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COURS DE Machines a vapeur
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Bareaax : 29, quai dei Grtnds-Augastins. Paris .
PRINCIPES GÉNÉRAUX DU FONCTIONNEMENT DES MACHINES
1. — Production de travail dans les changements d^état de Veau. — Le principe des machines à vapeur repose sur le grand développement du volume de l'eau par la vaporisation et sur l'élévation de la pression atteinte à des températures modérées, volume et pression qui sont les deux facteurs du travail obtenu.
Les propriétés de Teau, comme agent de puissance motrice, sont représentées sur la figure bien connue, formée par les lignes isothermiques, qui donnent, pour chaque température, la loi des pressions p en fonction des volumes v du kilogramme d'eau.
Chaque ligne isothermique, fig. 1, se compose de trois parties :
1® La branche très allongée et à courbure négligeable LA, très peu inclinée sur l'axe des ordonnées, qui représente la compressibilité de l'eau, laquelle augmente un peu avec l. Son coefficient angulaire est négatif. Son équation est :
V — vo 0,(»000475 — 0,00000007 t
Son abscisse au point de vaporisation Â, pour l'isothermique /, est (2) a A = V/ = 1,0001 — 0,000044 1 + 0,0000065 <• — 0,000000007 ^,
résultante de la dilatation et de la compressibilité, dont les deux coefficients varient avec la température.
V Un palier horizontal AD, représentant la vaporisation à pression et température constantes. Le passage de A en D se traduit par une
énorme auementalion de volume aux températures usuelles des machi-
127 1 nés. Le rapport de aD à aA, par exemple, est égal à -rrkk ~ ^^^ ^^^
l'isothermique de 200\
3« Une branche Dn asymplotique à Taxe des abscisses, qui représente la détente de la vapeur d*eau à température constante et de plus en plus
élevée, par conséquent, au-dessus de sa tempéra- 1 jC ture de saturation. Celle branche, à mesure qu'on
i \ s'éloigne du point de saturation, se rapproche de
I |i plus en plus de la forme de l'hyperbole équilatère
i " des gaz permanents. On la tracerait donc avec une
exactitude suffisante, en supposant que l'on a partout :
pv = Fs V„
P^ et V^ représentant la pression et le volume du kilogramme de vapeur au point D.
Les diverses lignes iso thermiques ne pouvant jamais se rencontrer, la longueur du palier AD diminue rapidement quand la pression s'élève. La courbe des points A et la courbe des points D doivent se couper en C, sur une certaine isothermique, à partir de laquelle le palier disparait totalement. Il y a ainsi un état limite, observé pour certains corps, dans des expériences de laboratoire, où Ton cesse de distinguer la nature liquide ou gazeuse du fluide.
L'écbeUe des abscisses est cent fois plus grande, pour les branches A L, que pour les autres parties des courbes isothermiques.
11 va de soi que l'eau à l'état limite ne serait pas utilisable pour les machines ; elle ne pourrait être classée que parmi les explosifs. D'un autre côté, Timpossibilité de disposer de sources de refroidissement convenables, ne permet pas d'utiliser pratiquement les isothermiques au-dessous de 30^ ou 40°, jusqu'à celle de — 273° C. ou du zéro absolu
des températures, qui correspond aux pressions nulles, quel que soit le volume, et qui forme ainsi Taxe des abscisses de la figure 1.
11 est impossible, sur la figure i, de distinguer nettement les diverses isolhermiques, malgré la grandeur de Téchelle des abscisses adoptée pour les branches A L. Pour avoir une figure claire, bornons-nous à un croquis (fig. 2) embrassant les deux isothermiques de W et de 200^ entre lesquelles la vapeur évolue dans les machines marines. Pour l'isothermique de 40% la pression P^ est de 0 kil. 075 et le volume V,^ ou a'D' est de 18"",861, le volume a'A' étant 0,001. Pour l'isothermique de 200o, on a P„, = 15 kil. 895 et Y^ = 0™M2712, le volume aA étant 0"»%00116.
Le volume a*D' étant 156 fois plus grand que a D, le point D' sort de la figure, même dans un simple croquis, et l'isothermique de W est limitée à son palier.
L'eau qui occupe à la température de 200** le volume aA, augmente de volume, d'abord sous pression constante en se vaporisant de A en D puis sous pression variable en se détendant à partir deD. La courbe de détente ne suit pas la ligne isothermique Dn, mais bien une courbe située un peu plus bas DN, qui représente en principe la détente adiabatique et qui coupe A'D' en un certain point N. En fait, le volume du cylindre ou des cylindres, dans lesquels s'accomplissent les opérations précédentes, ne permet pas à la vapeur d'atteindre le volume a'N;le passage à l'isothermique inférieure s'opère toujours par une chute brusque de pression et de température EF; il en résulte une perte de travail représentée par le triangle EFN. Dans son mouvement de retour, le piston ne comprime point la vapeur, mais la chasse devant lui sous pression constante P^o; ill' envoie au condenseur où elle se liquéfie par refroidissement. Quand le kilogramme d'eau considéré a été ainsi réduit au volume a'A', la pompe alimentaire la ramène à la pression P^, ce qui exige la dépense de travail relativement très faible, représentée par le trapèze aa'A'/3 à gauche de l'isothermique A'L'. Enfin le retour de l'eau de l'isothermique 40o à l'isothermique 200** se fait par le réchauffage, qui pro* duit la petite dilatation j3A. L'eau, reprenant ainsi en deux opérations le volume oA, refoule la vapeur qui occupait ce volume, de sorte que, dans la marche arrivée à un état permanent, le volume de vapeur travaillant est aD et non AD.
Le chapitre suivant sera consacré spécialement au calcul du travail de la vapeur, qui est représenté, pour un kilogramme d'eau, par l'aire aDEFa' sur la fig. 2. Le jeu du réchauffage et du refroidissement, c'està-dire du changement d'état de l'eau, est mis en évidence par la différence entre les deux surfaces aDEFa' et apA'a'.
Les données numériques les plus importantes, pour le tracé des figu-
res telles que 1 ou 2, sont la pression P« el le volume spécifique V« de la vapeur saturée, aux diverses températures t des chaudières et des condenseurs; il convient d'y ajouter le poids spécifique 3«, inverse de Vf et son rapport à la pression correspondante. Leurs valeurs sont fournies par des tableaux dont les plus complets ont été calculés par M. Zeuner, M. de Montcboisy el M. Deruyts.
Fig. 2
l/exlrait suivant suffit pour se rendre compte des conditions dans lesquelles fonctionnent actuellement les machines marines.
Tableau I [F s pris pour variable)
Pi
OW 0,08 0,10 0,12
2tN'0 2^,00
met. cubes 24,4480 18,6000 15,0470 12,6570
F, Vs
di^s
kilogram.
Diflérence
Tabusau Ibis {t pris pour variable)
looo'î''/
DifféroDce
Vs
PsVs
met. cubes
kilogram.
La colonne des produits PfV« fournit un moyen mnémonique 1res simple de connaître la valeur de Y, à diverses pressions ; ce produit peut èlre pris en effet, comme égal à 3, pour les pressions aux chaudières présentes ou prévues, puisque, entre 6 kilogrammes et 30 kilogrammes de pression, il varie seulement de 1,9 à i,i.
La cinquième colonne montre avec quelle rapidité, l'augmentation des pressions en fonction de la température va en s'élevant, lorsque la température dépasse 10 kilogrammes.
La formule empirique qui sert à établir ces tableaux est celle de Biot, avec les coefficients de Regnault,
Log. Y^' = 6,2640318 - ô « c ft
dans laquelle les constantes ont les valeurs suivantes :
Log. b Log. c Log. a Log. p
La formule (3) a été établie d'après des expériences poussées jusqu'à la température de 230"". Au-dessus de cette température, elle ne peut plus donner que des extrapolations très hasardées ; d'après sa forme, elle indiquerait Texistence d'un maximum égal à !2. 500 kilogrammes,
dont la pression P« tendrait à se rapprocher quand t croîtrait indéfiniment.
Deux remarques sont nécessaires au sujet des figures 1 et 2.
En premier lieu, la représentation graphique du travail pourrait faire attribuer une importance exagérée au choix du corps adopté comme fluide travaillant. 11 importe donc de signaler de suite que le changement de volume aD — aA est, pour chaque corps, proportionnel à la quantité de chaleur employée à le vaporiser, ainsi que nous le verrons ; le poids spécifique des diverses vapeurs se détermine même d'après ce principe. Par suite, toutes les vapeurs peuvent fournir le travail ADe^a,fig. 3, dans des conditions d'économie analogues, la courbe de détente variant légèrement de Tune à l'autre ; le choix à faire entre elles dépend surtout de la commodité d'emploi, ce qui assure la supériorité à la vapeur d'eau.
En second lieu, la vaporisation de Teau a été supposée complète, ou, en d'autres termes, le titre de la vapeur a été supposé égal à un . En réalité, la vapeur des cylindres contient toujours une certaine quantité d'eau, S ^, par exemple, si le titre est 0,9S. Cette eau ne peut pas rester tout à fait inerte, elle modifie la forme de la courbe de détente par exemple en abandonnant un peu de vapeur, quand la température s'abaisse de A ^ dans la détente adiabatique, comme nous le verrons page 12.
2. — Dépense de chaleur dans les changements d^état de l'eau. — La quantité totale de chaleur nécessaire pour transformer i kilogramme d'eau prise au zéro centigrade, en vapeur saturée à la température t est, d'après les expériences de Regnault :
Pour amener l'eau à la température ^ en la laissant à l'état liquide mais prête à se vaporiser, il suffit de la quantité de chaleur
La différence X — / représente la chaleur de vaporisation, ou chaleur latente,
(6) r. = 606,6 — 0,696 t — 0,00002 f — 0.0000008 fi,
La chaleur latente diminuée mesure que I augmente. La température à laquelle elle s'annule est celle de l'état limite, marquée (fig.l) par la disparition du palier sur la courbe isothermique. La formule (6) placerait cette température vers 700^ mais elle n'est évidemment pas applicable, en tant que formule empirique, dans des limites aussi étendues.
La vaporisation étant complète, si l'on continue à chauffer la vapeur en la laissant se dilater librement à la pression constante P„ sa chaleur spécifique, mesurée par Regnault, est
Si la surchauffe de la vapeur est suffisante pour lui donner les propriétés des gaz permanents, on sait que 0 doit être constant, et que le rapport de C à la chaleur spécifique c à volume constant, doit être égal à 1,4, comme pour tous les gaz. En attribuant à C, dans ces conditions, la
valeur ci-dessus, on trouve
La différence entre C et c, est due à la production de travail quand le volume augmente. Cette différence serait encore plus forte, et par suite la chaleur spécifique descendrait au-dessous de 0,34, si le volume diminuait quand la température augmente. Au contraire la chaleur spécifique deviendrait supérieure à 0,48, si le volume augmentait assez pour faire baisser la pression, quand la température s^élève. Enfin la chaleur spécifique passe par toutes les valeurs comprises entre 0,34 et 0,48, si Ton fait croître à la fois la pression et le volume avec la température, ou si on les fait diminuer tous trois ensemble.
On distingue quelquefois, dans la chaleur do vaporisation r, la
portion transformée en travail, qui, dans la vapeur surchauffée, fait ainsi
varier la chaleur spécifique. Ce travail a pour expression, d'après la
figure 4,
?,(«© — « A) ou P, (V, - V/) ;
il absorbe donc, dans la vaporisation, diaprés le principe de Mayer,
P,(aD-aA) P,(V, -V/)
OU sensiblement r^r^ P,V, calories ; c'est ce que l'on nomme chaleur la-
lente exleme. Le reste de la chaleur latente, qui est employé à transformer l'eau en lui donnant les propriétés élastiques de la vapeur, se nomme chaleur latente interne.
La division de la chaleur latente en deux parties offre peu d'intérèti la chaleur latente totale figure seule dans les applications, et même dans la plupart des recherches théoriques.
Si maintenant nous considérons ce qui se passe dans la détente d'un kilogramme de vapeur partant de Tétat de saturation caractérisé par V„P« t, quand le travail accompli a atteint une certaine valeur
pdv, Vs
il faudrait, pour que la température fut restée constante et égale à I, que la vapeur ait reçu une certaine quantité de chaleur, qui serait pour un gaz,
Les parois des cylindres convenablement réchauffées peuvent fournir quelquefois une partie de cette quantité de chaleur; mais le plus souvent la vapeur, matière très mauvaise conductrice, se détend, non à température constante, mais à quantité de chaleur constante, c'est-à-dire adi'abatiquemeni. 11 se produit en chaque point un abaissement de température A/, pouvant s^écrire sous la forme
en fonction de la chaleur spécifique spéciale, que définit cette équation. L'état de la vapeur est alors caractérisé par les valeurs de v,p, t — ^A/, et la pression est moindre, à valeur égale de v, que sur la courbe de détente
aX
isothermique ainsi que nous Tavons indiqué (fig. 2) par la forme de la courbe D Ë N.
La loi de la détente à quantité de chaleur constante, ou détente adiabatiquCy dépend du titre de la vapeur, puisque l'eau contenue est une source de chaleur. Elle a été représentée, fig. 3, pour les trois litres 1,00, 0,90 et 0,80, d'après le tableau H déduit des calculs de M. Léon Pochet (<).
La température initiale t est supposée égale à 180® environ (178^ 886), ce qui correspond à P, = 10^ et V, = 0'"',197. Nous partons d'un volume initial de vapeur égal à l'unité, qui se détend jusqu'à occuper un volum^
vingt fois plus grand. Les pressions correspondant à chaque changement de volume sont portées en ordonnées.
1« Léon Pochet, Mécaniqve industrielle, tables.
La diminulion plus grande de la pression, pendant la détente adiabatiquede la vapeur d'eau, tient à une double cause ; elle résulte directement de l'abaissement de la température ^t tel que nous Tavons calculé ; elle résulte aussi de la légère condensation partielle due à cet abaissement de température. La chaleur totale X de la vapeur d*eau, telle qu'elle résulte du titre et des équations (5) et (6), ne diminue en effet, quand la température s'abaisse de a^, que d'une quantité àr inférieure à Téquivalent du travail dans la détente qui correspond au refroidissement M. De là, condensation et abaissement continu du titre pendant la détente adiaba tique.
Les tables, calculées par M. Léon Pocliet, donnent les valeurs successives du titre pendant la détente adiabatique, en même temps que les valeurs successives du poids spécifique de la vapeur ; nous en avons déduit la pression P« inscrite dans le tableau IL
Tableau II
VOLUHE
PRESSION p
Courbes adiaba tiques, aux titres
Hyperbole équilalère
lOW 4,65 2,95 2,10 1,61 1,27 1,05 0,92 0,82 0,74 0,66 0,61 0,57 0,54 0,51 0,48 0,46 0,48 0,41 0,89
lOW 4,83 8,07 2,20 1,71 1,87 1,15 1,00 0,«8 0,78 0,70 0,65 0,61 0,67 0,54 0,51 0.48 0,45 0,48 0,41
La délente produisant une ccndensalion partielle de la vapeur d'eau, réciproquement la compression produit une surchauffe sur la vapeur sèche.
Certaines vapeurs se comportent, à cet égard, d'une manière inverse à la vapeur d'eau; elles se surchauffent par la délente adiabatique, et
se condensent parliellement par la compression. Tel est en particulier le cas pour la vapeur d'élher, dont la chaleur latente a pour expression.
En raison de la valeur élevée des coefficients négatifs de t et (*, un abaissement ^t dans la température de saturation rend disponible une quantité de chaleur Ar, plus qu'équivalente au travail de la détente pendant le passage de l'état t à l'état t — M.
3. — Cycle et diagramme du travail développé. — L*efifel utile d'un appareil à vapeur se mesure, soit par la quantité de travail provenant de la transformation de la chaleur, soit par la quantité de chaleur consommée par sa transformation en travail, ces deux quantités étant équivalentes.
La mesure précédente ayant été faite, le degré de perfection ou rendement spécifique de l'appareil s'apprécie souvent par comparaison avec la plus simple des machines théoriquement parfaites, c'est-à-dire avec celle qui réaliserait le cycle Carnot.
Si l'on se propose d'abord de représenter le travail, en prenant pour coordonnées la pression et le volume, et en choissisant pour axes, comme
sur la fig. 1, l'horizontale de pression nulle et la verticale de volume nul, le cycle de Carnot, pour le travail d'un kilogramme de vapeur, se présente de la manière suivante, quand on lui attribue l'état physique invariable d'un gaz permanent :
Fig. 4
Le gaz est pris en D à sa température la plus élevée t^ à sa plus haute pression Dd et à son moindre volume Od, L'opération comprend quatre
phases sur les deux isothermiques t^ t, et les deux adiabatiques ^2,^j '> 1* délente D L à température constante <„ pendant laquelle la vapeur absorbe toute la chaleur Q, que doit lui fournir la source chaude ; 2" détente adiabatique L M entre les deux températures t^ et /«, du corps réchauffant et du corps refroidissant ; 3® compression isothermique M N à la température <,, pendant laquelle le gaz, verse à la source froide une quantité de chaleur équivalente au travail négatif qu'elle exécute ; 4® compression adiabatique N D remenant le gaz, de la température t^ à la température/,. Avec la vapeur, on aurait une pression constante, une condensation partielle et une diminution correspondante de volume, à partir du point de la ligne M N, où passe Tisothermique de la température de saturation.
Le travail positif total est DLM; le travail négatif est DNMmd; le travail résultant est Taire DLMN. La figure montre ainsi que, dans une machine même parfaite, agissant sur un fluide permanent, il n'est possible de réaliserun travail DLMNqu*àla condition d'abandonner à la source froide une certaine quantité de chaleur, équivalente au travail
Fig. 6.
MNnm, et d'autant plus importante que l'isothermique inférieure I, est située plus haut au-dessus de Taxe des pressions nulles. Nous verrons plus clairement dans le numéro qui suit, le rapport entre la quantité de chaleur totale dépensée et celle transformée en travaiL
Le cycle de Garnot ne tient pas compte des nécessités de la construction, et en particulier delà limite étroite, imposée au volume maximum du kilogramme de vapeur d'eau, par la fraction du volume des cylindres à vapeur qui peut lui être consacrée. 11 permettrait de tirer du kilogramme de vapeur, en une seule évolution, un travail indéfini, puisque rien n*empèche de reculer indéfiniment Tadiabatique 4>, *, vers la droite de la figure. La dépense de chaleur croîtrait d'ailleurs avec la production de travail, et dans la même proportion.
Le diagramme du travail d'un kilogramme de vapeur dans une machine véritable, dont la figure 2 a déjà indiqué la forme et retendue, et que nous pouvons définir avec un peu plus de précision, fig. 5, en attendant son étude ultérieure dans le chapitre II, a une surface déterminée. 11 est entièrement situé sur la gauche du cycle dans la figure générale des transformations de Teau, si, pour donner plus de clarté à la figure, nous prenons D pour point de départ et de retour des évolutions du fluide parfait dans le cycle auquel nous comparons le diagramme; cette disposition, contraire à Tusage, revient à supposer que le gaz, avant d'entrer dans son cycle, aurait à subir une vaporisation, comme l'eau avant de fournir son diagramme. Le diagramme n'a de commun avec le cycle qu*un seul côté, celui de sa détente adiabatique DE, et encore, faut-il, pour cela, que la détente se fasse adiabatiquement. Limité en haut par l'horizontaleAD qui passe par le point D de pression maximum p„ il est également limité en bas par une horizontale a N, laquelle correspond à la pression p^ de saturation de l'eau à la température t,. En effet, tandis que, sur le cycle, la détente peut être utilement poussée jusqu'à l'infini, elle ne donnerait dans un cylindre qu'un travail purement négatif, au delà du point N.
Le diagramme diffère aussi du cycle en ce qu'il représente, non pas les pressions successives d'un poids constant de vapeur occupant des volumes variables, mais les pressions successives de la vapeur en poids variable occupant les volumes déterminés géométriquement par le mouvement du piston. De A en D le poids de vapeur travaillant croit comme les abscisses. De D en N, pendant la détente supposée prolongée jusqu'en N, ce poids est constant. De N en a le poids de vapeur diminue comme les abscisses, par une évacuation au condenseur commandée par la course du piston et suivie de liquéfaction. Généralement, l'évacuation s'arrête sur N a, en un certain point K, où commence pour la vapeur restante une compression, que nous supposerons ici suffisante pour ramener la pression en A et annuler ainsi l'effet de l'espace mort a A. Le diagramme est donc compris entre deux isothermiques AD et NK, et deux adiabatiques DN,KA, dont la seconde s'applique à une fraction du poids de vapeur et de la quantité de chaleur, représentée par le rapport de aK à aN ou approximativement de a K à a N.
Tel est le diagramme de la machine idéale, dont le travail par kilogramme de vapeur est représenté par son aire ADNK. Une machine réelle ne réalise pas tout à fait ce travail, parce que l'évacuation commence quelque part en E, à l'extrémité de la course du piston ; l'échappement brusque de toute la vapeur FN, fait perdre le travail EN F, comme il a été dit page 6. De plus la courbe de compression adiaba-
tique 4»4, partant du point K où cesse Tévacuation, ne passe pas exaclement par le point Â. Ce sont là de simples imperfections de détail, dont il n'y a pas lieu de tenir compte ici.
La dépense de chaleur, pour produire le travail du diagramme, est très approximativement donnée par la formule (4). C'est la chaleur nécessaire au kilogramme d'eau pris à la température d'alimentation, pour sa transformation dans la chaudière en vapeur à la température t„ car le travail de la pompe alimentaire et la consommation de calories correspondante sont négligeables dans la pratique.
La comparaison entre la production de travail et la dépense de vapeur sur le cycle et sur le diagramme pourrait à la rigueur se faire à Taide de la figure des pressions et des volumes. Elle se fait d'ellemême, dans les conditions théoriques où nous nous plaçons, par la construction du cycle et du diagramme des quantités de chaleur.
4. — Cycle et diagramme de la chaleur conso7nmée. — De même que le travail F est représenté par Taire des cycles et des diagrammes représentant les états successifs de la vapeur avec les deux coordonnées p et «, parce qu'on a :
d ¥ = pav, ou ar= y
de même la quantité de chaleur q est représentée par des aires analogues, si Ton choisit les coordonnées T et ^, telles que Ton ait
dq = Td^, oud*=^.
Dans ces nouvelles coordonnées, T est la température absolue comptée à partir du zéro absolu de — STS"" centig., commep est la pression au-dessus du vide absolu; 4» est la fonction delà quantité de chaleur et de la température, définie précisément par l'équation
la fonction 4» a reçu de Clausius le nom d'entropie.
L*entropie est une fonction bien déterminée, présentant une seule valeur pour chaque état particulier de Teau et de la vapeur. Elle est, en effet, une fonction définie des deux variables g et T, qui suffisent à déterminer un état du fluide, puisque, sur la courbe adiabatique de la quantité de chaleur g, il n'y a qu'un point à la température T.
L'entropie est toujours une intégrale définie entre deux températures
K et <„
Ces températures sont toutes deux supérieures à — STS"", car les lois du refroidissement n'ont pas été étudiées jusqu'à — STS**.
Pour Teau, on calcule l'entropie à partir du zéro centigrade, ce qui est plus que suffisant dans Tapplication aux machines.
Quand on élève Teau, de zéro, à la température de saturation t^ Ten- Iropie acquise se calcule en remplaçant dq par sa valeur d l tirée de réquation (5) ditférentiée,
et en faisant Tintégration, dt étant égal à (IT.
Pour faire ensuite passer le kilogramme d'eau tout entier à Tétat de vapeur, T restant constant^ Taugmentation d'entropie est simplement, d'après Téqualion (6),
^1 Tjî" m
L'entropie totale de la vapeur saturée est
si la vapeur était au titre a;, ce serait (U) ^i + x *,.
Le tableau suivant donne les valeurs toutes calculées, des entropies
correspondantes aux pressions de vapeur saturée déjà considérées plus
haut.
Tablbau III
A ce tableau, j'ajouterai le suivant, qui serait commode pour tracer une série de courbes 4>, T, analogues aux courbes jt?, v de la figure 1.
Tableau III bis.
<Ï)X = cï»/ -f- <t,.
Si Teau complètement vaporisée continue à recevoir de la chaleur, ce qui lui permet, par exemple, de se dilater à température constante, son entropie totale continue à s'accroître conformément à la formule (10). Les valeurs de dq^ à température constante, sont données par Téquation (8), puisque la surchauffe communique à la vapeur les propriétés des gaz. On a aiosi, pour cette nouvelle phase :
, , 1 pdv ^^425 T '
ce qui donne alors un troisième terme de l'entropie,
- 1 rpdv
s'ajoutant à 4»/ et à ^r et pouvant croître indéfiniment.
Pour tracer les courbes représentant les valeurs de l'entropie et de la température variant en fonction Tune de Tautre, soit dans des cycles, soit dans des diagrammes, il est d'usage de choisir les entropies comme abscisses, La surface comprise entre deux ordonnées infiniment voisines est ainsi :
Td*
r=T^=da.
Entre des ordonnées situées à des distances finies, la surface est,
positive quand on marche vers la droite, puisque d^ est alors positif,
négative quand on marche vers la gauche. Si la courbe se ferme comme sur la figure 6, à la fin d'une évolution
accomplie dans le sens de la flèche, la quantité de chaleur versée à la vapeur, pendant l'aller de M en M' ^ est supérieure à la quantité enlevée pendant le retour de M' en M, d'une portion égale à l'aire de la courbe fermée. La quantité de chaleur contenue étant d'ailleurs redevenue la même, puisque la vapeur a repris en M son état primitif, l'évolution complète a fait disparaître la quantité de chaleur reçue, représentée par Taire de la courbe, qui a été transformée en travail.
Les caractères particuliers des
courbes 4»,T, cycles ou diagrammes, fermés ou non, sont les suivants : l'' Toute évolution isothermique est représentée par une droite DL
parallèle à l'axe de abscisses, et toute évolution adiabatique par une
droite LM parallèle à Taxe des ordonnées;
T, D *" L 2** 11 résulte de là, que le cycle de
Camot est représenté par un rectangle (fig.7), figure dont la surface est infiniment plus facile à reconnaître et mesurer, que celle du quadrilatère curviUgne à angles très aigus de la figure 4.
3"* Les courbes isothermiques et les courbes adiabatiques, si difficiles à distinguer les unes des Fig. 7 autres sur les figures 4 et B, des
p,t), quand elles s'appliquent au même poids de vapeur, se distinguent nettement, puisqu'elles se coupent toujours à angle droit, sur les courbes 4», T.
4^ Les évolutions de la vapeur à basse température, qui sont imperceptibles sur la figure 1 des courbes p, v, à cause de Téchelle des pressions, indispensable pour faire entrer dans la figure les pressions à
haute température, se représentent, au contraire, sur les courbes <ï>, T, aussi clairement que les courbes à haute température.
Les courbes ^y T se trouvent ainsi particulièremenl désignées pour l'étude de la portion des diagrammes des machines concernant Tévacualion au condenseur.
5^ Toute la série des évolutions isothermiques du kilogramme d'eau, à très haute comme à très basse température, peut aisément se réunir sur une seule épure, puisqu'on n'a pas, comme dans les courbes p, «, à compter sur Ténorme accroissement des pressions en fonction des températures.
L'épure des courbes en ^, T y est représentée (fig. 8), entre les tempé-
m\v\\vv\vvv\\^vvw<^^^^^
x^^^\^?vvvwv^^vv^^.^v^^xv^^\^^^vv^\\\^^^^
Fig. 8
ratures 0 et 230* centigrades. Les isothermiques y sont de simples droites équidistantes les unes des autres. Leur partie la plus intéressante, correspondant au palier AD de la figure 1, est la portion centrale de chaque droite, comprise entre les deux abscisses^/ pour le point A, et4>x pour le point D. La branche infinie LA (fig. 1), correspondant à la compression de Teau, est représentée par la portion TA de la droite, située à gauche de A. La branche correspondant à la détente isothermique de la vapeur est le prolongement de A D à la droite de D .
6® Dans la figure 8, la série des points A et D sur les diverses isothermiques forme, comme sur la figure 1, deux courbes, dont les prolonge-
ments iraient se couper au point critique correspondant au changement d*état limite, si Tétude était poussée jusqu'à la température où se produit le changement d^état.
fr Si l'on considérait les entropies de la vapeur non saturée, on aurait,
pour chaque titre x^ une courbe particulière des points D comprise entre A et D, et toutes ces courbes iraient converger au point critique. Dans le voisinage de la courbe A'A ou 4»/, il est à remarquer que ces diverses courbes D D' sont inclinées vers la droite.
7"" Si, partant du point D, représentant l'état de la vapeur saturée à la température absolue T, on trace une verticale, qui représente, en dessous la détente adiabatique avec abaissement de température, en dessus la compression adiabatique avec élévation de température, on voit très clairement les propriétés de la vapeur d'eau.
Pendant la détente adiabatique, l'entropie constante est insuffisante pour maintenir toute l'eau à l'état de vapeur. Quand la température est descendue à T', il manque une entropie égale à ND' ou une quantité de chaleur égale à l'aire rectangulaire comprise entre ND' et l'horizontale du zéro absolu. Il se produit par suite une condensation égale
à ND', et le titre de la vapeur passe, de l'unité, à la fraction
Au contraire la compression adiabatique rend libre une quantité de chaleur qui, à la température T", est égale à l'aire rectangulaire comprise entre N'D" et l'horizontale du zéro absolu.
S"" Le sens de l'inclinaison do la ligne de saturation D, par rapport à la verticale, varie avec les corps. Pour la vapeur d'éther, la ligne D est inclinée vers la droite, ce qui correspond à la surchauffe pendant la détente et à la condensation partielle pendant la compression ; les deux courbes A et D n'en convergent pas moins vers le haut de la figure.
Ces dernières remarques, appliquées à la vapeur d'eau non saturée, montrent qu'il existe un titre x^, restant constant pendant la détente et la compression. Au-dessous de ce titre, il y a réévapora tion pendant la détente, et condensation pendant la compression.
Si la courbe de saturation DD'D" de l'eau reste toujours inclinée vers la gauche, quand la température s'élève, et tend ainsi à se rapprocher d'une asymptote verticale, on peut placer, vers 600® centigrades, le point critique C, où cette courbe coupe la ligne d'échauffement AA' très sensiblement recliligne aux hautes températures.
Après avoir ainsi étudié les propriétés des di&érentes lignes sur la figure de entropies, nous conclurons par la plus importante, en remarquant que la figure fermée ADNA' représente, en coordonnées 4>, T, le diagramme d'une machine à vapeur parfaite, où la détente adiabatique
serait poussée jusqu'à la température du condenseur, et où il n'y aurait ni espaces morts, ni étranglements ou fuites quelconques, etc., produisant des pertes de chaleur.
5. — Utilisation comparée de la chaleur d'après les entropies^ dans le cycle de Camot et le diagramme des machines. — Reprenons le cycle de Oamot représenté figure 7, dans le système 4», T ; Taire de la surface DLMN exprimant la chaleur transformée en travail est,
(18) (<ï>2 - ^ù (T. - Ti).
Or, la quantité de chaleur empruntée à la source de chaleur à la température T„ pour Taugmentation d'entropie ^, — <E»^, est égale à Taire dDLlj c'est-à-dire à
(19) (^. - ^d Ta .
La chaleur dNM/, restituée à la source froide, a été empruntée en pure perte à la source chaude, au point de vue de la production du travail mécanique.
Une machine fonctionnant suivant le cycle de Camot n'utilise donc, de la chaleur totale dépensée, qu'une fraction U donnée par la relation,
En appelant T» et T^ la température de la chaudière (admission) et celle du condenseur, Texpression de U s'écrit
Si la source froide est un condenseur à la température absolue de 313** (40* C.) et si la source chaude est une chaudière dont la température Ta varie de 373*» à 813*» (lOO* à 240<» centigrades), Tutilisalion U de la chaleur présente les valeurs suivantes :
Tableau IV ta centig. U ta centig. U
100 0,161 ÎSÔ 0,809
En partant du postulatum de Olausius, on démontre que l'utilisation de la chaleur U, exprimée par Téquation (20), ne peut être dépassée par aucune machine thermique, quel que soit le cycle réalisé et quel que soit le fluide employé.
On peut également accepter Téquation (20) comme étant elle-même le postulatum nécessaire, et la considérer comme le second principe de la thermodynamique, le principe de Carnot, à joindre à celui de Mayer, ces deux principes se confirmant par les vérilications expérimentales. On fait alors, de la quantité de chaleur,
une sorte de potentiel calorifique, où T, joue le rWe de la hauteur Hj dans le potentiel de la gravité PII,. De même que Ton n'utilise que la fraction du travail potentiel
P(H2-HJ = PH,(l-5l^,
dans une chute H,— H4, de même on n'utilise que la fraction (20) du potentiel calorifique (*,— ^,) T„ dans la chute de température T,— T< . Le cycle de Carnot fournit ainsi l'étalon pour juger de la valeur économique d*un système de machines à feu quelconque .
^^^A^y^y^A^yyi^^^';^
Fig. 9
Si nous considérons maintenant le diagramme de la machine à vapeur parfaite, à détente totale et sans espaces morts (flg. 9), nous trouvons que la chaleur transformée en travail est Taire ADNA*.
ADXAP=£(Ta-Tc).
et d'un triangle curviligne À P A',
Jl^MW
Pig. 10
To)/
rfT
îT»
La chaleur empruntée à la source chaude est Taire a'A'ADo?, si nous adgiettons qu'il n'y ait eu aucun refroidissement de Teau, entre le condenseur et la pompe alimentaire. Il faudrait ajouter a*'A'*A'a', en cas de refroidissement.
Le rapport de Taire A D N A' à Taire a'A'ADd représente l'utilisation de la chaleur dans la machine à vapeur T^ Ay ^ 9 parfaite.
Si nous gardons les notations To, Ttf, Taire S du ti-apèze curviligne A D N A' se compose d'une partie rectangulaire (flg. 10),
/ étant la chaleur spécifique de Teau, qui augmente avec la température, page 9, équation (5).
Nous avons donc
r /"Ta rf T
S = ;^(Ta-T.)+ / (T-T.)/^.
Cette expression exacte de Taire du diagramme enlropîque, ou de la quantité de chaleur transformée en travail, a servi de point de départ pour des travaux importants ; mais son emploi conduit à des calculs laborieux. Elle se simplifie, quand on remplacé / par la constante 1, en négligeant ses termes en i*, P; Taire du triangle curviligne APA' prend en effet une forme algébrique simple,
JrTa (T-Tc)4f = Ta-T.-l\ T.
1 Ta
log. nep. Y~»
la courbe */ devenant une courbe logarithmique.
L*aire du diagramme eniropique, S, reçoit ainsi Texpression approximative,
(24) S* = (î; + l) (Ta - T^) - T. log. nep. ^ ,
qui se nomme quelquefois aire du cycle de Rankine.
Dans Thypothèse de / constant et égal à un, Taire du trapèze a'k'ka^ qui représente la chaleur d'échauflfement, a pour valeur Ta — Te ; comme l'aire du rectangle aADd, chaleur de vaporisation, est égale à r, la quantité de chaleur totale fournie par la chaudière est simplement,
(25) Aire a' A' A D rf = r + Ta — Te.
Le rapport U„ exprimant l'utilisation de la chaleur dans la machine parfaite, est ainsi donné par la formule,
(^ + 0 (Ta - T.) - T. log. nep. ^
dans cette formule le numérateur et le dénominateur sont Tun et l'autre approximatifs ; les deux petites erreurs croissent, à mesure que la température s'élève, la courbe substituée à A A' A" s'écartant de plus en plus de la courbe des 4>/ véritables.
On obtient aussi une expression algébrique calculable de U„en conservant aux deux points A A' leur position exacte, et remplaçant la courbe A A', par la droite AA' qui s'en écarte très peu. Cela revient à supposer l proportionnel à T dans les limites de la figure, et à donner à A^/, l'expression ,
au lieu d'une expression logarithmique. L'équation (27) permettrait de calculer facilement les valeurs légèrement variables de */ dans Thypo. thèse considérée.
La valeur de S devient, dans ces conditions,
(28) . S, =(aD+ \ A'P) X AP =(f^ + ÎA*/) (T.,+Te); la quantité de chaleur totale prise à la chaudière est
a'A'ADJ = (AD + | A'p) X Aa + g A'P X A' a', (29) a'A'A Drf= Tp + i A 4», + 1 T, A 4>^
La valeur de U, est ainsi,
Ta ^ 2 "^ *^' V ^ T J
Cette expression, dans laquelle tous les termes sont connus, se prête assez bien à la comparaison avec l'expression (20) de l'utilisation U dans le cycle de Camot, la forme étant la même.
On peut aussi comparer U et U, par la différence de leurs inverses,
1 1_ 2r(l+fe) + T.Acl>,
^* ^ (^é+^^0 (Ta -T.)
qui montre rinfériorité du rendement U, de la machine réelle.
Le tableau V donne les valeurs de U, calculées à Taide de la formule (30) et de la table des valeurs exactes de 4»/, pour une série de machines présentant pour Te la valeur uniforme de 313' (40* C.) et pour Ta des valeurs variant de 373*» à 493*^ (100'' à SSO'^ C). La dernière colonne donne le rapport des deux utilisations U et U.
Tableau V
ta
La Société des Cft)i7 ^wg^meers d*Àngleterre vient de choisir la formule (26) pour représenter Tutilisation de la machine parfaite, et elle a proposé de prendre cette utilisation comme terme de comparaison applicable à toutes les machines à expérimenter. Le rapport de l'utilisation observée à U, serait Vutilisation spécifique de la machine soumise à rétude.
Il y a toul avantage à se rallier à celte règle d'unification, sous la réserve toutefois que le calcul exact de Tutilisation à Taille de l'équation (22), tel que le fait M. Râteau, ne soit pas trouvé plus simple en pratique , en même temps que plus rigoureux en théorie.
Le présent chapitre était sous presse, quand j'ai eu connaissance de la décision des Civil EngineerSy par le bulletin d'octobre de la Société d'Encouragement.
Les chapitres suivants sont en partie consacrés à la recherche, depuis longtemps poursuivie, des moyens d'améliorer l'utilisation, et de se rapprocher, en pratique, du coefficient d'utilisation théorique U^ de la machine parfaite.
6. — Vérification expérimentale des principes précédents. Application importante qui en est faite. — Les deux valeurs de Tutilisation maximum de la chaleur, l'une dans le cycle, l'autre dans le diagramme, qui viennent d'être établies., offrent exactement le même degré de certitude que les deux principes de Mayer et de Carnot. Elles ne sauraient être admises, cependant, d'une manière universelle et sans contestation, comme le sont par exemple les déductions tirées de l'impossibilité du mouvement perpétuel, à moins d'être appuyées par quelques vérifications au moins indirectes.
La généralité même du principe d'après lequel l'utilisation, uniquement fonction de la chute de température, ne tient aucun compte des propriétés physiques du corps travaillant, nuit à la clarté de ce principe. On sait, par un calcul des plus élémentaires, que le travail produit, quand un liquide se vaporise, est proportionnel à l'augmentation de volume V,— V/, c'est-à-dire à peu près inversement proportionnel au poids spécifique de la vapeur lequel varie beaucoup d'un fluide à l'autre. On sait d'autre part,que la principale perte de chaleur dans les machines se produit à la condensation; si la détente a^été poussée jusqu'à la pression au condenseur, cette perte est exactement égale à la chaleur de vaporisation r pour la température T, du condenseur ; or r varie du simple au quadruple, quand on compare la vapeur de certains carbures d'hydrogène à la vapeur d'eau. Quelques constructeurs, non des moins savants, éprouvent une certaine peine à comprendre comment des propriétés physiques d'une si grande importance individuelle, indépendantes en apparence, se neutralisent réciproquement, de manière à perdre toute influence sur le résulta^ final.
A ce sujet, je rappellerai succinctement la relation découverte par le calcul, vérifiée par l'expérience, entre la chaleur de vaporisation et le poids spécifique des vapeurs.
Reprenons la figure des transformations de Teau dans les coordonnées <1>,T, et, comme évolution complète (fig. 11), prenons la vaporisation AD à la température T + AT suivie d'une condensation complète rfA' après
Fig. 11
détente adiabatique Dd. Si AT est un infiniment petit dl, la surface A a A* est négligeable ; le cycle est alors un cycle de Carnot, dans lequel la chaleur transformée en travail dq est à la chaleur totale q^ prise en AD, dans le rapport donné par le principe de Carnot,
D'un autre côté, la valeur du travail produit dF, en fonction de la différence des pressions
dPs
dT
dT,
différence constante pour toutes les ordonnées de la figure, esl,
dF= f '^^ dTXdv= '^ UT (V, - V/).
Appliquons maintenant le principe de Mayer, et remplaçons d^ par sa valeur tirée de (32), nous avons,
dF=i25dq== 425 q Ç = ^ (V* - V/),
d*où nous tirons.
1 dl s /\r \T V
' = i55 ITT <^'-V');
c'est la forme particulière de l'équation dite de Clapeyron, pour la transformation que nous avons considérée.
Or, la quantité de chaleur q fournie par la source chaude, pendant la vaporisation isothermique à la température T, est exactement égale à r.
D'un autre côté rfT est égal k di\ ^r a été fourni par les expé-
dt
riences de Regnault et se trouve donné dans le tableau de la page 7. L'équation,
(««) •• = â TT <^' - ^'>'
qui peut s'écrire presqu'exactement,V/ étant négligeable, (85W.) .= J_^V,.
établit entre V, et r une relation dans laquelle tout est connu. C'est une équation de vérification, propre à contrôler les deux principes de Mayer et de Carnot, qui ont l'un et l'aulre servi à l'établir.
La vérification expérimentale de l'équation (35) a toujours été tellement parfaite, que l'on se sert aujourd'hui de cette^équation pour déterminer le volume spécifique V, ou le poids spécifique -- des vapeurs,
en remplaçant ainsi des posées délicates, par des opérations plus commodes de calorimélrie et de mesure de pressions.
7. — Tracé du diagramme entropique, pour les vapeurs saturées ou non saturées. Epure de M. Boulvin. (*) — L'équation (38 bis) est applicable à une quantité de vapeur non saturée qui renfermerait 1 kilogramme de vapeur sèche, sous la seule condition que le volume de l'eau contenue soit, de même que le volume du kilogramme d'eau, négligeable en présence de V,.
Si nous considérons, au contraire, 1 kilogramme de vapeur non saturée, présentant un volume V, inférieur à V„ le terme $r de son entropie
est
1 . J. Boulvin. Court de Mécanique appliquée aux moehinety 4« fascicule. M. Boulvin a consacré aussi d*importants articles au diagramme entropique et à ses applications, dans la Revue de Mécanique, de 1897 et 1898.
Les travaux de M. Boulvin, ancien élève de l'Ecole du Génie maritime, renouent aujourd'hui la chaîne des traditions qui remontent, pour les machines marines, À renseignement de Reech, ce précurseur un peu méconnu dans là. thermodynamique moderne.
En remplaçant - par sa valeur
nous avons (86)
426 dt '»
'425 dt ^
L'entropie totale du kilogramme de vapeur quelconque, de volume V, à la température T indiquée par sa pression, est ainsi
'^425 dt ^'
dVs valeur où tout est connu, d'après les tableaux qui donnent */ et --77-
en fonction de T ou de t.
Si, au lieu de 1 kilogramme, il s'agit d'un poids donné quelconque de
vapeur, il suffit de multiplier ^ par le poids pour avoir l'entropie.
Fig. 12
On peut ainsi tracer, point par point, le diagramme entropique d'une machine, connaissant le diagramme dynamique.
Le procédé graphique suivant, adopté par M. Boulvin pour passer d'un diagramme à l'autre, a l'avantage de bien établir les relations qui existent entre les quatre quantités P,V,^,T, dans chaque état du fluide.
Portons sur quatre axes de coordonnées se coupant à angle droit, les quatre variables P,V,4»,T^ comme l'indique la figure 12, l'origine 0 .cor-
respondant au zéro des pressions et au zéro centigrade des températures. t;- Les échelles des V et des *, doivent être proportionnelles, Tune et Tautre,
K au poids du fluide considéré en chaque point; elles sont dans un rapport
I constant. Nous supposons Tunité d'entropie représentée par une Ion-
I gueur 425 fois plus grande que Tunité de volume, dans les conditions
k où le diagramme P, V, et la courbe de saturation T, P, sont tracées .
Dans le haut de la figure, portons à droite le diagramme dynamique,
et traçons à gauche la courbe de saturation des T,P, qui, ayant une
coordonnée commune avec chacun des deux diagrammes P,y et 4>,T,
forme le lien entre eux.
Dans le bas de la figure, traçons à gauche la courbe des entropies d'échauffement du liquide ^/ ; abaissons, de chaque point A« de cette courbe des T, 4»/, des perpendiculaires sur Taxe vertical, et par les pieds A de ces perpendiculaires, menons des parallèles AK aux tangentes correspondantes HE de la courbe des T,P.
Soit M un point du diagramme dynamique, H le point correspondant de la courbe des T,P, et A« le point correspondant de la courbe des T,^/; il suffit de porter Tentropie ^r 6n A.M. au-dessous de A,, pour obtenir le point du diagramme entropique dans Tangle gauche inférieur. A cet effet, abaissons du point M une verticale, qui coupe au point k l'oblique hk parallèle à la tangente en H à la courbe des T, P. Nous avons, dans le triangle h km,
tang. m*A= j^,
et par suite ,
Am=V^.
Or, d'autre part, nous avons, d'après l'équation (36),
'^ 426dT
Donc, en adoptant l'échelle convenable pour les V, la longueur h m est égale à ^,.. Nous obtenons ainsi le point M, du diagramme entropique, en prolongeant l'horizontale mk jusqu'à sa rencontre en M, avec la verticale HA,.
Le tracé de l'épure (fig.l2) ne présente aucune difficulté, parce que les
coefficients angulaires de toutes les droites hk sont donnés par le
dp tableau connu des —, ou se calculent avec l'équation (35).
Ce procédé graphique, très simple et pratique, offre un petit inconvénient, dans le cas particuUer des machines marines à plusieurs cyUndres ; il exige remploi d'écheUes différentes pour les différents cylindres, à cause du poids différent de vapeur retenue par la compression, comme nous le verrons au chapitre III.
La figure 12 permet de revenir du diagramme entropique au diagramme dynamique; elle donne ainsi, quand on pari de la courbe de détente adiabalique, coupant toutes les obliques hk sur une même horizontale, le moyen de tracer très facilement la courbe en ^T de détente adiabatîque en coordonnées P, V.
Sur la figure 13, la courbe adiabatique a été portée, ainsi que les courbes d'échauffement et de saturation. Enfin un diagramme de machine parfaite a été représenté ; il se distingue par ses hachures, dans les quatre systèmes de coordonnées.
Fig. 14
Si, dans la machine dite parfaite jusqu'ici, la détente est limitée en un certain point E, en raison du volume que les cylindres ne peuvent dépasser, Tentropie, au-dessous du point E, diminue rapidement, en raison de l'échappement de vapeur, qui se fait au condenseur jusqu'au moment où, Téquilibre des pressions s'étant établi, la vapeur est simplement repoussée, à température et pression coustantes, parle mouvement du piston. Le diagramme entropique prend ainsi la forme ADEFI (fig. 14).
Le diagramme en tropique d'une machine, tel que nous l'avons défini, et comme le procédé graphique de construction de M. Boulvin suffirait à le montrer, peut être considéré comme représentant l'évolution du poids
de fluide constant, dont le titre varierait de telle sorte que son entropie fût sans cesse égale à celle du fluide, de poids variable par instants, contenu dans le cylindre. C'est là une remarque intéressante, mais non une considération indispensable. 11 suffit que le diagramme représente, en chacun de ses points, l'entropie du fluide interne du cylindre, pour qu*il fasse connaître, sinon la totalité des calories introduites, du moins la totalité des calories extraites, c'est-à-dire, la quantité exacte de chaleur transformée en travail dans le cylindre.
8. — Poids de vapeur par cheval y dépensé par la machine parfaite. — Formule et abaque de M. Bateau. — Connaissant Taire S du diagramme enlropique ADN A', figures 9 et 10, qui exprime en calories le travail de la machine parfaite, par kilogramme de vapeur dépensé, nous avons le travail en kilogrammètres correspondant,
et, par suite, le travail en chevaux,
obtenu par kilogramme de vapeur et par heure. L'inverse de cette quantité,
est la dépense de vapeur, par cheval et par heure, de la machine parfaite.
M. Râteau a calculé la valeur de K, en prenant pour exprimer S la formule exacte (22), de manière à tenir compte des petites variations de /. 11 a été récompensé de son travail, par l'établissement d'une formule empirique simple et générale, exprimant une loi très curieuse sur les propriétés de la vapeur d'eau comme agent de force motrice.
Pour les calculs numériques, M. Râteau a remplacé partout les températures absolues Ta, T^, par les pressions absolues correspondantes Pa, Pc données par les tables de Regnault. L'expression empirique de K, à laquelle il a été conduit, est
,, 6.95 — 0.85 log. Pc — 0,07 log. Pg . ^^^> ^ = log. Fa- log. F. '
elle est d'une application commode pour les calculs numériques,
La loi sur les propriétés de la vapeur d'eau est mise en évidence, en écrivant l'équation (40) sous la forme
ou, si nous pQSons (42)
log. Pa =
_ 6,95 -f (K - 0.85) log. P.
SOUS la forme encore plus claire,
(44) log. Pa = A + B log. Pc,
A et B étant deux coefficients dépendants de K, mais indépendants de Pa et de Pc.
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D'après l'équation (44), si, pour une valeur déterminée de K, on calcule les valeurs de Pa et de Ve qui se correspondent les unes aux autres, et qu on porte leurs logarithmes en abscisses et en ordonnées, on obtient une ligne droite. De plus, quand on fait varier K, toutes les lignes droites log. Pa, log. Pc, sont parallèles les unes aux autres.
M. Râteau a tracé à l'aide de Téquation (41), un abaque composé d'une série de droites parallèles, dont la figure 15 représente la disposition, et qui, employé à une échelle convenable, donne immédiatement la valeur de l'une des trois variables, K, Pa, Pc, en fonction des deux autres.
9. — Utilisation de la chaleur dans les machines réelles. Indication sommaire des progrès réalisés. — L'ulilisalion de la chaleur dans les machines réelles peut èlre déterminée, en transformant en diagrammes enlropiques les diagrammes du travail fournis par l'indicateur de Watt, et en comparant leur aire à celle du diagramme théorique parfait de la figure 9, ainsi qu'il a été dit au n"" 5. Cette méthode, déjà appliquée à plusieurs machines fixes, et préconisée particulièrement par M.Boulvin, a été récemment introduite à Indret, par M. Lelong ; mais elle est encore trop nouvelle pour avoir fourni des résultats pratiques concernant la construction des machines marines.
La formule (40) et Tabaquè de M. Râteau permettent d'arriver plus simplement au même résultat. Il suffit de mesurer sur Tabaque, la dépense K de vapeur par cheval de la machine parfaite, entre les deux pressions Pa et Pc, aux chaudières et au condenseur de la machine considérée. La dépense réelle K^ de vapeur par cheval ayant été obtenue par la mesure de la vaporisation de la chaudière, comme elle doit Tèlre dans toutes les méthodes, le rapport de K. à K représente l'utilisation spécifique U^ avec la valeur la plus exacte possible, et sans qu'on ait passé par aucun intermédiaire.
On se borne le plus souvent à calculer le travail brut développé par la vapeur sur les pistons, comme nous le verrons au commencement du chapitre H ; on compare ensuite la production de travail à la dépense de vapeur évaluée elle-même d'après la consommation de charbon sur les grilles des chaudières. Cette méthode englobe, dans un seul chiffre, le rendement de la chaudière et celui de la machine; mais le résultat s'applique assez bien à la machine seule, parce que le rendement des chaudières est presque constant. La quantité d'eau vaporisée par kilogramme de charbon, au tirage naturel, n'a pas varié, en effet, de plus du cinquième, depuis l'introduction des premières chaudières tubulaires, de forme rectangulaire, et elle ne varie pas actuellement de plus du cinquième, avec l'intensité du tirage, comme nous l'avons vu dans le Cours de chaudières. La consommation de charbon par cheval a varié au contraire, pendant la même période, dans le rapport de neuf à un du Napoléon 2M Forban.
Les utilisations de chaleur théoriques U et U|, calculées au n"" 5, peuvent se traduire, en consommation de charbon par cheval, par les chiffres approximatifs suivants :
Le travail d'un cheval sur les pistons correspond à la production de 370,000 kilogrammètres, et équivaut à la consommation de 635 calories par heure. D'un autre côté, un charbon d'excellente qualité peut donner 9.300 calories par kilogramme.
Dans ces conditioûs, une chaudière moyenne, de rendement total 0,65, envoie à la machine, dans la vapeur fournie, 6.000 calories. Si l'utilisation pouvait être égale à 1, avec Te nul ou Ta infini, la consommation par cheval serait
Pour la plus grande chute de température réalisée, celle de ISO"", comptée de 220'' à 40®, la consommation, avec l'utilisation 0,365 du cycle de Carnot, serait
Avec l'utilisation 0,324 de la machine parfaite, elle serait
Supposons le rendement de la chaudière accru du cinquième et porté à 0,80, par l'amélioration de la combustion et surtout par le refroidissement de la fumée dans des appareils de réchauffage de l'eau et de l'air, les nombres qui précèdent seront réduits dans la même proportion. La consommation de charbon avec le diagramme théorique descendrait à 0,26. Unelmachine réelle, assez parfaite pour fournir 0,80 du diagramme théorique de travail de la vapeur, ne dépenserait donc que 0 kg. 33 de charbon par cheval et par heure. La surchauffe de la vapeur, dont il n'est tenu compte pour la machine parfaite, dans aucune des formules (22), (24), (28), (40), aiderait à descendre à cette faible consommation de charbon par cheval.
La première machine du Napoléon développant 1,800 chevaux avec des chaudières tubulaires à 1 kg. 400 de timbre, brûla 3 kg. 89 de charbon par cheval à ses essais de 1852. Cinq ans plus tard, sous l'énergique direction imprimée à cette date au progrès des constructions, la consommation descendit à 1 kg. 70, à toute vitesse, et 1 kg. 64, à puissance réduite, sur VAlgésiras. A ce moment quelques théoriciens crurent la limite atteinte, en se basant sur les expériences calorimétriques de Hirn avec des moteurs animés. Cinq ans après, l'adoption de la double détente, sur la machine de V Actif ^ achetée à Glasgow et celles du Loiret et du Cher construites à Indrel, permettait de consommer 1 kg. 30 seulement; notre première flotte cuirassée présenta en général cette consommation, qui était très satisfaisante pour des chaudières timbrées à 1 kg. 80 et des condenseurs à injection. Après 1868, l'adoption des condenseurs à surface puis des chaudières cylinques chargées à 4, 6, 8 kg. permit d'abaisser successivement la consom-
matioû à 1 kg., à 0 kg. 9, à 0 kg. 8; ce dernier chiffre représente à peu près la limite atteinte avec les machines à double détente. Les machines à triple détente, avec des pressions croissant graduellement de 8 kg. à 18 kg., ont permis de descendre à 0 kg. 7, à 0 kg. 6 et même au-dessous. La machine du Forban a consommé 0 kg. 40 environ par cheval, dans son essai à Tallure économique.
Dans la poursuite des améliorations successives qui ont ainsi amené les machines marines au premier rang des appareils à vapeur, comme utilisation, on s'est guidé surtout sur les résultats de l'analyse minutieuse du diagramme de l'indicateur de Watt, qui sera exposée aux chapitreslletlll. Toutefois la découverte et la vulgarisation des principes de la thermodynamique a exercé la plus grande et la plus heureuse influence. L'œuvre des ingénieurs de la maison Randolph Elder à Glasgow a été inspirée par les travaux de Macquorn Rankine, leur compatriote. En France, les recherches de Hirn n'ont pas eu moins d'action sur les constructions ; on pourrait même trouver chez Dupuy de Lomé une tendance à s'exagérer l'importance, pour des appareils à trop faible pression, des améliorations suggérées par les recherches de thermodynamique. Quelques constructeurs, du reste, ont été aussi bons théoriciens que praticiens consommés; on peut citer Alexander Kirk et Joessel, sobres d'écrits l'un et l'autre, mais d'une conversation toujours riche en aperçus neufs et hardis, et constructeurs l'un et l'autre de nombreux appareils, au moment où les transformations étaient les plus profondes. Bien d'autres noms seraient à citer, du reste, dans une étude historique de la question des machmes marines à grande utilisation. Nous nous bornerons à rappeler à l'honneur de la Marine militaire française qu'elle peut disputer aux ingénieurs de la Clyde, une part importante dans les améliorations réalisées, et qu'elle a peut-être le premier rang au point de vue de la constance des efforts et de la continuité des progrès pendant cinquante ans ; c'est pour nos jeunes ingénieurs un héritage à défendre.
10. — Fonctionnement mécanique des machines. — Le travail P, exercé par la vapeur sur les pistons, ou travail indiqué, n'est pas transmis intégralement au propulseur du navire. Une portion de ce travail est consommée dans la machine même, où elle sert à produire le mouvement mécanique de tous les organes ; par un retour sur l'opération qui a précédé, elle y disparaît, en se transformant principalement en calories, conformément au principe de l'équivalence.
Nous avons appelé w, dans le n^ 3 du Cours de chaudières marines (Introduction), le rendement mécanique de la machine, en le rapprochant du rendement u, du propulseur, qui joue un rôle analogue à u
dans rétablissement du coefficient d'utilisation du navire M ou M, ; u^ correspond, comme u, à une transformation de travail en chaleur, et il présente une importance numérique de même ordre que celle de u. Le problème pour le constructeur, en ce qui concerne la machine et non le propulseur, consiste à rendre u le plus grand possible, c'est-àdire à réduire au minimum la perte de travail,
Il est à remarquer d'abord, que le travail perdu (4S) n'est pas entièrement consommé dans la machine; une partie est absorbée par les déformations et vibrations de la coque, lesquelles produisent du travail nuisible, ce qui est autrement grave qu'une simple perte de puissance, puisqu'il se produit à la fois fatigue des pièces pour la charpente du navire, et dénivellation ou flexion pour la ligne d'arbres de la machine. Le problème de la suppression des ébranlements de la coque est sérieux, pour le constructeur des coques comme pour celui des machines, et c'est même le premier des deux qui a le plus contribué à la solution. Les anciennes coques en bois, si bien appropriées à la marche à la voile, étaient d'une élasticité et d'une flexibilité terribles pour les machines à vapeur; les secousses de l'arrière, sur le Napoléon, faisaient jaillir le contenu des verres, lorsqu'on voulait boire au succès du navire développant la puissance alors énorme de 1,500 chevaux indiqués; l'arc permanent, sur les navires légers d'échantillons, faisait parfois deniveller certains paliers de plus de 0",20. La raison de solidité et de rigidité, à défaut d'autres, eut suffi pour imposer l'adoption de la coque en fer dans la construction des croiseurs rapides. Aujourd'hui, on se retrouve parfois en présence de vibrations dangereuses, et il a fallu reprendre avec soin l'élude des machines au point de vue des efforts exercés sur leurs atlaches, en même temps que celle des coques au point de vue du mode d'appui qu'elles peuvent fournir; mais il s'agit maintenant de développer des puissances de 6.000 ou 8.000 chevaux sur des coques vingt fois plus légères que celles qui en portaient jadis 1.500 ; la différence même des deux problèmes montre l'immensité du progrès réalisé. •
Pour la machine elle-même, le travail se transforme en chaleur, principalement dans les articulations et sur les supports de pièces mobiles soumises au frottement; le rendement mécanique dépend ainsi en premier lieu de la simplicité des appareils. La multiplicité des cylindres à vapeur, par exemple, qui peut être imposée au point de vue de l'utilisation de la vapeur, est plutôt défavorable sous le rapport du
rendement mécanique u. Il y a toujours un équilibre à établir entre des conditions contradictoires, pour lequel il faut tenir compte à la fois des conditions de poids et d'encombrement, aussi bien que de celles d'utilisation et de fonctionnement.
La transformation du travail en chaleur devient une cause de danger» quand il se produit des échauffements dans les pièces frottantes. De plus, une portion du travail consommé sur les pièces frottantes produit, non pas de la chaleur, mais bien de l'usure. La question du rendement mécanique, considérée à ce point de vue, prend une importance nouvelle, puisqu'elle se confond avec celle de la sécurité du fonctionnement, et de la conservation des appareils. Ici interviennent surtout la charge imposée aux pièces en mouvement, le degré d'exactitude de l'ajustage, et la perfection du montage. Ce ne sont plus les principes généraux de la mécanique qui sont en cause, mais bien l'habileté pratique du constructeur, plus longue et plus difficile à acquérir, que la connaissance de quelques formules.
CHAPITRE II
MESURE DU TRAVAIL. ETUDE DE SES FACTEURS, ORDONNÉE MOYENNE ET VITESSE DES PISTONS.
§ 1. — Machines & détente simple.
11. — Iravail de la vapeur; sa représentation graphiqiie. — Pour la préparation des plans de machines, la direction des expériences à bord, la discussion des résultats observés, on s'est uniquement servi jusqu'ici du diagramme p, t;, des pressions et des volumes, représenté âg. 5, qui porte, dans la pratique^le nom de diagramme cPindicateur. Ce diagramme est d'ailleurs celui qui donne directement la valeur du travail en chevaux, le diagramme entropique étant surtout propre à l'étude du rendement ; son analyse a été faite par les constructeurs avec un soin minutieux. 11 ne sera question dans ce chapitre, que du diagramme d'indicateur.
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Fig. 16.
Le travail de la vapeur dans un cylindre est le produit de deux facteurs, pression sur le piston et chemin parcouru par le piston. Sa valeur totale (fig. 16), pour un tour complet de la machine, peut être divisée de deux
manières différentes, selon que Ton considère, soit le travail sur chaque face pendant la double course du piston, soit le travail sur les deux faces pendant chaque course simple. 11 est généralement plus commode, en pratique, de considérer le travail sur chacune des deux faces isolément. Soit p la pression de la vapeur en kilogrammes, lorsque le piston a parcouru la distance x à partir du point mort a, La pression totale sur la face considérée est,
(1) Sp=\^Wp,
D étant mesuré en centimètres. Le travail, pendant que le piston avance de la petite longueur dx^ est égal à Sp cte, ou à ^dx x p. Si les abscisses représentent, sur la figure 16, non la dislance x, mais le produit Sa; ou volume engendré parle piston, le travail élémentaire considéré est représenté par la petite surface lmqr\ le travail total, pendant une course simple C, égal à
(2) f Spda:, = S
est représenté par Taire aADE^.
Pendant le retour du piston, la vapeur exerce une contre-pression nq ou or y dont le travail est représenté de même par Taire Féal.
Le travail total sur une face du piston, pendant la course double, est ainsi Taire ADEFl, composée de deux parties, lo rectangle lADD, correspondant à Tadmission de la vapeur à la pression constante P^, le quadrilatère curviligne DEFD., correspondant à la détente. Ce travail se calcule par une quadrature, en divisant Taire du diagramme en bandes verticales telles que Imno,
Sur la figure 16, il importe de remarquer de suite que Tabscisse arf, qui représente le volume engendré par le piston pendant l'introduction de vapeur, ne représente point le volume de vapeur dépensé par cylindrée. Pour obtenir ce dernier volume, il faut ajouter à arf, un volume Oa dû aux espaces morts en aval du point d'introduction, c'est-à-dire aux conduits de vapeur dans les parois du cylindre et au jeu laissé entre le piston et le fond du cylindre. Le volume total de vapeur, à chaque admission, est ainsi égal à Od\\\ produirait, pendant Tadmission, le travail aDdO, et non ADda, dans un cylindre qui n'aurait pas d'espaces morts.
Quand on se propose, non plus seulement de calculer le travail produit par le volume de vapeur Orf, mais de Tanalyser, il y a intérêt à
diviser le diagramme d'une manière toute différente des bandes verticales Imno^ qui servent à la quadrature.
Partageons toutes les lignes horizontales de la figure 16, telles que aD, J3B, eE) qF en un certain nombre de parties égales, et joignons tous les points de division entre eux ; nous divisons ainsi le diagramme en une série de petites surlaces, telles que
pouvant être considérées comme diagrammes particuliers des couches de vapeur telles que
qui entrent successivement dans le cylindre pendant Tintroduction, et qui se détendent ensuite toutes ensemble. Le travail total de la vapeur est la somme de ces diagrammes élémentaires curvilignes diminuée de Taire du rectangle aAItp.
Il est à remarquer que cette sorte de stratification attribuée à la vapeur n'est nullement en contradiction avec les mouvements réels des particules pendant Tintroduction et la détente.
Pour terminer ce qui concerne la représentation graphique du travail, il reste à dire un mot de la seconde répartition, en considérant les deux côtés du piston à la fois pendant une course simple. Nous superposerons à cet effet, sur la figure 17, les deux diagrammes correspondant aux deux côtés du piston, en prenant cette fois, non pas des diagrammes fictifs comme celui de la figure 16, mais bien des diagrammes réels, relevés sur une machine, qui ne présentent ni angles vifs, ni parties rectilignes horizontales ou verticales, ni courbés exactement hyperboliques.
Si, du travail positif ADËeal accompli sur le piston pendant Taller, nous retranchons le travail résistant ATK'E'ae de la vapeur sur l'autre face du piston pendant la même excursion simple, il reste, comme travail
total, Taire
ADMK'E'I — ATAJE.
Le travail, pendant une course simple^ se compose donc d'une partie positive, distinguée par les hachures verticales sur la figure 17, et d'une partie négative, à la fin de la course, qui est marquée par des hachures horizontales.
Cette division du travail, qui donne sa valeur exacte à chaque instant, ne se fait jamais pour la détermination de la puissance des machines principales ; mais il est indispensable d'y recourir dans certains cas.
iorscfu'oii étudie la régularilé du couple de rotation, par exemple, ou qu'on recherche la cause des chocs sur les glissières à bout de course .
^ il
Fig. 17.
Il existe aussi des machines auxiliaires, celles qui sont attelées à des pompes à simple effet, pour lesquelles le travail doit différer beaucoup, dans chacune des deux courses simples, et doit être calculé séparément.
18- — Calcul du travail. Formule usuelle. — Le diagramme des pressions et des volumes, qui sert à calculer le travail des machines, est relevé pendant la marche avec l'indicateur de Watt.
Nous donnerons seulement le principe de l'indjcaleur, dont il existe des modèles variés. Une bande de papier conduite par la machine parcourt des abscisses proportionnelles à l'avance du piston, en face d'un crayon qui décrit des ordonnées proporlionnelles aux pressions correspondantes dans le cylindre. La partie délicate du relevé est dans l'exactitude des ordonnées, qui dépend du tarage d'un ressort ; ce tarage doit ëfre fait dans les conditions de marche, c'est*à-dire à chaud, avec la pression de la vapeur comme force agissante; on opère avecdes pressions croissantes, puis avec des pressions décroissantes, et on prend une moyenne. 11 reste toujours des causes d'erreur, provenant, tanl de l'inertie des organes transmettant la pression, que de la vapeur elle-même.
L'aire des diagrammes obtenus, mesurée à des échelles convenables, ' donnerait le travail en kilogrammèlres, pour un tour de la machine, sur une des faces du piston. Afin d'appliquer la même échelle aux diagrammes, quelles que soient les dimensions des cylindres, on calcule l'ordonnée moyenne, ou pression moyenne pm,
égale au quotient de l'aire du diagramme par sa longueur C.
La mesure de Taire se fait simplement au planimèlre quand les ordonnées du diagramme sont exactement proportionnelles aux pressions. Quand le tarage du ressort de l'indicateur a fait voir des écarts par rapport à la loi de proportionnalité, il faut relever les ordonnées séparément, et mesurer leur valeur en pression, sur la courbe de tarage. Dans ce cas, on corrige d*abord le diagramme des vibrations du ressort, s'il en existe, et on le partage ensuite en onze parties, par des ordonnées
Fig. 18.
équidis tantes distribuées comme l'indique la figure 16. La moyenne de ces ordonnées est égale à l'ordonnée moyenne pm.
Supposons connue la valeur de l'ordonnée moyenne exprimée en kilogrammes par centimètre carré. Soit maintenant D le diamètre du cylindre exprimé en mètres selon l'usage ; la surface du piston en centimètres carrés est
7 TcD^x 10.000.
La pression totale moyenne de la vapeur sur le piston est
1«D*X10.000 Pm;
son travail en kilogrammètres, pour une course simple, est
i:c D» X 10.000 pmC;
pour une course double, ou un tour complet, en posant,
pm -f- p*m _^
le travail est
Soit N le nombre de tours de la machine par minute, le travail en kilo grammètres par minute, est
1 7t 10.000 D> C Np.
Par suite, le travail F, en chevaux, les longueurs D et C étant en mètres et la pressions en kilogrammes par centimètre carré, est
F = l X 60^X75 ^' ^^^ ^'^^^ !)• CN;>.
C'est la formule usuelle du travail.
Il y a une petite correction à faire, pour les tiges et quelquefois les contre-tiges du piston, dont la section est à retrancher de la surface agissante.
Il est à noter que le cheval anglais, de 33.000 livres-pieds par seconde, est un peu plus fort que le cheval français; la table de conversion est la suivante :
1 chev. anglais -— 1,0188 cher, français
6 ch anglais = 6,0881 ch. français
13. — Forme du diagramme des indicateurs. Hyperbole de détente, — Dans les machines marines, et en général dans toutes celles où Tappareil de distribution de la vapeur est conduit par un excentrique, les orifices de vapeur s'ouvrent et se ferment graduellement ; par suite, il faut une certaine étude pour distinguer sur les diagrammes relevés les diverses phases du travail de la vapeur. Ces phases sont au nombre de six.
V Période d'admission ka — Dd. — La vapeur entre dans le cylindre par les orifices d'admission. Si ces orifices sont suffisamment larges, la
pression reste constante et le diagramme présente une portion de droite horizontale en AD. L'étranglement des orifices produit d'ordinaire une dépression, qui augmente avec la vitesse du piston; par suite, la ligne s'incline et se courbe, comme sur la figure 19.
A la fin de Tadmission, les orifices étant presque fermés, la dépression augmente rapidement; la vapeur commence à se détendre, et la courbe, à présenter de la concavité vers le haut. *
La quantité totale de vapeur introduite correspond à une pleine introduction AD' seulement, au lieu de AD.
2® Période de détente Dd — Uh. — La vapeur, entièrement isolée de son réservoir, se détend, en diminuant de pression dans la même pro* portion, à peu près, qu'elle augmente de volume.
3® Avance à révacuation HA — Ee. — Indispensable, en raison de la lenteur du mouvement des tiroirs, pour que Torifice d'évacuation soit convenablement ouvert à bout de course, et qu'il nW ait pas de contre-pression excessive, pendant le commencement du mouvement de retour du piston.
4® Période d'évacuation Ee — Kk. — Le diagramme présente une ligne droite sensiblement horizontale, quand la vapeur évacue dans un réservoir à pression constante comme un condenseur, ce que nous supposons ici. La pression est, au contraire variable^ et la forme du diagramme irrégulière et compliquée, lorsque l'évacuation a lieu dans un réservoir intermédiaire alimentant un autre cylindre (machines à détente multiple).
A la fin de cette période, l'orifice d'évacuation étant presque fermé, le piston, en avançant, commence à faire subir à la vapeur une certaine compression.
6® Période de compression KA — H. —L'intérieur du cylindre se trouve de nouveau isolé de l'extérieur, après la fermeture de l'orifice d'évacuation ; la pression de la vapeur qu'il contient varie donc selon une loi analogue à celle de la détente, sauf qu'il y a compression au lieu d'expansion, consommation de travail au lieu de production.
Autrefois, quand les cylindres évacuaient tous au condenseur, la compression ne s'opérait jamais que sur un faible poids de vapeur ; ses effets avaient peu d'importance ; on la considérait uniquement comme une perte légère de travail, conséquence inévitable de la régulation des tiroirs mus par des excentriques.
Il en est aujourd'hui tout autrement pour les cylindres qui évacuent dans les réservoirs intermédiaires, où la pression est élevée. Le poids de la vapeur restant sous le piston est notable, et sa pression peut s'élever, par la compression, au-dessus de la pression à l'admission. 11 im-
porte donc d'étudier les compressions, en s*attachant à leur donner les valeurs les plus avantageuses au double point de vue de la vapeur économisée et du travail réalisé.
6^ Avance à l'admission li — Aa. — Indispensable, afln que la vapeur trouve les orifices des cylindres suffisamment ouverts, au début de la période d'admission.
Il peut arriver que l'avance à l'admission fasse baisser la pression sous le piston au moment où elle se produit ; c'est le cas, avec les grandes compressions dont nous venons de parler.
Le plus souvent, le poiiit de séparation I entre la fin de la compression et le commencement de l'avance est impossible à distinguer sur les diagrammes.
L'usage s'est introduit, dans l'étude de la régulation des tiroirs, de donner le nom de période de détente à la période T>d Ëe, et celui de période de compression à la période KA; Aa tout entière, en englobant l'avance à l'évacuation dans la détente, et l'avance à l'admission dans la compression proprement dite.
L'analyse des perles de travail et des économies de vapeur, qui résultent de la forme du diagramme et de la valeur relative des six phases précédentes, sera l'objet d'une étude ultérieure. Nous nous bornerons ici à une observation générale, immédiatement indispensable, au sujet de la forme de la courbe de détente.
Les relevés, pris sur un très grand nombre de machines de systèmes variés, ont montré que la courbe de la détente se rapproche de celle exprimée par la loi de Mariotle
(6) pv = Constante,
plus que de celle de la détente adiabatique ou de toute autre loi théorique correspondant à quelqu'une des hypothèses permises au sujet de la manière dont la vapeur travaille. On peut donc, sans erreur notable, assimiler la courbe de détente à un arc d'hyperbole équilatère, ce qui est commode pour les calculs. Cette assimilation est si bien entrée dans les habitudes, que, si la courbe réelle va en descendant plus vite que l'hyperbole, on dit assez généralement qu'il y a condensation de vapeur, et que si, au contraire, la courbe s'élève au-dessus de Thyperbolo au cours de la détente, on dit qu'il y a réévaporation. On sait bien d'ailleurs que ce sont là de simples locutions; la comparaison avec l'hyperbole montre seulement qu'il y a plus ou moins de condensation, plus ou moins de réévaporation; la courbe de détente adiabatique descend en effet plus vite que l'hyperbole équilatère, ce qui correspond à une diminution de pv quand le volume de là vapeur va en augmentant.
Soit Uole volume de Tespace mort, représenté sur la figure 20, comme sur la figure 19 par la longueur Oa, telle que Ton ail,
ae
Uo
la vapeur se détend dans l'espace mort comme dans le cylindre, Thyperbole que l'on prend pour courbe de détente est celle dont les asymptotes sont OY, OX ; c'est DE (fig. 20).
Quant à l'hyperbole que Ton tracerait sans tenir compte de l'espace mort, c'est-à-dire avec aV, aX pour asymptotes, en partant du point D, elle irait en descendant beaucoup plus vite que DE, et, par conséquent plus vite que la courbe du diagramme.
La courbe de compression Kl (fig. 19) n'a pas été étudiée avec le même soin que la courbe de détente; par assimilation, on admet qu'elle est, elle aussi, une hyperbole équilatère dont OX, OY sont les asymptotes.
14. — Diagramme théorique et diagramme fictif. Volume et poids de vapeur sensible. — Le nom conventionnel de diagramme théorique désigne le diagramme schématique A DEFI de la figure 16, compris
entre trois droites rectangulaires et l'hyperbole de détente tracée en tenant compte de l'espace mort. On prend quelquefois ce diagramme théorique comme terme de comparaison avec les diagrammes réels;
mais, dans les calculs pratiques, on a plus généralement recours, au diagramme dit fictif ADEeay dans lequel Thyperbole de détente est la courbe DE* de la figure 20, et dont nous calculerons l'ordonnée moyenne au n* 16.
L'intérêt du diagramme théorique réside dans une certaine analogie avec le diagramme de la machine parfaite considéré au n® 3. Il représente, par sa surface, le maximum du travail qui peut être obtenu dans un cylindre de volume ae, en introduisant de la vapeur à la pression Pa, dans la fraction de ce volume limitée à ad.
La dépense réelle de vapeur par cylindrée ne peut pas être égale à Oc? ou aD, pas plus que le travail ne peut atteindre le maximum ADEFI. La compression, en effet, dont il n'est pas tenu compte dans le diagramme théorique, s'exerce sur un certain volume K^ ou kO de vapeur à la pression d'évacuation Pc, (fig. 21), lequel, comprimé d'abord par
le piston, ensuite par la vapeur admise, donne le volume ocx^ à la pression Pa, comme l'indique la courbe hyperbolique KJa,. La dépense de vapeur par coup de piston est donc, non pas aD, mais bien oc^D. Pour dépenser le volume aD de vapeur, il faudrait porter l'admission jusqu'en D^, à une distance DD, = aa^; on gagnerait ainsi le travail représenté par DD^E^E.
Cette considération, sans importance pour un cylindre évacuant au condenseur, où P^ peut se réduire à 8 ^, de P», présente au contraire un grand intérêt, dans le cylindre admetteur des machines à détente multiple étudiées aux numéros suivants. Lorsque P^ est la moitié
de P« par exemple^ aa^ est la moitié de ^K, et peut ainsi facilement atteindre la valeur aA du volume de l'espace mort.
Dans l'ordre d'idées qui a conduit à la conception du diagramme dit théorique, et en négligeant toujours l'effet de la compression, on nomme parfois à tort vapeur sensible par coup de piston, en volume, le volume aD ou Orf, en poids, le produit de ce volume par le poids spécifique 5 de la vapeur sèche et saturée à la pression Pa. S'il s'agit du cylindre admetteur d'une machine à plusieurs détentes, il est indispensable de tenir compte de la compression aa. dans le calcul du poids de vapeur sensible. Faute de faire cette correction, on pourrait trouver un poids de vapeur sensible dans le cylindre, supérieur au poids d'eau que la chaudière vaporise.
Sur la figure 21, ADËFKJ est le diagramme que donnerait la vapeur sensible a^D travaillant dans une machine parfaite présentant l'espace mort oA.
§ 3. — Machines & détente multiple.
15. — Calcul du travail f avec r ordonnée moyenne totalisée. — Nous avons considéré jusqu'ici, pour plus de simplicité, le cas où la vapeur travaille dans un cylindre unique, qui évacue dans un condenseur. Les machines marines comprennent toujours plusieurs cylindres, dans lesquels la vapeur passe successivement en se détendant ; les phénomènes sont alors plus complexes, mais la mesure du travail se fait de la même manière.
On opère sur chaque cylindre isolément, en relevant son diagramme, calculant son ordonnée moyenne p et lui appliquant ensuite la formule (5). On a ainsi, à la fois, le travail total et le travail de la vapeur dans chacun des cylindres en particulier; ce dernier travail montre comment la puissance totale de la machine est répartie entre les différentes manivelles.
Pour la comparaison des machines entre elles et pour la préparation des projets, il est commode de considérer une ordonnée unique par machine, qui se nomme Vordonnée moyenne totalisée sur le grand cylindre, ou simplement Vordonnée totalisée, et qui se calcule de la manière suivante.
Soit une machine à trois cylindres, par exemple, C la course commune aux trois pistons, D le diamètre du grand cylindre, D' celui du cylindre intermédiaire et D" celui du cylindre d'admission. En mettant C et N en facteurs communs dans l'expression du travail total, nous avons
que nous pouvons écrire
La quantité entre parenthèses est l'ordonnée totalisée pg ;p, p\ p*' sont les ordonnées moyennes dans chaque cylindre. L'expression de la puissance totale devient ainsi
(5) F = 8,4907 D> C 'Sps.
L'ordonnée totalisée est donc Tordonnée moyenne sur le piston, dans une machine fictive, où le cylindre D existant seul recevrait directement la vapeur des chaudières, Tévacuerait, et donnerait un travail égal à celui de la totalité des cylindres de la machine à plusieurs détentes successives. Nous rappellerons simplement p.
16. — Diagramme totalisé. Superposition des espaces morts. — On
a quelquefois dessiné le diagramme de la machine fictive dont nous
venons de parler, en supposant que tous les pistons décrivent des
volumes égaux et en superposant les diagrammes partiels après avoir
D'* D"' multiplié respectivement leurs ordonnées par les rapports "n[yr»-ô« •
de manière à représenter le facteur entre parenthèses de Téquation (4). Ce mode de représentation offre quelque intérêt pour les machines du système Woolf pur, c'est-à-dire à cylindres disposés en tandem, parce quMl fait tomber verticalement, les unes au-dessus des autres, les ordonnées des divers diagrammes prises au même instant, pour une même position de la manivelle, et les positions correspondantes des pistons.
Habituellement on superpose les diagrammes des divers cylindres les uns aux autres, en adoptant pour tous une même échelle d'ordonnées et une même échelle d'abscisses (fig. 22). Les ordonnées représentent les pressions, et les abscisses représentent, non les chemins parcourus, mais bien les volumes Sdx engendrés par les pistons, comme il a été dit au N« H.
La figure ainsi composée est le diagramme totalisé.
On pourrait, fig. 22, regarder les abscisses comme représentant la course du piston dans tous les diagrammes, en supposant les cylindres réels remplacés par des cylindres fictifs ayant tous le même diamètre D, avec des courses différentes C\ C", etc., telles que
C'=CX^, C" = CX^. etc.
L'aire du diagramme totalisé est égale, au facteur constant près, à
D« C p + D'à Cl)' + D"« C p" + etc.
Son ordonnée moyenne, introduite dans la formule (8) exprime donc bien le travail total de la machine sous la forme où il serait produit dans un cylindre unique de diamètre D.
Fig. 22.
En composant le diagramme totalisé théorique tel qu'il est représenté fig. 22, il faut avoir soin de placer chaque diagramme partiel à une distance de Taxe des y qui représente le volume des espaces morts dans le cylindre considéré. Les abscisses, comptées à partir de l'origine, représentent ainsi les volumes successivement occupés par la vapeur, depuis son introduction dans le premier cylindre jusqu'à son évacuation dans le dernier; les courbes de détente partielle dans chaque cylindre pourraient, en principe, tomber toutes sur une même hyperbole équilatère.
Le diagramme totalisé théorique, à certains défournis près, est exactement, du côté de la courbe de détente, pareil au diagramme théorique d'un cylindre unique, de diamètre D, dans lequel toute la vapeur aurait été admise et où se ferait toute la délente. Sur le côté inférieur représentant l'évacuation, ces deux diagrammes sont également identiques. Du côté gauche vers l'axe des ordonnées, et à la partie supérieure, les deux diagrammes, au contraire, diffèrent complètement.
Pour mieux faire ressortir la différence, dans les figures 22 el 23 qui sont de simples figures de principe, nous avons considéré une machine à quatre détentes successives. Nous avons supposé que le rapport du volume de chaque cylindre â celui du cylindre qui le précède est égal à %2S, ce qui rentre dans les proportions usuelles ; les volumes des quatre cylindres sont ainsi représentés par les nombres,
enfin, pour chaque cylindre, l'espace mort a été supposé égal au dixième du volume du cylindre, ce qui ne s'écarte pas beaucoup de la réalité. On voit que l'espace mort «A' du cylindre D, égal à 1,14, est un peu plus grand que le volume total du cylindre D'", augmenté de son espace mort aA, qui est de 1,1 seulement.
D'après ces chiffres, il faut remarquer surtout que le diagramme totalisé de la machine à quadruple détente renferme une aire considérable, non comprise dans le diagramme théorique de la machine à un seul cylindre ; cette aire, située à gauche de A', se compose de la totalité
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du diagramme du cylindre D'", de plus de la moitié du diagramme du cylindre D" et d'une fraction encore notable du diagramme du cylindre D'.
Pour diminuer la différence entre les conditions de fonctionnement de la vapeur, dans la machine à un seul cylindre et celle à quatre détentes, on pourrait songer, dans la première, à reporter vers la droite l'origine d de la courbe de détente ; on y arriverait, théoriquement, pour une même dépense de vapeur a d, en faisant remplir une grande partie de respace mort du cylindre unique par de la vapeur comprimée pendant le retour du piston, dans les conditions déjà indiquées fig. 19. Il est facile de s'assurer qu'aucun résultat sérieux ne saurait être obtenu par ce moyen.
Supposons en effet une pression de 10 kilogrammes à l'admission et de 0 kg., 1 à l'évacuation ; la vapeur, ramenée par compression de la seconde pression à la première, sera réduite au centième de son volume. Donc en opérant la compression pendant toute la course de retour, le volume 11,4 + 1,14 = 12,54 donnera seulement 0,125 de vapeur à
10 kilogrammes de pression, c'est-à-dire à peu près le dixième du volume 1,14 de l'espace mort; ce résultat serait insignifiant. Pour donner dans le cylindre une introduction A'cP égale à A rf, avec une dépense de vapeur a' cT égale à ac?, il faudrait remplir aa' par compression. Or
11 faudrait donc opérer sur un volume de vapeur plus grand que le volume total du cylindre D et de l'espace mort, dans le rapport
ce qui obligerait à augmenter le volume du cylindre D, dans un rapport égal à 8,3. La fig. 23 représente, dans sa partie hachée, une portion du diagramme de ce cylindre irréalisable.
L'avantage des machines à détentes successives, au point de vue de l'aire du diagramme théorique, apparaît clairement sur les Sg. 22 et 23. Il consiste dans la réalisation, naturellement obtenue par l'échelonnement des espaces morts, d'une sorte de courbe de compression fictive ayant pour abscisses le dixième environ des abscisses de la courbe de détente, tandis que la courbe de compression réelle, conduisant aux mêmes économies de vapeur dans un cylindre unique, est tout à fait impossible à obtenir.
A cet avantage, pour ainsi dire géométrique, s'en ajoutent d'autres, qui résultent des propriétés physiques des parois des cylindres et de la vapeur et que nous étudierons à l'occasion des condensations intérieures, n"* 36 et suivants.
17. — Calcul de F ordonnée du diagramme fictif n, et de son rapport fà la pression initiale. — Pour comparer entre eux les diagrammes des différentes machines, on considère, non pas Tordonnée moyenne en valeur absolue, mais bien son rapport à Tordonnée moyenne du diagramme fictif, trace d'après la régulation connue de Tappareil de distribution de vapeur.
Comme nous l'avons vu, le diagramme fictif est tracé sans tenir compte des espaces morts, c'est-à-dire en prenant pour courbe de détente la courbe DE', de la fig. 20, et non la courbe DE. De plus on suppose que la contre-pression au condenseur est nulle. Enfin, dans le diagramme fictif, il n'est jamais tenu compte de la compression.
Le diagramme fictif est le même pour une machine à détente multiple que pour un cylindre unique, dans lequel la vapeur aurait le même volume initial et le même volume final.
L'ordonnée moyenne XI des diagrammes fictifs, ainsi prise comme terme de comparaison intermédiaire, se calcule algébriquement d'une manière très simple.
Suit P^ la pression initiale et Va le volume initial de la vapeur au moment de Tadmission; soit Ye le volume final, égal àVa A, le rapport A étant le coefficient de détente de la machine.
Pendant l'admission, le travail produit est
(10) /=PaV«.
Pendant la détente, le travail est
' pdv= I ?^ ^^ ef p = Pg Vg log. nëp. -y-
** = Po Va log. nép. A,
OU, en passant du logarithme népérien au logarithme ordinaire,
(11) r = 2.3026 (Pa Va log. A).
La compression étant supposée nulle, le travail total est
(12) /+/'= Pg Va (1 + 2,8026 log. A).
D'autre part, ce travail est égal au produit de l'ordonnée moyenne par le volume engendré par le piston
n X Vg A.
Nous tirons de là,
(13) n = Pg j (1 -f 2,3026 log. A) .
Tablkau vu
Tableau des valeurs de ? = x (1 + 2,8026 log. A)
Po
Si l'on yent, à Taide de ce tableau, se rendre compte de rëconomie attachée à l'emploi de la détente, il suffit d'effectuer les produits A X <p. En effet, la dépense de vapeur par cylindrée est inversement proportionnelle à A et le travail est proportionnel à 9 ; les produits A 9 représentent donc les travaux effectués par une même quantité de vapeur.
On voit que si, de A = 1 qni correspond à A X 9 = 1> on passe à A = 40 qui correspond à A x ? = 10, le travail fourni par la vapeur est multiplié par 10.
Ce n'est là, bien entendu, qu'une évaluation, sans exactitude numérique .
Le rapport de n à P» ne dépend que du coefficient de détente a; c*est ce rapport ^ que Ton a calculé, et dont on trouve la valeur dans des tableaux tout préparés, par exemple dans les Machines marines de M. Bienaymé p. 160.
Le rapport A varie pour les machines marines dans les limites très étendues; il s'élève au-dessus de 30 pour des appareils à quadruple expansion, où le rapport des volumes des cylindres extrêmes atteint 12 et où Tintroduction I peut descendre à 0,3. Les tableaux doivent donc partir de A =40 au moins. Ce rapport peut descendre à 2,5 sur les machines à détente double. Dans les anciennes machines à une seule détente, il était souvent de 1,35.
Le tableau de la page 57 va de a =z 40 à a =1,25
18. — Coefficient de réduction ^. — L'ordonnée moyenne du diagramme fictif n Fa y ayant été déterminée pour une machine, à l'aide du tableau qui précède, on prend le rapport de l'ordonnée totalisée p fournie par les courbes des indicateurs, à cette ordonnée n du diagramme fictif. Appelons <]/ ce rapport.
Le rapport ^ caractérise une machine, indépendamment de Pa et de a ; sa valeur dépend de tous les détails de la régulation des tiroirs, des étranglements des orifices, des condensations intérieures etc. Sa valeur détermine celle du travail indiqué, sans toutefois qu'une valeur élevée soit nécessairement l'indice d'une bonne utilisation de la vapeur.
Pour une machine en projet, l'ordonnée moyenne est,
elle ne peut être déterminée qu'en attribuant à <f la valeur obtenue sur une machine connue, fonctionnant dans des conditions analogues. Il importe donc de posséder des tableaux complets des valeurs de ^ pour toutes sortes de circonstances. Le tableau VllI contient huit séries de valeurs de ^, auxquelles j'ai ajouté l'indication de la consommation de charbon C par cheval et par heure, la donnée la plus instructive au sujet du rendement économique des machines.
Les premiers exemples remontent à l'époque, où les machines marines marchaient à une pression effective de 1 kg. 5 (charge sur les soupapes de sûreté) .
Tableau VIII 1* Machines à détente simple.
Noms des bâtiments
Creuse^ transport...
Provence, frég. cair..
Flandre,
Guyenne^
Revanche,
id.
id.
id.
Jr a
Moyenne
11= Po?
P,96 2cvlindr.
l\65j2cylindr.
1^61 13cylindr.
Pour les machines à détente double, la pression de timbre dans les chaudières parallélipipédiques a été portée graduellement de 1 kg. 5 à 2 kg. 25; il y avait toujours trois cylindres égaux, un pour l'admission, deux pour la détente, ce qui donne un rapport R constant et égal à 2 entre le volume des cylindres de détente et celui du cylindre d'admission.
Tableau YIII 2** Machines à détente double ( R = ^g;; = 2 \
Noms des bâtiments
Pa
A-RXj
n— Pa?
dEstréee
Cher
Suffren
Victorieuse , .
Infemet
Trident
Les machines de cette époque ont été étudiées avec grand soin par H. Bienaymé, qui, ayant calculé les valeurs de ^ pour 279 appareils, a trouvé ^ = 0,613 en moyenne dans les machines à détente simple, et ^ = 0,690 dans celles à détente double.
Toutes les machines offraient alors une grande ressemblance entre elles; de plus, la pression étant faible, la détente n^était jamais poussée très loin. Lo diagramme fictif présentait alors un point de départ suffisamment exact pour la détermination de p dans toutes les circonstances considérées.
Pendant la période qui a suivi, la pression absolue P^, que Ton a pris l'habitude de désigner de préférence à la pression de timbre s'est élevée
successiveinent à 5, 6, 7, 8 kilogrammes avant d'en venir à l'emploi aujourd'hui général des machines à triple expansion. La détente toujours supérieure à 4 a été quelquefois poussée très loin ; les machines ont fonctionné dans les conditions les plus variées ; il en est résulté pour ^ des valem*s extrêmement différentes, entre lesquelles il serait puéril de chercher à établir une valeur moyenne.
En se limitant aux essais dans lesquel a est resté inférieur à 8, essais à l'allure normale, à feux poussés, souvent au tirage forcé, on forme
le tableau suivant :
Tableau VIII
3® Machines à double détente {détente modérée).
Noms des bàtimonU
Amiral'Baudin .
Formidable .
Marceau
Cocyte,
Cécile
Sfax
Vaviour
Flamme
A = RX j
n = Pa9
Troude {grande admission)
Surcouf id
Moyenne.
Sur le tableau VllI-3% les valeurs de + ne s'écartent pas de plus du dixième de leur valeur moyenne, laquelle est notablement plus faible que pour les machines à faible détente du tableau N** 2.
Si maînlenant nous considérons les essais faits à longue détente, nous constatons une très grande irrégularité dans leurs résultats. Le plus souvent, la valeur de ^ est beaucoup plus faible que dans le tableau VlIl-3^ ; exemples :
Tableau VIII
4» Machines à détente double {longues détentes).
Noms des bàtimoDts.
Mitraille
Vauban
Pelayo
Traude (petite admission)
Sureau f f c^ c . . . i . ,
A = RXî
n=i*ay
Ces faibles valeurs de ^ s'expliquent par la grandeur de la compression, conséquence forcée de la régulation des tiroirs, quand on fait de la détente avec la coulisse Stephenson.
Dans certains cas, et pour des détentes extrêmement prolongées dans des essais à petite vitesse, la valeur de ^ s'élève au contraire beaucoup au-dessus de la moyenne du tableau 111, et arrive même à dépasser Tunité, exemples :
Tableau VIII
8*^ Machines à détente double {très longues détentes).
Noms des bâtiments.
Coq/te . .
Grenade Flamme .
A=RX-p
n=Pa(p
Ces valeurs en apparence anormales de ^ peuvent s'expliquer par le travail de la vapeur de l'espace mort (fig. 18), quand le volume de cet espace est une fraction importante du volume d'introduction. La courbe
de détente DE s*élève alors beaucoup au-dessus de la courbe DE' du diagramme fictif, et la surface du diagramme vrai est accrue d'autant.
QuoiquMl en soit, le diagramme fictif ne peut être d'aucune utilité pour prévoir l'ordonnée moyenne des machines à détente double, lorsque a dépasse 10. Du reste, on ne se sert plus guère aujourd'hui de ce diagramme, même aux grandes introductions, sauf pour les premiers calculs, d'approximation grossière. Dans le projet d'une machine, on s'attache à tracer d'avance les diagrammes vrais pour toutes les allures considérées, en s'appuyant sur l'exemple des machines analogues.
Pour les machines à détente triple, il n'a pas été publié de données aussi nombreuses et aussi variées que pour celles à détente double. On peut consulter les tableaux suivants qui s'appliquent à différentes sortes de navires .
Tableau VIII 6» Machines à détente triple (Paquebots).
Noms des Bâtiments
Moyenne
Kaiser- Wilheîm der Grosse
Sprée, •
Campania . .
Teutonic . .
Normannia .
Fûrst'Bismark
Tour aine, .
Navarre . .
Tarn • . .
Vendée . .
W = Pcf<p
Tableau VIII Machines à détente triple (Bâtiments de guerre)
Camot
Charles^Marteî Brennua • .
Dupu}f-de-Lôme Cassard» . .
Bugeaud
Friant • . .
dvnChayla . • Deacarteê • .
Jean-Bart . •
Oaliléê
S fax.
CasBtni
d^Iherviîle . .
Fùrhan. • • Chevalier . .
Moyenne
Pa
RXj
k:;: Pa9
Pour les machines à détente quadruple, qui ont fait leur apparition sur les paquebots il y a une quinzaine d'années, mais qui n'ont guère été appliquées sur les navires de guerre, voici quelques chiffres calculés pour la plupart par M. Gh. Busley {die Eniwiekelung der Schiffsmachine^
TABLBAOr VIII
8" Machines à détente quadruple.
Noms des bâlimeols.
Saint-Paul et Saint'Louis •
Gascogne
Rionnag-na-Mara
Suez
County^f'Tork
KronprinZ'Friedrich' Wilhelm .
Moyenne.
A = RXj
o^8oo
Ce tableau est relatif à un yacht et à cinq paquebots. Quand on abordera l'application aux bâtiments de guerre, avec les régimes divers et les allures très variées que ces navires exigent, on trouvera sans doute pour ^ des valeurs beaucoup plus irrégulières.
Le coefficient ^y ou plutôt le rapport ^, se nomme assez souvent coefficient de rendement. Comme il ne représente à aucun titre l'utilisation de la vapeur comme agent de travail, puisque la compression, par exemple, qui peut augmenter Tutilisation, diminue toujours i}/,on devrait l'appeler plutôt coefficient de réduction du diagramme fictif. L'unique utilité possible du coefficient de réduction ^, nous ne devons pas l'oublier, est d'aider à établir un projet ou un avant-projet de machine, en partant d'un appareil similaire.
§ 3. — Analyse des facteurs du travail indépendants de
l'ordonnée.
19. — Volume final de vapeur par cheval; son influence sur V allure économique des machines. — Le travail d'une machine, en kilogram-
mètres dans un temps donné, est égal au produit de deux facteurs, Terdonnée moyenne p^ que nous venons d'apprendre à déterminer, et le volume final de la vapeur pour le temps considéré (volume engendré par les pistons). Soit Y^ le volume final de la vapeur ramené à 1" de temps; le travail en chevaux, en supposant le diamètre D du cylindre exprimé en mètres dans la valeur de V^ , peut s'écrire,
(15) P=V.XPXÎ^,
ce qui est sous une autre forme, notre expression (5). Posons,
V est le volume final de vapeur par chevaly et nous avons, entre v etp, la relation générale.
L'expression de v est d'ailleurs,
Le volume t* est une sorte de coefficient de volume, comme p un coefficient de pression ; la valeur de l'un dépend de celle de Tautre, mais l'un d'eux peut être choisi arbitrairement. C'est le choix de p ou de v, dans l'équation (16), qui est le point à la fois le plus important et le plus délicat, au début de la préparation d'un projet de machine.
Le poids et l'encombrement de la machine augmentent avec le volume par cheval r ; ils sont même à peu près proportionnels à Fv ou Vc, qui est, à un coefficient constant près, l'ancienne puissance nominale de Watt, si longtemps usitée dans la marine,
Le poids et l'encombrement des chaudières et du charbon, qui mar* chent toujours ensemble, augmentent au contraire quand v diminue et que p augmente, puisque la vapeur, moins détendue, est moins bien utilisée et que, par suite, il faut en fournir un plus grand poids pour obtenir un travail déterminé.
Il existe pour la détente a, une limite, inférieure à celle qui amènerait la vapeur à la pression du condenseur, au delà de laquelle on ne gagne
plus rien, sur Tutilisation de la vapeur et par suite sur la consommation de charbon par cheval, en détendant davantage. La cause en est, sans doute, dans les condensations et pertes de vapeur de tout genre qui seront indiquées plus loin et qui, étant à peu près constantes par cylindrée, représentent une fraction de plus en plus grande de la quantité de vapeur totale quand l'introduction diminue.
L'existence d'un volume final de vapeur v déterminé, ou d'une détente A, correspondant à un maximum d'utilisation de la vapeur est confirmée par plusieurs exemples dans les tableaux VJll. On peut la vérifier mieux encore, en calculant le poids de vapeur sensible d'après les diagrammes, dans des expériences faites à des introductions très variées, où la dépense de charbon a été mesurée. On trouve généralement que le poids de vapeur sensible dépensé par cheval diminue quand la détente augmente, mais on trouve en même temps que le poids de vapeur sensible produit par kilogramme de charbon diminue, quand la détente augmente.
Les essais du Jean-Bart et du Troude ont fourni l'exemple d'une diminution bien marquée dans le poids de vapeur sensible au cylindre admetteur par kilogramme de charbon brûlé, quand l'introduction diminue au cylindre admetteur :
Noms des bàUments
Jean^Bart .}JJJf^;
Troude .
Poids de Tapeur sensible I Charbon
'~""**'"-^ " brûlé
par heure
par coup de piston
l^8lo
par heure
90iJN8 4,121^ 768S4
Poids de Yap. sensible par kil . de charbon
p^^ I diff. 0\9
Les poids de vapeur sensible, dans ce tableau, ont été calculés en tenant compte de la compression.
De même qu'un certain volume final de vapeur y convient à chaque machine et doit être adopté pour sa construction, de même toute machine construite présente une puissance minimum, au-dessous de laquelle le volume final par cheval est excessif, Taugmen talion de travail par kilogramme de vapeur sensible ne compensant plus la diminution de vapeur sensible par kilogramme de charbon.
L'allure économique de chaque machine peut être assez bien déterminée, d'après les résultats des essais progressifs faits lors de la recette de l'appareil ; les expériences les plus récentes des navires de guerre français vont nous le montrer. Prenons, pour unité de travail, la puissance maximum, et, pour unité de consommation de charbon par cheval,
celle correspondant à la puissance maximum; considérons la marche à des allures de plus en plus réduites, jusqu'au vingtième de la puissance maximum. La consommation de charbon par cheval varie approximativement de la manière suivante :
née F.
Consommation de charbon
par cheyal G.
L'allure économique correspoml «însi au quatre dixièmes environ de la puissance maximum. Au-dessous d% cette puissance, la consommation croît beaucoup plus vite qu'elle n'augmente au-dessus, de telle sorte qu'aux six centièmes de la puissance, on retrouve, sur le tableau la même consommation de charbon par cheval qu'à la puissance maximum.
La loi entre les variations de Cet celles de F change évidemment avec la délente à toute puissance, la pression de régime, 1» réchauffage des enveloppes, l'emploi de la surchauffe et toutes les conditions influant sur l'utilisation de la vapeur, qui seront étudiées au chapitre lil.
Il semblerait plus logique de rapporter la consommation de charbon à la détente a qu'à la fraction de la puissance F réalisée ; mais on n'a pas d'éléments de comparaison certains de ce côté, parce que la réduction de puissance s'obtient en partie par l'étranglement du registre de vapeur. L'utilisation des chaudières a d'ailleurs le rôle principal dans la diminution de C, lorsque F passe de 1 à 0,5, le nombre des foyers allumés restant en général constant, entre ces limites de F.
Vallure économique des machines^ qui, pour les bâtiments de guerre considérés, correspond aux quatre dixièmes de la puissance maximum et par conséquent, aux trois quarts environ de la vitesse maximum, soit à 15 nœuds pour des navires de 20 nœuds, ne doit pas être confondue avec la marche économique des navires donnant le minimum de consommation de charbon par mille parcouru. Ainsi, au vingtième de la puissance, à 7°,4 de vitesse sur un navire de vingt nœuds, la consommation par mille est représentée d'après le tableau précédent par
seulement, tandis qu'à l'allure économique de la machine, à 14 nœuds, la consommation par mille est proportionnelle à
La marche économique est atteinte seulement, quand la puissance diminuant encore, la consommation par cheval croit plus vite que
-» proportionnel à F '»
ne diminue. '
Sur les bâtiments de guerre, la vitesse de route ordinaire n*étant que la moitié de la vitesse d'essai, il y a intérêt à ce que Tallure économique de la machine corresponde à un faible développement de puissance. Par suite, la puissance maximum se détermine en prenant une forte ordonnée moyenne p et un faible volume final de vapeur par cheval v; la détente à, à toute puissance ne dépasse pas 10, et reste généralement comprise entre 7 et 9, pour une introduction I de 0,7 au cylindre admetteur.
L'appareil de conduite des tiroirs permet de réduire assez facilement de moitié Tintroduction de 0,7 en réduisant ainsi l'ordonnée moyenne p dans le rapport 0,56 et la puissance dans le rapport 0,42, ce qui rapproche de l'allure économique ; quelques appareils permettent de tripler A. Pour quadrupler A et réduire ainsi p dans le rapport 0,36 et F dans le rapport 0,22 il faudrait recourir à des systèmes de détente variables compliqués ; on préfère se servir du registre, qui suffit pour réaliser Tallure économique indiquée plus haut. Quand on veut réduire la puissance à 0,10 et même 0,05 de sa valeur maximum, il faut recourir à un très grand étranglement du registre et à l'abaissement de la pression initiale, conditions défavorables à Tutilisation de la vapeur; de là provient en partie la rapide augmentation de consommation par cheval, quand la puissance descend au-dessous d'une certaine limite. Pour réaliser plus convenablement les grands accroissements de a nécessaires aux allures lentes, on a essayé diverses combinaisons permettant de faire varier le nombre des détentes successives dans la machine; mais l'emploi d'aucune de ces combinaisons, essayées en particulier sur la flotte japonaise en 1886, ne s'est généralisé jusqu'ici. Un moyen très efficace consiste à avoir plusieurs machines sur chaque arbre d'hélice, et à désembrayer les machines avant, dans la marche à petite vitesse ; il a été employé pour la première fois sur le Milan,
Sur les paquebots, les conditions sont toutes différentes. L'allure de route se rapproche beaucoup de la toute puissance, qui doit être par suite aussi voisine que possible de la marche économique. Les machines se calculent avec de faibles ordonnées p et de grandes valeurs du volume final de vapeur v; la détente a, à toute puissance, s'élève à 14, à 16 et même au delà. C'est en partie le motif du poids plus grand des machines des paquebots, comparé au poids des machines de guerre.
Les machines de paquebots^ d'après ce qui précède» ne se prêtent pas aux réductions d'allure ; la consommation de charbon par cheval augmenterait de suite, et d'une manière exagérée. Une véritable transformation de la machine s'impose donc, quand on veut diminuer la vitesse. La question s*est posée sur une ligne de cargos de 10°,5 dont on a voulu réduire la vitesse à 9 nœuds pour les traversées de retour. La solution adoptée, diamétralement opposée à celle qui convient aux navires de guerre, a consisté à transformer les machines à triple détente en machine à double détente, pour la marche à petite vitesse; on cale le piston du cylindre B. P. et on démonte sa bielle, ce qui diminue de moitié le volume final de vapeur.
Nous étudierons au chapitre III, les moyens d^améliorer l'utilisation de la vapeur à l'allure économique et aux autres allures.
20. — Vitesse moyenne des pistons. — Le volume final de vapeur d'une machine étant déterminé, on peut le réaliser de diverses manières, en faisant varier le rapport entre les trois facteurs D*, C, N, qui le composent, d'après la formule (17). De ces trois facteurs, un seul, le nombre de tours N est quelquefois imposé par des considérations étrangères à la machine, comme nous le verrons au chapitre IX, en étudiant la résistance à la rotation et le rendement des hélices. On peut donc, quand on dispose librement du facteur C, décomposer le produit D*CN en deux facteurs D* et CN, de la manière que Ton juge la plus avantageuse.
Le facteur D% qui représente la section du cylindre d'émission, est celui qui influe le plus sur le poids et sur l'encombrement des machines; il y a intérêt à le réduire, en augmentant au contraire le plus possible le produit CN, qui représente dans la formule (17) la vitesse moyenne des pistons,
(19) iM=gN.
La limite supérieure de la vitesse moyenne des pistons est entièrement fixée parla pratique; elle va toujours en s'élevant, à mesure que l'ajustage et le montage plus parfaits des pièces éloignent les dangers de chocs et d'échauffemenls des parties frottantes, et à mesure que le progrès dans la construction des machines et des coques rend les trépidations moins à craindre. On n'osait guère, il y a trente ans, dépasser 2 mètres de vitesse moyenne par seconde ; on atteint aujourd'hui 6 mètres sans que la sécurité soit sensiblement moindre.
La vitesse moyenne des pistons, à mesure qu'elle augmente, exige une perfection plus grande dans la construction et des soins plus minu-
lieux dans la conduite des machines. Cette vitesse doit donc varier, selon la destination des bâtiments. Nous diviserons le tableau IX se rapportant à des machines toutes récentes en quatre parties consacrées aux cargos^ aux paquebots, aux bâtiments de guerre, aux torpilleurs et contre-torpilleurs.
Tableau IX
1** PAQUEBOTS
Lorraine •
Touraine,
Bretagne»
Gascogne
Normandie
Navurre .
8 { Campania .
Saint-Paul .
Teutonic
"i , Normannia
• I Kaiser- WHhelm-der' Grosse '^ I Fûrst-Bismark ....
M I Sprée
2"" CABGOS
a es u
Laos ....
France • . .
Dupleix . . .
A mirai' Courbet.
Cyrnos . . .
Lion ....
Tarn. . . .
Vendée . • .
Tabor . . .
Orient (nouvelles machines) .
Orient (anciennes machines) .
Les astéihques indiquent les machines non encore essayées.
Tablbau IX {suite).
Noms des bâtiments
BATIMENTS DE GUERRE
Jeanne-d* Arc^ • . . . Jurien-de-la-Gravière • .
Carnot
Charles-Martel» . . .
Bouvet •
Brennus ......
Dupuy-de-Lâme . . .
Casaard
„ ACyl. HPetMP
Friant jCyl. HPetMP.
2>u Chayla
Descartea
Jean-Bart
Lavoisier
Galilée
S fax
Cassini
cFIberville . . . . •
Terrible 24942 1,219 111,4
Résolution 13000 1,295 105
Gibraltar 12000 1,295 106
LaJtona 9000 0.990 145
Speedy 4768 0,583 247
TORPILLEURS ET CONTRE-TORPILLEURS
Durandal^ I 660œ''-
Forban • Chevalier
Destroyers américains.
Albatros
Hornet
Havoch
CN
Les astérisques indiquent les machines non encore essayées.
Un mémoire de M. J. T. Milton el de Sir John Durston publié dans les Transactions of the Institution of naval Architects de 1897, fait connaître en détail les progrès réalisés sous le rapport de la vitesse des pistons depuis la création de cette institution en 1860, jusqu'à Tépoque actuelle.
Les constructeurs anglais ont tenu généralement la première place dans la réalisation de ces progrès.
21. — Détermination de la course C et du nombre de tours N. — La vitesse moyenne des pistons d*une machine étant fixée, il ne reste plus qu'à décomposer le produit CN en ses deux facteurs, pour connaître tous les éléments principaux py D, C, N, de la machine.
Supposons d'abord que Ton ne soit arrêté, ni pour la valeur de G, ni pour celle de N, soit par des considérations d'encombrement, soit par le rendement de Thélice. Dans ce cas, on considérera que le facteur N jouit de la très précieuse propriété de n'influer ni sur le poids ni sur le volume de la machine, et on l'augmentera le plus possible, en diminuant d'autant C. Dans celte voie» la limite a été uniquement fixée par l'usage. On verra au chapitre Vi, que, pour une valeur donnée de CN, les forces d'inertie, proportionnelles à CN*, croissent comme le nombre de tours N. On sait d'autre part que les espaces morts, indépendants, pour une grande partie, de la valeur de C, sont, au volume du cyhndre, dans un rapport d'autant plus grand que la course C est moindre. Divers constructeurs pensent enfin que le rendement mécanique des machines est moins bon quand la course est faible. Pour ces divers motifs, on n'a pas fait, à ma connaissance, de machines, où la course C soit inférieure aux trois dixièmes du diamètre du cylindre d'émission.
11 arrive assez fréquemment que la valeur de N est imposée par l'hélice, celle de C restant arbitraire. Ce cas ne présente pas de difficulté; c'est en général celui des paquebots, sur lesquels la course C est habituellement, plus grande, par rapport à D que sur les navires de guerre.
Il peut arriver aussi que la course C soit limitée par l'espace dont on dispose, tandis que Ton jouit, pour N, d'une assez grande latitude dans la détermination des éléments de l'hélice. On donne alors à C et N les plus grandes valeurs compatibles avec l'encombrement de la machine et la limite de vitesse moyenne des pistons. Ce cas se rencontre assez souvent pour les machines verticales placées sous le pont blindé d'un navire de guerre.
Quand on est limité, à la fois, pour C par la question d'encombrement, pour N par la question de bon rendement de Thélice, la vitesse moyenne des pislons CN se trouve elle-même commandée. Les machines se trouvent alors dans des conditions défavorables sous le rapport du poids par cheval.
PERTES DE TRAVAIL ET MOYENS DE LES RÉDUIRE
§. 1. — Étude des pertes d'ordonnée sur les diagrammes
d'indicateur.
22. — Perles de travail dans les cylindres. Distinctions principales. — L'utilisation de la vapeur a surtout été étudiée, dans les machines marines, parles constructeurs eux-mêmes, qui se sont rarement élevés audessus des considérations exposées dans le chapitre II. Les publications spéciales sont rares; parmi les ouvrages français, on peut consulter particulièrement celui de M. Widmann, Études des principes de Construction pour les machines marines^ chap. II à IV inclus. Les recherches des ingénieurs se sont faites surtout à un point de vue tout pratique, en comparant entre eux les diagrammes d'indicateur, tels que les fournit l'instrument, et en s'inspirant d'une longue expérience, plutôt qu*en les reportant aux courbes adiabatiques et autres tracés théoriques; elles ont conduit progressivement à des améliorations importantes. Les machines mannes paraissent, en effet, tenir aujourd'hui le premier rang, au point de vue de la faible consommation de charbon par cheval.
Les pertes subies par le travail de la vapeur sur les pistons, par suite de l'imperfection des machines, peuvent se répartir presque toutes en deux groupes bien distincts :
1® Perte sur l'ordonnée moyenne, c'est-à-dire sur le travail que fournirait, dans la machine parfaite, la quantité de vapeur sensible, dont le diagramme réel révèle le passage dans le cylindre.
On peut remarquer que la valeur relative de cette perte se rapproche un peu de celle du coefficient de rendement ^, n® 17, autrefois employé pour établir les projets de machine; on l'évaluerait plus exactement en comparant le diagramme réel, à un diagramme théorique différant moins de la réalité que le diagramme fictif.
2** Pertes sur la quantité de vapeur elle-même, que la chaudière four, nit, et à laquelle la quantité de vapeur sensible dans les cylindres reste toujours inférieure.
Le rôle des espaces morts, seul, ne peut pas être exactement défini par Tune ou l'autre des deux sortes de pertes qui précédent.
L'exactitude avec laquelle les différentes pertes peuvent être connues varie beaucoup, selon la manière dont les expériences ontété conduites. L^ensemble de toutes les pertes s'évalue en comparant le diagramme d'indicateur, non plus au diagramme fictif du n** 17, figure 20, ni même au diagramme théorique du n"* 13, figure 21, l'un et l'autre tracés simplement d'après la régulation du tiroir, mais au diagramme du travail que fournirait toute la vapeur des chaudières, si cette vapeur était dépensée dans une machine parfaite, de cylindres égaux à ceux de la machine réelle. Le rapport % entre les ordonnées moyennes des deux diagrammes, très inférieur au coefficient ^^ se rapproche beaucoup de l'utilisation spécifique U* de la machine étudiée; il serait cette utilisation elle-même, si le volume des cylindres permettait à la machine parfaite de fonctionner à détente
»iM B.tfAi,/
Fig. 24. —Du Chayla, grande Titesse.
adiabatique complète, c'est-à-dire de détendre jusqu'à la pression du condenseur.
La comparaison qui précède suppose la connaissance exacte de la puissance de vaporisation des chaudières pendant l'essai. Elle a été souvent faite dans ces conditions, particulièrement par M. A.-B.-W. Kennedy sur le Meteor^ le Fouziyama, le Colchester, le Tartar^ Viona, la Ville-de-
Douvres etc. En France, l'expérience de vaporisation connexe de l'essai de machine a été faite avec soin par M. Joessel sur le Cher 9 à l'origine des machines compound, et plus tard par M. Risbec dans diverses circonstances. Le plus souvent, le poids d'eau vaporisée n'est pas mesuré ; il faut alors se contenter d'évaluer la quantité de vapeur produite d'après celle de charbon brûlé, le rendement en vapeur des chaudières étant à peu près connu, dans des conditions de chauffe déterminées.
Pour les deux machines du Bu Chayla à pleine puissance, 5.000 chevaux (essai du 38 octobre 1897) et du Descartes au dixième de la puissance, 856 chevaux (essai du 14 août 1896), M. Lelong a tracé, à Indret, les diagrammes théoriques de la machine parfaite à détente limitée, dans les conditions qui précèdent, en vue d'une étude comparative sur l'emploi des diagrammes entropiques dont nous parlerons plus loin. La production de vapeur était estimée à 7^,5 et à 9S3 par kilogramme de charbon, selon l'intensité du tirage; la détente était
•OTt
supposée se faire adiabatiquement, dans les cylindres B P réels, sans espaces morts. Sur les figures 24 et 28, ces deux diagrammes parfaits sont représentés en traits pointiUés; à l'intérieur de chacun d'eux, le
diagramme totalisé réel est donné en trait plein. L'écart des contours est, comme on voit, très grand. La comparaison des surfaces a été résumée par M. Lelong dans le tableau suivant :
Du Chayla
C Consommation de charbon par chevai-heare . . 0\91ô
e Vaporisation d*eau par cheval-henre (estimée) . 6^,900
P a Pression à l'admission au cyl. H P 12^
Consommation de vapeur par cylindrée . • . . P,9i n Ordonnée moyenne du diagramme correspondant à
cptte consommation de vapeur 5^,002
p Ordonnée moyenne du diagramme relevé. . . . 2,657
X Rapport depà^: 0,529
Descartes 0^,646 .6^,005 5^68 0^51
Des résultais d'ensemble de ce genre sont intéressants ; ils enregistrent bien le degré de perfection atteint à une époque déterminée. Pour la recherche pratique des perfectionnements, il faut étudier à part chacune des parties des diagrammes, et chacune des causes qui influent sur les pertes de travail.
23. — Rôle des espaces morts. — L'effet des espaces morts doit être étudié d'abord, comme ne rentrant exactement dans aucune des deux causes générales de perte de travail distinguées au n^ 22.
Nous pouvons considérer les espaces morts comme produisant une certaine perte de vapeur, en ce sens qu'une portion de la vapeur admise est moins bien utilisée que le reste. Nous pouvons aussi les regarder comme produisant une perte d'ordonnée bien déterminée, mais compensée en partie par une certaine récupération de vapeur, qui varie selon la régulation.
Rappelons que l'espace mort, réduit presqu'à rien dans la plupart des machines fixes, par l'emploi des distributions de vapeur à soupapes, reste important dans les machines à tiroirs, et par conséquent dans toutes les machines marines. Voici, pour quelques navires, le rapport du volume de l'espace mort brut au volume utile des cylindres.
Tableau IX
es
'rs
Cylindre HP...
MP
» BP . . .
C 0,16 c 0,18 ce 0,13
La lettre c désigne les tiroirs cylindriques, et la lettre p les tiroirs plans.
Fig. 26.
Considérons d*abord l'espace mort brut, assez différent de Tespace réellement nuisible, lequel subit une réduction sensible par Teffet de la compression. Ajoutons cet espace mort, ^ I pu a A, au volume du cylindre IF, comme dans le diagramme de la figure 16, déjà tracé pour montrer le travail particulier des couches de vapeur introduites successivement dans le cylindre. Faisons le partage de la vapeur par des hyperboles équilatères, de telle sorte qu'une surface de séparation passe par le point A, où l'admission commence après que l'espace mort a été rempli. Nous obtenons ainsi la figure 26.
Nous pouvons, calculer, d'après cette figure, ce que l'espace mort fait perdre de surface au diagramme, soit par rapport à un cylindre de volume utile 9 F, avec l'introduction aD, soit par rapport à un cylindre I F, avec l'introduction AD, tous les deux sans espaces morts.
Dans le cylindre ^ F, la surface des diagrammes serait. aD E F <p, au lieu d*ètre seulement dans le cylindre réel • • . • A D E F I ;
Différence, ou perte due à l'espace mort a A 1 7.
La perte provient du travail imparfait des couches de vapeur comprises entre a et A, qui ne couvre que l'aire A 6,9, 1, au lieu de couvrir
aAe,çy.
AD Dans un cylindre de volume I(t, tel que la détente — ^ soit
égale à
oJD
, le changement de pression à la fin de la détente serait le même que
dans le cylindre f F; la nouvelle courbe de détente DE' couperait donc e E au point S situé verticalement au-dessus de (x.
L'équation,
AD_aD
peut s écrire
g D_ y F AD""aS '
SOUS cette forme, elle donne,
m «D — AD _aA_yF-qS __aA+SE
^' AD ""AD"~ aS •" aS •
d*où nous tirons facilement
(2) SE = aA(^-l).
Nous avons d'autre pari,
Nous concluons de là,
(4) SE=a£3
Aire DEFaSD= Aire Aej ©,1 A.
Nous retrouvons ainsi, avec le cylindre I <t, le même résultat qu*avec le cylindre f F, sans espaces morts. L'économie de la vapeur a A n'a entraîné que la perte de la portion Ae,^, I, du travail a A e, <p, ^ fourni normalement par celte quantité de vapeur pendant Tadmission et la détente.
Il reste a AI^, comme bénéfice dû à la suppression de l'espace mort.
Si maintenant nous considérons le cylindre de volume I F, sans espace
mort, nous voyons que la vapeur AD donnerait, en s'y détendant, un
travail supérieur à celui développé dans le cylindre I<r, de toute l'aire
SE'F<r, parce que la détente y serait poussée plus loin. L'espace mort,
IF (p F
en effet, diminue la détente A; de —— celle-ci devient -^r .
AD a D
Il se produit ainsi deux pertes distinctes, l'une qui porte seulement sur le
travail de la vapeur a A, la seconde qui porte sur le travail de toute la
vapeur admise. Ces deux perles ont été juxtaposées, sur la gauche du
diagramme, figure 26, où elles sont bordées d'un filet de hachures .
La diminution et même la suppression de l'espace mort par Teffet de la compression, ne peuvent atténuer en rien la perte de travail résultant de la diminution de détente.
24. — Perles (Tordonnée produites par les résistances au mouvement de la vapeur et les imperfections de la régulation, i° 7 uyautage d'admission, — Nous étudierons les pertes d'ordonnée proprement dites, observées sur les diagrammes d'indicateur, quand on compare ceux-ci au diagramme de la machine parfaite, en considérant, comme dans le numéro précédent, ce qui passe dans un cylindre unique. Ces pertes se reproduisent successivement dans les différents cylindres des machines à détente multiple.
Les étranglements se font sentir avec une intensité relativement forte dans les machines marines, à cause du mouvement progressif des tiroirs; leurs effets sont réduits, dans beaucoup de machines fixes, par le jeu des soupapes de distribution à mouvement instantané.
Il va sans dire que les chutes de pression, dans la vapeur saturée, peuvent être accompagnées d'un abaissement du titre, en même temps que de la température.
Pendant l'admission, la perte est uniquement due au travail de la résistance opposée au mouvement de la vapeur, par le tuyautage et par les orifices d'admission.
Dans le tuyautage, le mouvement continu, sinon régulier, de la vapeur nécessaire pour alimenter les cylindres, s'accomplit en vertu d'une perte de charge, qui dépend de la section, delà longueur et de la forme du tuyau; cette perle avait une grande importance, à l'époque des chaudières à basse pression .
La section d du tuyau se proportionne au volume moyen Sxv engendré par seconde par les pistons. Pour le cas d'un cylindre unique, la règle usuelle, ancienne, longtemps suivie, est donnée par la formule (8), le mètre étant pris partout pour unité,
(6) <T = 0,035Sr.
Cette valeur de a était multipliée par 1,4 pour les machines à deux cylindres avec manivelles calées à 90% et par 1,8 pour celles à trois cylindres avec manivelles à 120®. Pour les cylindres avec manivelles calées à 180® ou à 0® l'une de l'autre, les sections S étaient additionnées ensemble sans réduction.
Appelons V la vitesse moyenne de la vapeur, et supposons une introduction à pleine course ; nous aurons,
(6) a V = Sp ,
et, en remplaçanl <r par sa valeur (S),
M. Seaton admet, pour la vitesse moyenne dans le tuyautage, des valeurs de 40 mètres et même de 50 mètres, en recommandant 30 mètres seulement dans les orifices des cylindres ; il autorise donc à prendre pour (T des valeurs sensiblement moindres que celles indiquées cidessus. On tend aussi, en France, à réduire fortement les sections de tuyaux données par la formule (S), ce qui offre de grands avantages, au point de vue du poids, de Tencombrement, et même de la sécurité du tuyautage.
M. Garnier, puis M. Auscher, ont étudié expérimentalement à Indret, vers 1890,1e mouvement de la vapeur à haute pression dans les tuyautages, en faisant varier les diamètres, les longueurs, tous les éléments de la résistance des tuyaux, ainsi que le débit de vapeur, et en mesurant chaque fois la dépression A P.
Les expériences de M. Garnier ont confirmé l'exactitude, déjà soupçonnée, avec laquelle on peut appliquer, au mouvement de la vapeur sous pression, les lois générales de l'hydraulique, particulièrement la loi fondamentale de la proportionnalité de a P au poids spécifique des fluides et au carré de leur vitesse,
AP
(9) -^ = iKV.
Il est assez légitime d'accepter des pertes de charges a P proportionnelles à la pression P, et, par suite, de donner au coefficient K une valeur constante quand P varie.
M. Âuscher a décomposé K en deux parties,
dont la première correspond à l'effet du frottement et ne dépend que de la longueur /, du diamètre d et de la propreté des parois du tuyautage, tandis que la seconde lient compte de tous les coudes, étranglements, crépines, accidents de passage variés.
La moyenne trouvée pour B, d'après les expériences nombreuses faites à Indrei sur des tuyautages à parois lisses, est
pour être sur d'évaluer largement a P, on double ce chiffre, ce qui revient à prendre, pour premier terme du rapport (9) de a F à P,
En mettant de même A, sous la forme (13) A =
2g X lOODO '
M. Ausclier a trouvé, pour la valeur de x applicable aux six principales sortes de résistance additionnelle à prévoir, les nombres ou les expressions qui suivent :
1® Coude brusque à 90**; tuyau débouchant dans un réservoir; petit tuyau débouchant à angle droit dans un gros tuyau ;
2* Passage dans un branchement d'équerre, la section ne changeant pas,
3* Ajutage cylindrique partant d'un réservoir,
(16) a=zO,5.
4" Passage à travers une soupape d*arrèt ouverte en grand,
8* Coude de longueur s et de rayon r,
celte dernière expression reproduit la formule de Navier.
6** Etranglement local dans un diaphragme de section w,, la vitesse V se rapportant à la section courante u du tuyau,
Cette dernière formule donne, pour effet d'un registre ouvert à moitié,
(20) AP=o,16P,
et, pour celui d'un registre ouvert au dixième,
(21) AP = o,59P.
II ne parait pas à craindre, d'après ces derniers chiffres, que les dépressions calculées à Taide dos coefficients de M. Auscber soient dépassées dans la réalité. Par suite, on se dispense de doubler A, comme on a doublé B.
La précision des calculs relatifs à a P permet de réduire la section du tuyautage, sans craindre de mécompte sur la puissance de la machine. Les chaudières tubuleuses se prêtent si bien à l'élévation des pressions, que l'on n'a pas à reculer devant une perte de charge de 1 kilogramme ou li'jS en vue de réduire le tuyautage. On accepte, en outre, des chutes de pression de 2 ou 3 kilogrammes et au-dessus, dans le détendeur ou le registre, qui n*ont d'autre but que de régulariser l'évaporation en compensant l'exiguïté du coffre à vapeur, comme il a été dit dans le Cours de chaudières, n^ 170.
Les grandes pertes de charges présentent surtout peu d'inconvénients dans le tuyautage de vapeur des appareils auxiliaires, tandis que la réduction de diamètre de ce tuyautage offre, au contraire, de très sérieux avantages.
26. — Période d'admission. Nécessité de Vavance. Influence de la durée de Vadmission sur la section d'orifice ouverte. — L'admission de vapeur se fait au début par un orifice ouvert d'une quantité infiniment faible; puis la section de passage augmente, atteint son maximum, diminue graduellement et s'annule. Soit A D, figure S7, la période d'admission d'après l'épure de régulation du tiroir; le point C, où la section de passage de la vapeur atteint son maximum, est beaucoup plus voisin de A que de D, comme on le voit facilement en consultant les figures 48 et 50, chapitre IV. Quand l'admission est courte et l'avance forte, le point C peut s'approcher très près de A.
D'un autre côté, la vitesse du piston, nulle au point mort, augmente rapidement, quand on avance sur le diagramme de A vers D.
Dans ces conditions, la perte décharge, due à l'étranglement entre les lèvres du tiroir et celles du cylindre, est sensiblement nulle dans le voisinage du point mort A; elle commence à se manifester à gauche du point C, avant que la section ait atteint son maximum; elle augmente très rapidement après le passage du point C. La courbe des pressions
pendant Tadmission se termine ainsi par un véritable commencement de courbe de délente, et elle va se raccorder en Dj, sans aucun angle brusque, avec la courbe de détente proprement dite.
Fig. 27. — Hoehâ (cylindre HP, introdactioD 0,33).
La perte totale d'ordonnée pendant la période d'admission, est représentée par le triangle curviligne ADD,, si Ton tient compte seulement des dimensions du cylindre; mais elle n'est pas aussi forte, si Ton rapproche le travail obtenu à la vapeur dépensée. En effet, si nous prolonf^eons la courbe de détente du diagramme au-dessus de Di jusqu'en D', nous vojons que le volume de la vapeur introduite à la pression initale est AD' et non pas AD. La perte AD D,, sur Taire du diagramme pendant Tadmission, est accompagnée de l'économie de vapeur D D', ce qui réduit la perte d'aire à AD' D^, par rapport à ce que donnerait une dépense égale de vapeur dans la machine parfaite.
L'avance à l'admission est nécessaire quand on veut éviter, en A, la perte d'un second triangle, couvert de hachures horizontales sur la figure 28, qui est sans doute bien moindre que la perle faite en D, mais qui n'est compensée par aucune économie de vapeur. Au point mon, en effet, quoique la vitesse du piston soit nulle, la vapeur doit pénétrer assez rapidement dans le cylindre, afin de remplir les espaces morts et surtout de fournir aux condensations intérieures; il faut donc, en ce
Fig. 28. — Chasseloup'Laubat (cylindre BP).
point, que la lumière d'admission soit déjà ouverte d'une hauteur appré-
ciable et» de plus, qu'une certaine quantité de vapeur soit déjà introduite, lie diagramme en traits pleins, sur la figure 28, porte une perle d'ordonnée en A. Sur la figure 27, la pression dans le cylindre, au point mort, paraît exactement égale à la pression dans la boite à tiroir; Tavance est donc très bien réglée. Un excès d'avance se manifeste par un petit crochet horizontal du diagramme à gauche du point A, la pression d'admission étant atteinte avant la fin de la course ; le diagramme subit alors la perte d'une petite aire rectangulaire.
La perte d'ordonnée due à Tétranglement pendant l'admission est beaucoup plus marquée, quand la durée de la période de détente augmente, si Ton considère des machines différentes marchant toutes à la même vitesse moyenne des pistons. 11 résulte, en effet, du régime de distribution fourni par les tiroirs, que la section maximum ouverte à l'admission diminue en même temps que la période d'admission.
La section ouverte à l'admission ne dépend que de la régulation des tiroirs, non de la hauteur des lumières des cylindres, car celles-ci n'ouvrent pas complètement à l'admission. Une règle généralement suivie est d'assurer, par la régulation, une ouverture maximum d'admission a, qui ne soit pas inférieure à
(5 bis) a = 0,08 Sr,
pour la marche normale correspondant à 0,6 d'introduction.
Dans ces conditions, la valeur moyenne de aP pendant l'admission, représentée par l'ordonnée moyenne du triangle ADD„ est égale à 0,15 environ de la pression P dans la boite à tiroirs. Le maximum de aP, au point D, atteint souvent 0,30 P.
Quand la période d'admission diminue, l'ouverture maximum subit une réduction, qui sera étudiée sur les épures de régulation du chapitre IV. Par contre, le nombre de tours et par suite la vitesse de la vapeur diminuent. En somme, pour une machine donnée, les grandes détentes ne sont pas nécessairement accompagnées de fortes pertes de
charge, de la boîte à tiroir au cylindre; dans la machine du Bugeatid,
AP par exemple, cyl. H P, la valeur de —, qui est de 0,15, à l'introduction
0,63, tombe à 0,09 avec l'introduction de 0,35. Sur le Dupuy-de-Lome, au contraire, la perle relative, qui est 0,07 à l'introduction 0,67, s'élève à 0,09 pour l'introduction 0,32.
Quand on marche à petite vitesse, en fermant le registre de vapeur de manière à conserver une pression élevée aux chaudières, la pression tombe très rapidement dans le cylindre, pendant la période d'admission. Il serait inexact, dans ce cas, de considérer comme une perte d'ordonnée le triangle curviligne A D* D, de la fig, 27 ; il est plus juste, au
contraire, de regarder Taire du diagramme située au-dessus d'une horizontale passant en D,, comme un bénéfice dû à réiévation de la pression obtenue par Fétranglement de la vapeur.
On ne se sert d'ailleurs du registre, pour diminuer la dépense de vapeur par coup de pislon, que faute de pouvoir suffisamment réduire la période d'introduction, avec les appareils adoptés sur les machines marines pour faire varier la régulation des tiroirs. Par suite, nous ferons l'étude de l'étranglement du registre et de ses effets, seulement après avoir vu la régulation des tiroirs et les limites pratiques de la période d'admission.
26. — Période de détente. Courbe de détente usuelle. Avance à Vévacuaiion. — Il ne saurait être question ni d'étranglements, ni de résistance quelconque produisant une peite de charge pendant la détente. Il y a bien une perte d'ordonnée correspondant à l'aire qui sépare les deux
V-rf:*»w ABC
Fig. 29. ^ Dv Chayla (cylindre fl P) .
courbes D E, D, E„ figure 27; mais cette perte résulte entièrement de l'étranglement à l'admission, et correspond à une économie équivalente sur le poids de vapeur détendue ; il y a même de ce côté, un allongement de la détente favorable à l'utilisation de la vapeur.
Pour étudier, figure 29, la courbe de détente D, G, relevée par l'indicateur, nous avons comme lignes de comparaison, à partir du point D, :
1"* Les courbes A, B, C, de détente adiabatique à différents titres déjà données plus haut, figure 3.
2° La courbe D de saturation de la figure 1 (tableau I, colonne P« Yi), qui tombe moins vile que les précédentes;
3"* L*hyperboIe équilatère E de la délente des gaz parfaits à température constante, qui tombe moins vite encore.
En raison de la réévaporation, qui sera étudiée au n® 36, la courbe de délente des diagrammes d'indicateur s'élève au-dessus du faisceau des adiabatiques; elle dépasse souvent la courbe de saturation pour se rapprocher de l'hyperbole équilatère ; elle peut même dépasser cette dernière courbe, comme sur la figure 29, par Teffet des réévaporations intérieures.
Les constructeurs ont toujours choisi, comme terme de comparaison pour Tulilisation de la vapeur aussi bien que pour son travail, Thyperbole équilatère, qui présente des commodités de tracé particulières. Ils n'attachent pas d'ailleurs de signification théorique à cette courbe, et admettent volontiers que la comparaison avec la courbe de saturation, ou avec la courbe de détente adiaba tique au titre 1, offrirait plus d'intérêt.
La perte d'ordonnée véritablement inhérente à la période de détente est Celle qui résulte de la détente écourtée, lorsque la vapeur est évacuée en E, figure 30, avant d'être descendue en 6, à la pression du conden-
seur, ou du réservoir d'évacuation. Cette perte, uniquement due à Tinsuffisance des dimensions du cylindre, est représentée par l'aire E F G.
Dans les machines marines, à Tintroduclion de 0,6, l'aire EFG est importante; elle peut atteindre 20 % environ de l'aire du diagramme d'indicateur {Hoche, essai du 21 oct. 90).
L'étranglement à l'admission, qui fait descendre la courbe DEenD^E,, figure 27, suffit pour rendre la délente complète et annuler la perte E F G, quand on marche à des introductions réduites. Il arrive même quelquefois, dans la marche à allure lente, que la détente se trouve poussée au delà du point G correspondant à la pression pendant l'émission. Dans ce cas, la pression vers la fin de la course, est inférieure à la
contre-pression sur le piston dans son mouvement de retour, figure 31; le diagramme se termine ainsi par une boucle de travail négatif.
Fig. 31. — ChOiselouihLaubat (cylindre HP, introduction 0,35).
L'ouverture à l'évacuation, qui marque la fin de la période de détente, est toujours placée un peu avant de la fin de la course E.
Si révacuation se faisait exactement en E, figure 32, la pression E F ne tomberait, pendant le mouvement de retour, qu'après un parcours F6 du piston. Le diagramme aurait alors la forme représentée en pointillé, figure 32, et il subirait, comme perte, toute l'aire du triangle curviligne EF6. Avec Tavance à l'évacuation e^F, on obtient le diagramme figuré en traits pleins; la perte est beaucoup moindre, parce que la vapeur s'échappe pendant le court instant d'immobilité du piston aux points morts.
Fig. 32.-^ Hoche.
Quand l'avance à l'évacuation est exagérée, le diagramme présente une des formes données en pointillé sur la figure 33; la perte de travail, qui en résulte, peut être aussi forte, ou même plus forte, que celle due à \me avance nulle.
Fig, 33. — Hoche.
L'avance à l'évacuation, de même que l'avance à l'admission, a rarement un effet appréciable sur la valeur de Taire totale du diagramme.
Ces avances ont surtout de Timportance, au point de vue de la douceur du mouvement à obtenir et des chocs à éviter dans la bielle, aux passages du piston aux points morts.
27. — Période (Tévacuaiion. — L'évacuation a lieu par un tuyautage, dont la section se calcule toujours en fonction de la surface S et de la vitesse v du piston, à Taide de la formule (5), et reste par suite égale à celle de l'ancien tuyautage d'admission. Cette section ne doit être réduite pour aucun motif; il est bon de l'augmenter, au contraire, quand c'est possible.
L'application des deux formules (5) et (6) conduit, pour la vitesse dans les tuyaux d'évacuation, à la formule (7).
Les mêmes orifices des cylindres servent pour l'admission et l'évacuation, avec cette différence qu*ils n'ouvrent que partiellement à l'admission, tandis qu'ils sont ouverts en grand pendant une partie de l'évacuation.
Avec les sections d'écoulement ainsi déterminées, la contre-pression dans le cyLBP, la plus importante à considérer, dépasse généralement de Q^jS la contre-pression au condenseur pendant la marche à toute vitesse; cela conduit à une perte véritablement excessive, de 10 % environ, sur l'ordonnée moyenne totalisée. Pour la marche à petite vitesse, au contraire, au quart de la puissance, par exemple, la section des orifices se trouve largement suffisante; la perle d'ordonnée due à l'étranglement descend souvent au-dessous de 0^,1 .
Fig. 34. — Forban (graade Titasae).
Le tableau X a été disposé de manière à mettre en évidence la différence entre les conditions de marche à grande et à petite vitesse, sous le rapport de la contre-pression. Sur les diagrammes d'indicateur, la contre-pression a été mesurée un peu après le commencement de la course et au moment de la fermeture à l'émission au condenseur; la moyenne A, entre les deux nombres ainsi obtenus, a été prise pour terme de comparaison, avec la contre-pression n au manomètre du condenseur.
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La sixième colonne donne la fraction de Tordonnée moyenne totalisée Py qui est perdue par Tétranglement à révacualion.
La contre-pression, dans la marche à toute vitesse, augmente quelquefois d*une manière marquée pendant rémission, comme le montre la figure 34, ce qui est un signe évident de Tinsuffisance des oriâces.
Le plus souvent, la contre-pression va en diminuant comme le représente la figure 35.
Fig. 35, — Fwhan (petite titesse).
La contre-pression sous le piston BP, particulièrement pernicieuse à cause de la grande surface sur laquelle elle s'exerce, et aussi parce qu'elle constitue une perte déflnilive, dont rien ne peut se retrouver plus loin sous forme de travail ou de chaleur, se trouve accrue, par suite de Thabitude où Ton est de donner la même course à tous les tiroirs. Les volumes des cylindres, en effet, sont proportionnels aux carrés de leurs diamètres, tandis que la section de leurs orifices est proportionnelle au diamètre seulement, quand la course des tiroirs reste constante. Il faudrait donner une course plus grande au tiroir du cylindre BP qu'aux autres tiroirs, si Ton voulait obtenir la même vitesse d'évacuation de la vapeur à tous les cylindres.
28. — Période de compression, Soninfluence sur la dépense dêvapeur. Combinaison avec Vavance à Fadmission. — La compression, qui commence théoriquement au point K, où l'orifice d'évacuation de vapeur est fermé, et qui fait sentir ses effets un peu avant ce point, à cause de l'étranglement de l'orifice, fait subir au travail moteur une perte représentée par l'aire du triangle curviligne K I J, figure 36. Par suite, à l'époque, déjà ancienne, où l'on demandait surtout aux machines marines de développer le plus grand nombre de chevaux possible, dans un cylindre de dimensions données, en marchant détente déclanchée et registre ouvert en grande la seule règle suivie pour la compression était de la réduire le plus possible. Il n'était pas tenu compte de la dépense de vapeur; la marche économique des navires s'obtenait, à cette époque, en établissant la voilure.
La compression, comme la détente, produit une économie de vapeur, en même temps qu'une perte d'ordonnée sur le diagramme ; cette écono-
mie, sur le diagramme de la figure 36, est représentée par a a,. Il faut comparer «« « à la perte de travail K 1 J.
Fig. 36
Dans la machine présentant la distribution de vapeur de la figure 36, le travail normal d'un volume de vapeur admis, égal à aa„ est, sauf pour la vapeur de l'espace mort, représenté par Taire ota^ e^ (p,<p. Pour la vapeur de l'espace mort, ce travail est réduit à Je. 9^1 Nous laissons ici de côté le petit changement qui serait introduit dans la détente de la vapeur, par la suppression de l'espace mort. L'avantage de la compression est de réaliser une économie de dépense sur la portion de la vapeur qui donne peu de travail.
La vapeur a a, , conservée dans le cylindre parla compression, en sauve à la chaudière un volume égal, qui donne le travail représenté par l'aire agr.s,^,^, quand il est admis normalement en AD; la perte de travail étant Kl J, il y a, par différence :
Gain du pentagone curviligne aa.JI^,
Perte du triangle curviligne ^?i'i;
le quadrilatère J «,r • ^ disparaît du calcul, comme étant commun à la perte et au gain.
La perte du triangle K^p.e, tient uniquement à ce que la détente est écowtée. La compression est donc d'autant plus avantageuse, que le volume du cylindre permet une délente plus prolongée. Dans une machine à détente complète, on pourrait, en faisant commencer la compression en K„ figure 36, annuler entièrement la perte de travail rectangulaire a A If due à l'espace mort.
Les avantages économiques de la compression, dans les machines
réelles, s'arrêtent bien avant que la compression atteigne la valeur IK., pour laquelle la dépense de vapeur remplissant l'espace mort est annulée, parce qu'à la perte du triangle K,7,c,, s'ajoute celle due aune augmentation marquée de la contre-pression pendant la période d'évacuation. En effet, à mesure que la période de compression augmente, la période d'évacuation diminue, et, à mesure que la période d'évacuation diminue, la section moyenne des oriSces ouverts pendant l'évacuation diminue aussi, tandis que la vitesse de sortie de la vapeur augmente. La perte d'ordonnée moyenne pendant l'évacuation, due aux mêmes motifs que la perte pendant l'admission dans la marche à longue détente, figure 27, est beaucoup plus nuisible que cette dernière, et n'est compensée par aucune économie de vapeur. Les longues périodes d'évacuation sont indispensables à une bonne utilisation.
Le motif qui conduit à limiter ainsi la compression est spécial aux distributions par tiroir, et n'a rien de commun avec les considérations théoriques, qui ont fait mettre en doute par M. Dwelshauvers-Dery Futilité des grandes compressions. Ce motif est d'ordre tout pratique, mais il est bien admis par les constructeurs. Il n'est pas assez puissant, d'ailleurs, pour empêcher de pousser la compression jusqu'au remplissage de l'espace mort et même au delà, lorsque cela devient nécessaire pour réduire l'admission, et pour marcher ainsi économiquement à petite vitesse.
Les deux exemples de* machines marchant à deux allures différentes, réunis dans le tableau suivant, montrent combien la compression augmente vite, en pratique, avec la détente, et quel est l'accroissement qui en résulte, pour le rapport de la vapeur sensible économisée par la compression «a,, à la valeur sensible restante a, D.
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Quand l'évacuation se fait dans un réservoir intermédiaire, la compression s'exerce sur de la vapeur à tension initiale élevée, et elle peut faire monter la pression plus haut que la pression d'admission dans le cylindre. Dans ce cas, le diagramme d'indicateur présente une boucle
de travail négatif pour la lin du retour du piston en arrière et le commencement de son mouvement en avant. Dès le début des machines compound, la Magnanime a présenté celte circonstance, dans le cyl. HP même à toute vitesse, avec un choc persistant. La boucle se rencontre aujourd'hui assez fréquemment, mais seulement à petite allure; la figure 37 en présente un exemple pris sur le Forban.
Fig. 37. — Forban (cyliadre HP).
Le danger des boucles négatives, assez sérieux au point de vue des chocs à fin de course, peut être un obstacle à remploi des plus longues
Fig. 38
détentes, que permettent les appareils usuels de distribution. Pour em-
pécher la pression de s'élever plus haut dans le cylindre que dans la boîte à tiroir, M. Normand, qui redoute peu les longues compressions au point de vue économique, place, sur le cylindre, une petite soupape de sûreté très légère et faiblement chargée, en communication avec la boîte à tiroir, côté vapeur (âg. 38). Cette soupape est maintenue fermée par la pression qui règne dans la boîte ; elle se lève dès que la pression dans le cylindre dépasse celle du tiroir ; Tentretien en est un peu délicat. La courbe de compression des diagrammes d'indicateur est parfois assez irrégulière, comme on le voit figures 39 et 40, surtout quand la
Fig. 39. — (Cylindre n» 3 d'une machine à détente quadrople).
compression est forte, ce qui rend difficile et peu intéressante sa comparaison avec les courbes de compression adiabatique, la courbe de saturation et l'hyperbole équilatère. Par instants, la pression monte vivement, ce qui est bien en rapport avec les propriétés d'une vapeur qui se surchauffe par la compression adiabatique, figure 39; à d'autres moments, l'élévation de pression a lieu lentement, probablement à cause des condensations sur les parois du cylindre refroidies pendant l'émission. Les condensations paraissent se faire par saccades. La courbe de compression peut présenter, en effet, de véritables paliers presqu'horizontaux, au moment où elle vient de dépasser la pression maximum
fig. 40. — Jean-Bar t (cylindre MP).
correspondant à la température des parois ; la figure 40 offre un palier de ce genre, bien prononcé, relevé sur le Jean-Bari.
Les disparitions de vapeur pendant la compression, par suite de condensations, de fuites, ou de toute autre cause, augmentent Taire du diagramme d'indicateur. Ainsi, sur la figure 40, le palier fait gagner tout le travail positif A marqué par des hachures, et il évite déplus la formation d'une boucle B de travail négatif. Il ne faudrait pas conclure de là que ces condensations soient favorables à la bonne utilisation de la vapeur ; leurs effets nuisibles seront étudiés au n° 36.
M. Lefer a consacré, aux paliers horizontaux des courbes de détente et de compression, un mémoire intéressant, publié dans le bulletin de janvier 1897 de la Société d'encouragement. Dans les machines marines, la détente, dans un seul et même cylindre, est trop courte pour produire des paliers bien accusés.
29. — Diagramme totalisé des machines à détente muHiple, — Dans le diagramme d'indicateur totalisé d'une machine à détente multiple, chaque diagramme partiel entre d'abord avec ses pertes d'ordonnées propres, qui constitueraient la perte totale, s'il était lui-même le diagramme total d'une machine à détente unique. De plus, le diagramme totalisé présente des pertes de surface particulières, dues à la décomposition même du travail et à sa répartition entre des cylindres successifs, ou, comme on dit, au compoundage de la machine. Ces pertes, auxquelles les adversaires du compoundage ont attaché une importance excessive lors des débuts de ce système, peuvent se diviser en trois parties.
Les trois causes des pertes de travail, inhérentes à l'emploi des détentes multiples, sont les* suivantes :
1" Multiplication des organes de distribution de vapeur qui produisent des étranglements. Chaque nouveau tiroir interposé produit en effet une perte de charge, qui se tait sentir, plus ou moins uniformément, sur toute la longueur de la courbe d'admission ou d'évacuation, et qui reçoit, par suite, le nom de perte rectangulaire.
i"" Multiplication des chutes de pression brusques résultant de la détente écourtée, qui se répètent, le long de la courbe générale de détente, en autant de points qu'il y a de cylindres successifs. Les perles qui en résultent se nomment pertes triangulaires.
3** Interposition de réservoirs intermédiaires qui sont des sources de refroidissement et de condensation. Les effets de la diminution de la quantité de vapeur sensible dans les réservoirs se faisant sentir le long de la courbe de détente, on peut, au degré d'exactitude des noms donnés aux pertes rectangulaires et triangulaires, désigner les pertes dues à la chute de pression dans les réservoirs, sous le nom de perles hyperboliques.
En regard des pertes ainsi dues au compoundage, il faut placer les bénéfices résultant de la grande réduction de Tespace mort au moment de l'admission, qui ont été indiqués au n"" 15. La comparaison des pertes et des bénéfices pourrait être entreprise numériquement sur des diagrammes théoriques plus ou moins exacts ; mais elle serait un peu puérile aujourd'hui. 11 est bien établi, en effet, que les avantages de la détente multiple tiennent, en partie, à la diminution des pertes de vapeur par condensation et réévaporation intérieures; il y a gain sur la quantité de vapeur travaillante, en même temps que sur le travail fourni par une quantité de vapeur travaillante donnée.
Nous nous bornerons donc à l'explication générale des pertes d'ordonnées sur les diagrammes d'indicateurs totalisés, en indiquant d'ailleurs les moyens d'atténuer les pertes, comme il est toujours important de le faire.
80. — Pertes rectangulaires. — Les pertes rectangulaires étant dues aux étranglements dans les tiroirs, nous n'avons rien à ajouter à ce qui a été dit aux n~ 25 et 27, concernant leurs causes et leurs remèdes. Nous ne nous occuperons d'elles que pour expliquer les formes assez bizarres, au premier aspect, qu'elles affectent sur les diagrammes totalisés.
Le nom de rectangulaires^ qui répond bien à l'idée donnée de ces pertes, par le raisonnement le plus élémentaire sur leur origine, semble contredit, au premier abord, par l'aspect du diagramme totalisé. Ainsi,
Fig. 41. ~ Duquesne, diagramme totalisé .
dans le cas le plus simple, celui d'une machine en tandem^ comme celle
du Duquesne (fig. 41), où le cyl. HP évacue directement dans le cyl. BP, il est difficile d'apercevoir quelque chose de rectangulaire dans l'espace plutôt triangulaire, qui sépare l'évacuation ED, cyl. HP, de Fadmission edy cyL BP. Pour placer les deux courbes dans une position telle que les pressions au même instant, sur l'un des pistons et sous l'autre piston, se trouvent sur la même verticale, il faut tracer la figure 42 toute différente du diagramme totalisé ; le diagramme du cyl. BP y est retourné, de manière que son admission accompagne l'évacuation de HP ; de plus Féchelle des abscisses y est la même pour les deux cylindres. Dans ces conditions, l'espace, qui sépare les deux courbes DE d'évacuation HP et de d'admission BP, se retrouve mériter le nom de perte rectangulaire.
Fig. 42. — Diagrammes jaitaposés.
Dans le cas de deux cylindres ayant leurs manivelles calées à angle droit, l'évacuation du cyl. HP ne correspond plus à l'admission du cyl. BP. La pression monte dans le réservoir, quand il reçoit seulement Té vacualion, et elle y baisse quand il fournit seulement à l'admission. Comme le volume du réservoir intermédiaire est cinq ou six fois plus grand que celui du cyl. HP, les variations de la pression ne peuvent pas être très grandes ; elles suffisent cependant pour accroître Tenchevèlrement des courbes, sur le diagramme totalisé. De plus, la vitesse des deux pistons n'est jamais la même ; par suite, la pression dans le réservoir, et aussi la chute de pression totale que la vapeur y subit, sont constamment variables. Tous ces effets s'analysent assez facilement, lorsqu'on trace une figure analogue à la figure 42, à la fois pour les diagrammes d'indicateurs juxtaposés et pour des diagrammes théoriques; pour former ces figures, il faut naturellement couper le diagramme BP en deux et retourner les deux moitiés séparément, en faisant tomber les deux points morts sous la position de mi-course dans le cyl. HP.
On étudierait de même l'effet des autres calages de manivelles.
Il est inutile d'insister sur ces figures compliquées, qui ne peuvent être d'aucune utilité pratique. Dans le projet de diagramme totalisé, qui fait aujourd'hui partie de tout projet de machine, et qui donne la valeur
prévue pour Tordonnée moyenne p de la formule du travail, on se contente de placer la courbe d'évacuation de chaque cylindre, à la distance moyenne convenable de la courbe d*admission dans le suivant, en supposant ainsi la perte réellement rectangulaire. La perte moyenne est la somme d'une perte à Tévacuation et d*une perte à l'admission, avec les valeurs indiquées aux numéros 2S et S7.
31. — Pertes triangulaires. — Contrairement à ce qui a lieu pour les pertes rectangulaires, le constructeur a une action sur les pertes triangulaires, qui varient selon les proportions établies entre les différents cylindres et les périodes d'admission adoptées pour chacun d'eux. Il y a donc quelqu'intérèt à résumer, au sujet des pertes triangulaires, les calculs souvent faits à leur égard dans les ateliers de construction, en prenant l'hyperbole équilatère pour courbe de détente.
Soient :
Vuj Vj, V, . . les volumes des cylindres successifs,
lo» ^11 Iff* • • les périodes d'admission dans ces cylindres,
Pqi ^o Pf • • les pressions à l'admission.
L'équation générale de la détente, (22) lo Vo P« = I, V^ P. = la Va Pj, etc.
donne la valeur des pressions P|, P,, etc., dans les différents réservoirs,
sauf pour le dernier réservoir, qui est le condenseur. La pression, à la fin de la détente, est, pour les différents cylindres,
(24) lotV l*Pi,I.P., etc.
11 se produit donc, à l'évacuation, par suite de la détente écourtée, des chutes brusques de pression ayant pour valeur,
h)^\) — P| = Ti»Po( 1 — r~V^ y' I.V,-F.= I.P.(l-j^).
Ces chutes de pression EF, E<F,, elc.(fig. 43), donnent lieu aux pertes triangulaires EFD, Ë|F^D|, etc.
D'après les formules (26), les pertes triangulaires s'annulent, quand la condition,
est satisfaite dans le passage d'un cylindre à l'autre.
Avec le rapport usuellement adoplé entre les volumes des cylindres successifs qui est un peu supérieur à % la condition (26) se trouve remplie pour les introductions voisines de 0,4S. On n*a pas, en général, une introduction aussi faible, à toule puissance, du moins dans les navires de guerre, parce qu'il faut pouvoir réduire de plus du tiers l'introduction, pour marcher aux allures lentes. L'introduction 0,45 donnerait de plus une répartition inégale du travail entre les différents cylindres, le travail étant plus grand dans les cylindres à haute pression ; or, les conditions de bon fonctionnement mécanique font désirer la répartition uniforme des efforts sur les différentes manivelles de Tarbre, surtout à toute puissance. Enfin, l'emploi de délentes aussi étendues conduirait à des cylindres trop volumineux.
Dans la marche économique, la condition (26) se trouve assez bien remplie, ce qui n'est sans doute pas étranger à l'utilisation de la vapeur aux allures modérées, beaucoup d'aulres influences entrant d'ailleurs en jeu.
Il y a ainsi, pour les machines à détente multiple, un motif de plus que sur les machines à détente simple, de conserver une pression élevée en réduisant l'introduction, plutôt que de réduire la pression d'introduction, quand on marche à petite puissance. On gagne à la fois par la suppression des pertes triangulaires et par l'augmentation de détente. Le tableau suivant, extrait d'expériences récentes faites sur le croiseur anglais Argonaut, montre bien l'avantage des hautes pressions et des faibles Introductions, pour le cas d'une marche au cinquième de la puissance :
No* des expériences
Pression au tiroir HP . . . . Introdnction au cylindre HP . .
Puissance développée ....
£aa consommée par cheval . .
8818 ch.
9N98 0,405 8828 ch.
5N84 0,650 3897 ch.
4\78 0,730 8917 ch. 7^905
Ces quatre expériences ont été faites sans aucun réchauffage des
cylindres par les enveloppes, et dans des conditions semblables^ saut la pression et la période d'admission.
Les machines de VArgonaut sont à détente triple. On peut voir» sur la figure 43, que, dans un même diagramme totalisé, la somme des pertes triangulaires diminue quand le nombre des détentes successives augmente. Nous savons de plus (n® 15) que les
avantages de la détente multiple, du côté des espaces morts, sont de plus en plus prononcés, à mesure que le nombre des détentes est plus grand.
L'analyse des pertes et des bénéfices, sur les diagrammes d'indicateurs totalisés, pousse ainsi, sous deux rapports, dans la voie de Taugmentation du nombre des détentes successives; mais le bénéfice à attendre de ce côté devient de moins en moins grand à
Fig. 43
mesure que le nombre des détentes augmente. D'autre part, les pertes rectangulaires sont proportionnelles au nombre des détentes et des étranglements sur le passage de la vapeur.
32. — Pertes hyperboliques. — Le troisième genre de pertes d'ordonnée, dans le diagramme totalisé, résulte de ce que les courbes de détente de chaque cylindre, dont chacune se rapproche de la forme d'un arc d'hyperbole équilatère, ne sont point placées en prolongement l'une de l'autre, sur une même hyperbole générale. Les arcs successifs descendent, au-dessous de l'hyperbole du cyl. HP, d'une hauteur qui augmente à chaque nouvelle détente, de manière à faire perdre l'aire qui est distinguée par des hachures sur la figure 43.
Des pertes hyperboliques ainsi définies, il faut retrancher une portion uniquement due à l'inaptitude de l'hyperbole à représenter exacte-
inenl la détente. Il est bien évident que, si l'effet de la réévaporation intérieure relève la courbe de détente de D en £|, par exemple, ôg. 43, en lui donnant la forme d'un arc d'hyperbole, cet effet n'existe plus de El en D^. Dans son passage à travers un réservoir non muni de double enveloppe, la vapeur se refroidit un peu par rayonnement, et elle ne subit pas d'autre influence. Le point Di doit donc tomber au-dessous de Tadiabatique de Eo ou, tout au plus, sur cet adiabatique. L'abaissement des hyperboles menées par différents points de la courbe de détente adiabatique ne saurait être regardée comme une perte d'ordonnée.
La réserve précédente étant faite, on reste en présence de pertes véritables, toujours accusées par une diminution du poids de vapeur sensible en passant d'un cylindre à l'autre, qui sont une sorte de prolongement des pertes rectangulaires, mais qui proviennent d'une cause toute différente. Le laminage de la vapeur, qui produit les pertes rectangulaires, ne pouvant abaisser le titre de la vapeur laminée, bien au contraire, on est simplement en présence d'un effet de condensation.
Les pertes hyperboliques participent donc à la fois des pertes d'ordonnée et des pertes de vapeur, que nous étudierons plus loin.
La courbe générale de la détente d'un diagramme totalisé descend assez sensiblement au-dessous de la courbe adiabatique , en raison des pertes hyperboliques. Des expériences, faites, il y a quelques années, en Angleterre, sur le vapeur Viveaghy ont conduit, pour représenter cette courbe, à l'équation empirique
(27) PV'*" = Constante,
qui s'appliquerait aux machines dépourvues de chemises de vapeur. Des formules de ce genre, d'après les expériences faites dans des conditions de marche variées, pourraient être utilisées dans la préparation des diagrammes de projets de machines.
La perte de vapeur sensible due aux pertes hyperboliques, qui croit d'un cylindre à l'autre, peut s'élever au sixième de la vapeur sensible totale quand on arrive au troisième cylindre. Elle ne doit pas être confondue avec les pertes, constantes en principe pour tous les cylindres, dont l'étude est la partie la plus importante de la théorie des machines à détente multiple, et auxquelles des numéros suivants seront consacrés.
^i. — Etude des pertes de vapeur dans les cylindres.
33. — Pertes accusées j^ar la mesure de la vapeur sensible. — Les perles d'ordonnées, sur les diagrammes fournis par la vapeur sensible à Tarrivée dans les cylindres, telles qu'elles résultent des étranglements et de la détente écourtée, ne représentent qu'une portion, et même souvent une faible portion, du déchet constaté par rapport au diagramme, que devrait fournir la vapeur totale produite dans les chaudières (fig. 24 et25,p.74et75). Une perte de travail importante provient de ce qu'on ne trouve aucune trace, dans la machine, des effets d'une fraction notable de la vapeur produite, qui semble s*évanouir dès son arrivée à la boîte à tiroir HP.
La disparition de vapeur dont il s'agit se constate sans peine et s'évalue approximativement, en mesurant la quantité de vapeur dépensée par cylindrée, d'après les deux courbes de détente et de compression, dansle cylindre HP, et en la comparant à la quantité de vapeur mesurée ou simplement estimée que les chaudières fournissent également par coup de piston. Pour rendre les chiffres comparables d'une machine à l'autre, il convient de les rapporter au cheval développé et non au coup de piston. Des calculs de ce genre sont en usage depuis très longtemps.
Dans la dernière machine à simple détente construite par Dupuy de Lomé, celle de la frégate cuirassée la Guyenne^ d'après les expériences de consommation faites en escadre en 1868, la consommation de vapeur réelle par cheval Kr était de 15^2, et la consommation de vapeur sensible Kx était de 9^6 seulement ; ces chiffres sont établis en comptant sur une vaporisation de 7\5 d'eau par kilogramme de charbon brûlé. Ainsi, dans les dernières machines à détente simple et à 1^,8 de pression, on perdait 5*^,6, soit 37 % de la vapeur produite Kr. A la même époque, la machine compound de la Sat>oie, marchant à la même pression et munie de tiroirs du même modèle que celle de la Guyenne^ consommait par cheval, d'après les mêmes estimations, 11S2 de vapeur réelle et 7^,8 de vapeur sensible ; la différence Kr — K, était donc réduite à 3^,4, soit à 0,30 Kr. Des améliorations de détail, l'élévation de la pression et du vide, et surtout l'adoption d'un meilleur modèle de tiroir, ont fait réduire la perte Kr — K, à 2 kilogrammes sur le Suffren^ et même à 1^,9 sur le Richelieu,
Depuis l'époque des chaudières rectangulaires, le progrès inauguré par l'adoption des machines compound s'est continué sans interruption. La perte Kr — K* est descendue à 1^5 environ sur les machines à délente double et à 4 kilogrammes de pression comme celle du Courbet. La détente triple a fait réaliser un bénéfice très marqué. Actuellement,
une bonne machine à détente triple, admettant à 14 kilogrammes de pression au cyl. HP, ne doit pas dépenser plus de 6^,6 de vapeur réelle et 6 kilogrammes de vapeur sensible, si Ton fait le calcul comme précédemment ; cela correspond à une perle de 0^6 égale à 0,1 Ki- seulement.
En tenant compte de ce que les chaudières actuelles vaporisent au moins 8 kilogrammes d'eau, et non 7*,5, par kilogramme de charbon, il faut évaluer Kr à 7 kilogrammes au lieu de 6\6 ; la perte K, — K* est ainsi de 1 kilogramme par cheval.
Nous sommes ainsi en présence d'une disparition dépassant 5 kilogrammes par cheval sur les dernières machines à détente simple, qui est tombée à 3\5 environ sur les premières machines à détente double, qui est descendue par étapes à 2 kilogrammes et 1^5, qui est actuellement de 1 kilogramme par cheval, et qu'il faut réduire encore. La vapeur ainsi enlevée a nécessairement passé par la boîte à tiroir HP, car les fuites sont à peu près nulles, de la chaudière à cette boite. De la boite à tiroir HP, la vapeur perdue semble donc se rendre directement au condenseur, comme si elle y était conduite par un tuyau spécial. Nous avons à étudier les causes de cette fuite, assez longtemps restées mystérieuses.
34. — Effet des fuites des pistons^ des tiroirs^ etc. — La première cause à laquelle on peut attribuer la disparition de la vapeur est naturellement dans les fuites par les garnitures de la machine.
Dans les machines à détente simple, le diagramme d'indicateur ne peut révéler l'existence des fuites de vapeur que d'une manière vague, par l'abaissement rapide et anormal de la pression pendant la détente comme pendant l'admission. En fait, à l'époque de ces machines, les fuites ne se laissaient soupçonner, en cours de fonctionnement, que dans un cas extrême, quand il en résultait une élévation de température, avec abaissement du vide au condenseur. La pompe à air avait, à celte époque, un débit invariable, puisqu'elle était conduite par la machine; donc le vide tombait, quand la dépense de vapeur augmentait par coup de piston.
Dans les machines à détente multiple, l'examen du diagramme totalisé pourrait donner des indications plus claires. Considérons, en effet, figure 44, le diagramme d'une machine connue ; supposons même, pour plus de précision, que la courbe générale de détente à l'état normal et sans fuites, E D^ B, D, corrigeant les pertes hyperboliques ait pu être tracée, à l'aide d'une tormule analogue à la formule (27) par exemple. La position normale des lignes de séparation des diagrammes partiels ID^, I, D, est également connue.
Supposons qu'une fuite se produise à un cylindre intermédiaire ; il y aura abaissement de la courbe de détente, de D, E,, en D\ E'„ pour ce cylindre seulement ; la pression tombera en V D\ dans le réservoir qui précède, et restera invariable en I, D, dans le réservoir qui suit. L'eflét est semblable si la fuite se produit au cylindre BP ; il est tout différent avec
des fuites par le piston ou le tiroir du cylindre HP. Dans ce dernier cas, la quantité de vapeur augmente dans les cylindres MP et BP et, par suite, la courbe de détente s'y relève en D",D'V tandis qu'elle reste invariable en DE pour le cylindre HP ; en même temps, toutes les lignes de séparation remontent vers le haut.
Fig. 44
La figure 44 donne lieu à quelques observations de principe. Elle montre, par exemple, comment, si les fuites dans le cylindre MP étaient assez fortes pour annuler le travail dans ce cylindre, la machine fonctionnerait exactement en compound, avec la ligne de détente brisée D E F D.. Elle met ainsi en évidence un avantage des machines à détente multiple ; l'effet des fuites dans un cylindre y est limité à une portion seulement du travail produit dans ce cylindre. Pour faire disparaître cet avantage, il faudrait supposer des fuites toutes égales, se répétant à tous les cylindres.
La visite des machines mises en réparation fait voir que les fuites sont quelquefois à craindre en cours de service, quand les surfaces frottantes sont déformées ou grippées, que les ressorts des garnitures ont perdu de leur bandage initial, etc. Il y a surtout un danger sérieux du côté, des joints des doubles enveloppes intérieures avec le corps des cylindres, qui exigent Tattention toute spéciale des mécaniciens. Il est
bien constaté, d'ailleurs, que la consommation de charbon par cheval augmente quelquefois en cours de campagne d'une manière significative.
Sur les machines neuves, les fuites de vapeur paraissent être, en général, insignifiantes. On avait autrefois, à cet égard, une certitude absolue, par suite de l'usage, où Ton était, de faire subir à toutes les machines une expérience d'étanchéité à chaud, avant les expériences de recette. À cet effet, la machine étant fixée dans une position invariable à Taide du vireur, on introduisait la vapeur de l'un des côtés du cylindre à essayer, et on ouvrait à Tatmosphère, de l'autre côté, soit la purge, soit le tuyau de l'indicateur de Watt, L'expérience, souvent répétée sur les machines à basse pression, montrait clairement que Fétanchéité d'une machine dépend uniquement des tiroirs. Les tiroirs en D des machines de la Gui^enne et de la Savoie^ par exemple, donnaient toujours, quoiqu'on fît, des fuites notables ; les pertes de vapeur Kr— K^ citées plus haut pour ces deux bâtiments comprennent l'effet de ces fuites. Avec les tiroirs plans de Mazeline, on arrivait, avec un peu de pratique dans le serrage des compensateurs, à l'étanchéité la plus absolue. Cet exemple prouve que l'étanchéité des tiroirs suffit pour assurer celle de l'ensemble du tiroir et du piston. Les pistons à vapeur sont donc étanches. Les nouveaux tiroirs cylindriques doivent l'être également.
L'habitude des expériences d'étanchéité à chaud s'est perdue, et on doit d'autant plus le regretter que ces expériences peuvent se faire en cours de campagne, aussi facilement que dans les premiers essais de l'appareil Si Ton craint les efforts considérables auxquels le vireur se trouverait soumis, et qui pourraient conduire au danger d'un départ inopiné, à cause des hautes pressions actuelles, rien n'empêcherait, du moins, de faire l'expérience à une pression réduite ; le résultat, sans être tout à fait aussi concluant, présenterait encore un grand intérêt.
Il n'y a pas à tenir compte des fuites extérieures par les presseétoupes des tiges,et les joints de pièces fixes, qui sont toujours à peu près nulles.
35. — Rayonnement extérieur. — Feutrage. — Il n'est possible de mettre, à la charge des fuites, qu'une faible partie du déchet constaté sur la vapeur sensible comparée à la vapeur venue des chaudières, du moins dans les machines neuves. Le reste doit être absorbé par les condensations dans l'intérieur de la machine. Les condensations intérieures, ainsi mises en cause, ne peuvent être continues qu'à la condition d'être produites par un refroidissement également continu de la machine. Toutes les causes de refroidissement doivent être soigneusement recherchées et combattues.
Considérons d'abord l'effet du rayonnement extérieur qui se fait sentir, non seulement sur les cylindres, mais aussi sur les boîtes à tiroir, les réservoirs et tout le tuyautage de vapeur.
On sait mettre en équations le passage de la chaleur d'un réservoir à la température /, à un réservoir à une température plus basse /,, à travers une paroi où la température varie de ^', à l\.
Soit c^ le coefficient de transmission à la première surface, ou pouvoir absorbant de la paroi ;
c, le coefficient de transmission à la surface de sortie, ou pouvoir émissif;
c le coefficient de conductibilité à travers la paroi,
e l'épaisseur de la paroi,
T le temps,
q la quantité de chaleur passant par seconde et par mètre carré de section de passage.
Nous avons,
d'où nous tirons,
Les trois termes du multiplicateur de ^'jouent des rôles très différents. Les deux coefficients c^ et r, dépendent à un haut degré de l'état physique des parois, état sec, humide, lubréfié, etc, Quelque soit cet état, le
terme - parait être négligeable en présence de - H — . Même pour des c c, c,
gaz permanents, ou des vapeurs très sèches, le pouvoir absorbant c, est
supérieur au pouvoir émissif c, ; par suite, d'après les
\ \ équations (28), i^ — t\ est moindre que t\ — l^. Quand le
fluide à la température t^ est de la vapeur humide ousim-
ti t;
^ plement saturée, et que l'absorption de chaleur, pro-
portionnelle à /, — /', , s'opère par une sorte de convection due à la condensation sur la paroi, la différence entre c,
*''^* ^ et r^ est très grande ; dans ce cas, la température de la
paroi, dans toute son épaisseur, devient pratiquement égale à celle de
la vapeur supposée ici constante.
Le coefficient de résistance — au rayonnnement extérieur étant ac-
cru encore par l'effet des enveloppes isolantes, la perte de chaleur résultant de ce rayonnement a très peu d'importance. On s'accorde à estimer à 1 %, au plus, la perte de vapeur, et par suite de travail qui en
résulte, et celle perle a son siège dans le luyaulage, plus que dans la machine elle-même.
Toute Teau condensée par suite du rayonnement extérieur s'amasse dans le luyaulage, les réservoirs, les doubles enveloppes des cylindres, et ne peut êlre enlevée que par le jeu des purges. Dans quelques cas, il est possible de la recueillir, ce qui donne mieux qu'une simple évaluation théorique de la perte par rayonnement.
Les pertes de chaleur par rayonnement extérieur, bien que faibles numériquement, exercent une influence appréciable sur le fonctionnement économique de la machine, parce qu'elles abaissent le litre de la vapeur, ou, tout au moins, font disparaître la petite surchaufTeà l'entrée dans le cylindre, qui devrait résulter de l'effet des étranglements et de la transformation en chaleur de la force vive acquise par la vapeur dans son trajet. De plus, le rayonnement extérieur constitue une gène pour le personnel; il peut rendre inhabitables les parties mal ventilées de la chambre des machines. Il importe donc d'envelopper les cylindres et le luyaulage de vapeur, de matières non conductrices et surtout douées d'un pouvoir émissif très faible.
Le choix des matières isolantes est assez délicat. Le bois, dont on a longtemps entouré les cylindres, a l'inconvénient de devenir inflammable, quand il est imprégné de matières grasses ; il y a eu des exemples assez nombreux, bien que difficiles à expliquer, d'enveloppes en bois s'enflammant en cours de marche, et cet accident, si promplement que l'incendie soit éteint, laisse les cylindres profondément grippés. Le coton siUceux est proscrit dans la chambre des machines, parce que sa manipulation produit des poussières dangereuses pour les pièces frottantes. Le feutre et la toile sont les isolants les plus employés ; les lames de liège, placées quelquefois autour du luyaulage, paraissent d'un bon usage. Les enveloppes extérieures en laiton, maintenues polies et brillantes, partout où on peut les placer, sont un excellent isolant ; mais il ne faut pas exposer les mécaniciens à leur contact, parce qu'elles se maintiennent à une température brûlante, précisément à cause de leur faible pouvoir émissif.
Il se produit, à l'intérieur même de la machine, des perles de chaleur analogues aux précédentes, c'est-à-dire dues à la conductibilité et au rayonnement. Les pistons et les tiroirs sont en conlact, sur leurs deux faces» avec de la vapeur à des températures très différentes, et, sur chaque face, avec de la vapeur à une température très variable ; ils transmettent donc sans cesse et directement de la chaleur, de la vapeur chaude à la vapeur froide. L'effet de ces transmissions de chaleur, dont on se préoccupait beaucoup au début des machines, est, en réalité^
noyé dans celui du refroidissement au condenseur, ou de l'influence des parois, que nous étudierons au numéro suivant.
Les pertes de chaleur par Finlérieur, quelle que soit leur origine, seraient combattues par l'emploi d'isolants sur les fonds de cylindre, les faces de piston et autres surfaces non frottantes ; quelques tentatives ont été faites à l'aide d'enduits plus ou moins adhérents, mais elles n'ont pas abouti à des dispositions acceptées dans la pratique.
36. — Refroidmement au condenseur, — L'action intense des parois, comme agents de perte de chaleur, s'exerce non par conductibilité, mais par une sorte d'emmagasinement de la chaleur. Elle est, sous cetle forme, la cause fondamentale de l'infériorité des machines à simple détente sur celles à détente multiple. Son étude constitue une partie délicate et très importante des recherches sur l'utilisation thermique des machines à vapeur.
Le nom ancien de refroidissement au condenseur est applicable, dans le cas des machines à détente multiple, à l'action absorbante des parois, en considérant chaque réservoir intermédiaire comme jouant le rôle d'un condenseur par rapport au cylindre qui le précède.
M. Reech, étudiant en 1850 le fonctionnement d'une machine marine mixte, à vapeur d'eau et à chloroforme, a exposé, le premier, les conditions dans lesquelles la vapeur disparait du cylindre sans produire de travail, par suite du refroidissement au condenseur. M. Hirn, reprenant la question. Ta traitée avec des détails nouveaux dans sa note du 25 avril 1855, à l'origine même des beaux travaux de l'école de Mulhouse sur la machine à vapeur. La théorie, ainsi établie dans ses lignes générales, a été l'objet de vives controverses; elle n'est plus contestée aujourd'hui, mais elle donne encore lieu, dans ses détails, à de nombreuses discussions.
Le phénomène, réduit à ses traits les plus simples, en considérant seulement l'admission et Tévacuation de la vapeur, est le suivant.
La vapeur pénétrant dans le cylindre, à la pression Va et à la température tay y trouve la paroi refroidie pendant l'évacuation qui précède; elle se condense donc sur la surface, jusqu'à ce qu'elle Tait amenée à sa propre température /«• Au moment de l'ouverture à l'évacuation, Teau condensée, à la température <a>se trouve soumise à la pression ?<.; elle entre aussitôt en ébuUition, en reprenant à la paroi la chaleur communiquée précédemment, et se rend au condenseur, mêlée à la vapeur qui a travaillé. Si la quantité de chaleur empruntée est insuffisante pour vaporiser toute l'eau, rébuUition s'arrête dès que la température de l'eau est descendue à la température te du réservoir d'évacuation ; dans ce cas
la paroi reste humide à la fia de rémission. Si la chaleur empruntée est suffisante, la vaporisation est complète et la paroi est sèche à la fin de rémission. Le temps joue naturellement un rôle, et détermine Timportance du fiux de chaleur.
L'effet pernicieux du refroidissement au condenseur, comparativement à la perte de vapeur par simple conductibilité, résulte de la grande valeur que prend le pouvoir absorbant c^, lorsqu'il y a condensation sur la paroi, par rapport à la valeur entrant dans l'équation (28), appliquée au cas d'un gaz permanent ou d'une vapeur surchauffée. En effet, la conductibilité est beaucoup plus grande entre le liquide et le métal qu'entre la vapeur et le métal ; de plus, la condensation renouvelle sans cesse la vapeur chaude en contact avec la surface refroidissante, et supprime la nécessité d'une transmission de chaleur à travers la vapeur elle-même.
Pour pousser plus loin l'analyse, le premier point est de savoir si Teau se condense par gouttelettes ou en couche uniforme; en d'autres termes, en considérant la cause au Ueu de l'effet, il faut établir laquelle est la plus grande, de la conductibilité entre eau et vapeur ou de la conductibilité entre paroi métallique sèche, mais onctueuse, et vapeur. Après de longues discussions sur la conductibilité, M. Bryan Donkin a tranché le débat par une observation dans un cylindre transparent. L'eau se dépose en gouttelettes. Par suite, le pouvoir absorbant de la paroi c^ augmente ou diminue, en même temps que l'étendue de surface mouillée, c'est-à-dire que la quantité d'eau déposée.
Une seconde donnée, très intéressante pour estimer l'importance de la quantité de chaleur alternativement reçue et rendue, est la profondeur, jusqu'où s'étendent, dans la paroi, les oscillations de température. Comme cette profondeur varie nécessairement avec la durée d'une révolution et la chute de la température, on ne peut citer qu'à titre d'exemples les observations recueillies. Vers 6 millimètres de profondeur, sur un cylindre sans chemise de vapeur, la température a été trouvée constante, et sensiblement supérieure à la moyenne de ta et de te; de cette dernière condition, on doit conclure que, pour la condensation, comme pour la conductibilité, le pouvoir absorbant de la paroi est supérieur au pouvoir émissif.
Ces points établis, il est possible de se rendre compte de toutes les phases du refroidissement au condenseur, dans les conditions moyennes du fonctionnement des machines.
Au début de l'admission, la paroi presque sèche a un pouvoir absorbant c«, qui a pu être estimé à deux calories par seconde et par mètre carré. A mesure que les gouttelettes s'étendent, c^ augmente
et la condensation s'accélère de plus en plus. A la fin de l'admission, r, doit atteindre vingt calories, il reste alors stalionnaire.
Pendant la détente, la pression s'abaisse et la réévaporation de l'eau condensée commence sur la paroi réchauffée précédemment. En même tempS; se découvrent de nouvelles surfaces froides et condensantes. 11 y a ainsi une sorte de transport d'eau d'une partie de la surface cylindrique à l'autre. La surface réchauffée pendant l'admission, qui comprend un fond de cylindre et une surface de piston, est bien plus grande que la surface froide découverte ; de plus la surface froide s'est asséchée pendant l'émission et elle vient d'être balayée parle piston; son pouvoir absorbant est donc faible. La réévaporation pendant la détente, par l'effet des parois, dépasse par suite de beaucoup la condensation; de là l'augmentation de vapeur sensible, figure 29, souvent si apparente sur les diagrammes d'indicateurs, malgré l'abaissement de titre produit par la détente adiabatique. L'assèchement partiel d'une portion des surfaces et la condensation très imparfaite sur l'autre paraissent conduire à un pouvoir absorbant ou émissif moyen de 10 calories, pour l'ensemble de la paroi, pendant la détente.
Pendant l'évacuation, il y a ébuUition violente au début ; l'étendue de la surface mouillée diminue rapidement. Par suite, le pouvoir émissif descend de dix calories à deux, pendant le premier cinquième de la demi-révolution de retour; il passe ensuite lentement de deux à une calorie, pendant le reste de l'émission ; il se réduirait à une faible fraction de calorie, et s'annulerait même, en pratique, à la fin de la course, si la paroi s'asséchait complètement. Le réchauffage de la surface de la paroi, aux dépens de sa chaleur intérieure, parait commencer à se produire avant la fin de l'émission .
Pendant la compression, l'élévation de température de la vapeur due au travail absorbé produit d'abord une légère surchauffe incapable de réchauffer la paroi par conductibilité. Quand la compression a fait dépasser la pression maximum correspondant à la température de la paroi» les premières condensations se manifestent. La paroi subit ainsi un premier réchauffage pendant la compression; l'effet peut en être plus nuisible qu'utile, au point de vue de la consommation de vapeur, parce que la surface, en devenant humide, devient plus apte à produire la condensation au début de l'admission, sur les parties non balayées par le piston. La condensation pendant la compression est supposée faire remonter le pouvoir absorbant à deux calories, dans l'exemple que nous avons choisi.
Ainsi, en résumé, il y a condensation et réchauffage pendant l'admission et la compression, évaporation et refroidissement pendant la dé-
— intente et l'évacuation. Si les chiffres ci-dessus, fournis à titre d'indication, pouvaient servir à calculer le poids de la vapeur condensée et celui de la vapeur évaporée, on aurait à satisfaire à une équation de condition imposée par Tégalité de ces deux poids de vapeur. Le réchauffage est toujours égal au refroidissement, d'où il résulte que toute mesure, efficace contre les réévaporations, combat, par cela même, les condensations, et réciproquement.
Le poids de la vapeur perdue, dont nous n'essayons pas de calculer la valeur absolue, est sensiblement proportionnel au poids spécifique D, à la chaleur spécifique C et au volume de métal Se intervenant activement, c'est-à-dire à
ainsi qu'à la variation de température ^t; en laissaat de côté les deux constantes D et C, ce poids est simplement proportionnel au produit
SXeXàt]
S est la surface totale, de forme très compliquée, exposée aux refroidissements et aux réchauffements successifs ;
e est l'épaisseur du métal accessible au changement de température, qui varie avec ^t et la durée des révolutions ; M est le changement de température.
Si nous supposons, dans l'épaisseur a, les deux températures extrêmes proportionnelles. Tune à la température de la vapeur, variant de ta à 1^.^
ta + te
l'autre à la température moyenne constante, qui diffère peu de — - — ,
la température moyenne de la masse métallique est comprise entre des limites proportionnelles à
La valeur de ^t peut ainsi être représentée par la différence
ta *c
La perle de vapeur par refroidissement au condenseur est donc proportionnelle à
On peut aussi prendre pour représenter l'action des parois, le produit
dans lequel le pouvoir absorbant et le pouvoir émissif sont représentés par un seul coefficient c^, augmentant et diminuant, de même que e, avec la chute de température ta — <c, et retendue des surfaces mouillées qui en est la conséquence. Le produit (31) représente en effet la quantité de chaleur qui doit traverser la surface de la paroi.
Pour combattre le refroidissement au condenseur, il faut, dans le produit (31), réduire le plus possible la surface S exposée au contact de la vapeur ; cette surface nuisible comprend* avec la surface intérieure cylindrique, le fond du cylindre, la face du piston et toutes les surfaces des conduits de vapeur, joints de couvercle du cylindre, coiu*onn6s ou garnitures du piston, etc.
11 faut de plus réduire le pouvoir absorbant c^, ; à cet effet, on ne peut agir que sur la chute fa—lcy dont c^ dépend, les tentatives, pour recouvrir de laques ou d'autres isolants les fonds et les pistons, n'ayant pas abouti.
Enfin il faut, par-dessus tout, diminuer la chute de température ta— h qui intervient deux fois dans le produit (31), d'abord comme facteur de ce produit, ensuite comme facteur du pouvoir absorbant Ci. Le secret du succès des machines à détente multiple, au point de vue de la réduction des pertes de vapeur, est dans la diminution de ta—te-
La forme du produit (31) montre que, pour renouveler une même perte de vapeur, dans les divers cylindres d'une machine à détente multiple, la chute de température {ta— te) doit aller en diminuant à mesure que la surface nuisible S augmente. Ainsi la chute de température devrait être moindre dans le cyl. BP que dans le cyl. H P, contrairement à ce qui a lieu généralement.
Si nous considérons des machines de dimensions et de puissance très différentes, et non plus les différents cylindres d'une même machine, nous trouvons que la surface nuisible croit comme le carré seulement des dimensions, tandis que le poids de la vapeur admise varie comme le cube. Il est permis d'en induire que la proportion de vapeur perdue doit être inversement proportionnelle aux dimensions linéaires; cette loi approximative a été présentée par P. W. Willans, comme établie expérimentalement.
Enfin, le temps jouant un rôle dans les phénomènes physiques, il n'est pas douteux que le refroidissement au condenseur, pendant un tour de machine, ne diminue en même temps que la durée de ce tour. Les résultats d'expérience ne sont pas concordants quant à la loi de la diminution. Suivant P. W. Willans, le poids total de vapeur envoyé au condenseur dans un temps donné, par l'effet des parois, serait proportionnel à la racine carrée du nombre de leurs par minute N ; comme le poids de vapeur introduit dans la machine est à peu près proportionnel à N, le
rapport des deux poids, qui représente la perte, est inversement proportionnel à vN. C'est la loi la plus généralement admise; elle est très favorable aux machines à allure rapide.
La nécessité d'étudier à fond, dans ses causes et dans les reihèdes possibles, une perte de vapeur dont l'importance peut varier du dixième au tiers de la dépense totale, est universellement reconnue aujourd'hui. Les recherches expérimentales sont activement poursuivies dans les laboratoires de mécanique de plusieurs pays.
Les résultats obtenus sont discutés suivant les principes les plus rigoureux, avec un soin et une méthode, dont la Théorie générale de M. Leloutre et les mémoires de M. Nadal, en cours de publication dans la Revue de Mécanique offrent des modèles. Ces travaux promettent aux constructeurs de machines marines, dans un avenir plus ou moins prochain, des indications plus sûres que celles exposées dans les trois numéros suivants, au sujet de la nature des remèdes contre le refroi* dissement au condenseur, des règles à suivre pour les appliquer, et de leur efficacité absolue et relative.
37. — Chemises de vapeur. — Le réchauffage des parois, par une source extérieure de chaleur, semble être le plus simple des moyens qui se présentent, pour supprimer ou du moins réduire le refroidissement au condenseur. L'efficacité de ce moyen, tel qu'il est réalisé par les chemises de vapeur dans une double enveloppe des cylindres, a été contestée à divers points de vue.
Les objections de principe, appuyées sur des calculs variés, peuvent être écartées, parce qu'elles reviennent, au fond, à démontrer l'inutilité des enveloppes dans la machine parfaite. Mais, dans une semblable machine, la surchauffe n'aurait, elle aussi, qu'un effet imperceptible, de plus, la délente multiple y serait nuisible. Avec le refroidissement au condenseur, on est en présence d'une machine essentiellement imparfaite, dont on se propose de corriger les défauts. 11 s'agit d'augmenter, non pas l'utilisation théorique U^, mais bien l'utilisation spécifique U„ ce qui est ime question toute différente.
11 est évident qu'une portion de paroi, dont la surface intérieure serait maintenue à la température /^, deviendrait tout à fait inerte au point de vue du refroidissement au condenseur. Il s'y produirait une perle légère de chaleur par rayonnement, en présence d'autres parois non réchauffées, et une perte presque nulle par conductibilité en présence de la vapeur à la température tc\ il n'y aurait pas d'autre refroidissement.
Ce réchauffage parfait est irréalisable, parce que la transmission de la
chaleur à travers la paroi est lente, tandis que Tévaporation sur la surface interne, puis la condensation suivante, sont presque instantanées. Uq réchauffage, même imparfait, n'est point nécessairement inefficace.
Supposons que le réchauffage ne change pas la profondeur à laquelle pénètrent les oscillations de température, qui a été de 6 millimètres dans un exemple cité ; supposons même qu'il ne modifie pas retendue de ces oscillations ; dans ces conditions, la quantité de chaleur totale Q alternativement perdue et reprise par la masse de métal active reste la même, mais toute la fraction de Q fournie par le réchauffage extérieur vient en défalcation de la condensation, et diminue en proportion le pouvoir absorbant c, de la surface interne.
Nous pouvons aller plus loin, et remarquer que le courant de chaleur empruntée à l'extérieur est d'autant plus vif que la température de la surface intérieure est plus basse. La chaleur de l'enveloppe doit donc afQuer surtout pendant la période d'émission, en arrivant au moment propice pour combattre les condensations les plus nuisibles de toutes, celles de la période de compression et du commencement de l'admission, qui augmentent c, à l'instant défavorable. Le flux de chaleur est moindre pendant la détente, au moment où il n'y a pas d'intérêt à produire des réévaporations dans le cylindre, au prix de condensations dans la double enveloppe.
Après les objections de principe, il y en a eu de fondées sur l'expérience, le réchauffage extérieur s'étant montré, dans certaines circonstances, inutile ou même nuisible. A des faits on ne peut répondre que par d'autres faits. Tout d'abord, les résultats favorables du réchauffage se rencontrent uniquement dans les cas où il a été pris certaines précautions indispensables, que nous avons à énumérer.
Il importe en premier lieu que le réchauffage soit fait avec de la vapeur saturée, non surchauffée, pour assurer un bon pouvoir absorbant à la paroi. La paroi se réchauffant ainsi par condensation, l'eau tend à s'accumuler dans la double enveloppe. Il est indispensable de purger constamment les enveloppes, pour les tenir pleines de vapeur vive et chaude. Laisser l'eau s'accumuler dans la chemise d'un cylindre, comme on l'a fait plus d'une fois, revient à établir la conductibilité entre les deux parois opposées de la double enveloppe ; mieux vaudrait fermer à la vapeur et ouvrir au condenseur, le vide étant au moins un bon isolant.
Il importe de distinguer, dans les parois du cylindre, les fonds et l'enveloppe cylindrique. Le réchauffage des fonds n'offre ni difficulté, ni inconvénient, ni danger d'aucune sorte, pourvu que la construction soit
solide, et n'expose pas à une explosion comme celle Au Brandenbur g. Ce réchauffage porte, de plus, en y comprenant les joints, sur une surface beaucoup plus étendue que la surface de l'enveloppe cylindrique, et beaucoup plus exposée à Teffet de la compression et du début de Tadmission; il doit toujours être fait d'une manière bien complète.
Le réchauffage de l'enveloppe cylindrique, moins important que le précédent, a, de plus, l'inconvénient d'exposer à des fuites de vapeur par les joints de l'enveloppe intérieure rapportée et du corps principal du cylindre. Ces joints ont été quelquefois trouvés, au retour de campagne, dans un état tel que le réchauffage extérieur des cylindres augmentait certainement la consommation de vapeur totale.
Resteraient les pistons et leurs tiges, que M. Benjamin Normand a pris le soin de réchauffer intérieurement lorsqu'il construisit les premières machines à délente triple. Leurs surfaces sont très étendues et travaillent activement au refroidissement au condenseur, sans que les doubles enveloppes y puissent rien.
La question de la température du réchauffage est importante. U parait nécessaire de réchauffer la paroi à une vingtaine de degrés, au moins, au-dessus de la température ta de la vapeur à l'admission ; cela est facile pour les cylindres MP et BP, et généralement impossible pour le cylindre HP. -
£n supposant remplies toutes les conditions qui précèdent, on a, dans ces dernières années, appliqué le réchauffage extérieur à tous les cylindres dans la marine de guerre. Dans la marine de commerce, on réchauffe rarement le cylindre HP et on se contente quelquefois de réchauffer le cylindre BP.
Passons maintenant à l'étude expérimentale qui seule peut décider la question si controversée de l'efficacité des enveloppes. Parmi les résultats récents obtenus sur des machines fixes, citons ceux fournis par le moteur à détente triple, de 175 chevaux, de la station de pompage de Wapping, près de Londres. L'expérience, dirigée par M. Donkin, mérite toute confiance. L'envoi de la vapeur directe des chaudières, dans les chemises des trois cylindres, a fait descendre la consommation de vapeur par cheval de Tk,19 à &^fily donnant ainsi une économie de
Nous trouverons, au n** 38, d'autres exemples d'expériences concluant à l'efficacité des enveloppes sur des machines fixes. Pour les machines marines, auxquelles les résultats des machines fixes ne sauraient être exactement appliqués, à cause de la différence de régime de vapeur, de vitesse de piston, etc., les données précises ont fait défaut jusqu'à ces derniers temps. Le scepticisme assez répandu chez les ingénieurs, a
conduit à faire une expérience sommaire au cours des essais du Bouvet ; Tadmission de vapeur a été fermée à toutes les enveloppes, et la communication établie avec le condenseur pour employer le vide comme isolant ; la consommation de charbon par cheval n*a pas été trouvée plus forte.
Tout récemment, l'Amirauté anglaise a fait exécuter , sur le croiseur Argonaute une série très complète d'expériences auxquelles nous avons déjà emprunté quelques chiffres (voir n^ 31), et qui ont eu pour but principal, d'élucider la question des enveloppes de vapeur.
La dépense de vapeur a été mesurée exactement, en distinguant la dépense des machines principales, de celle des appareils auxiliaires que la question des enveloppes n*intéresse en rien. Trois séries d'expériences ont été faites, l'une à toute puissance, 19,000 chevaux, la seconde aux trois quarts environ de la puissance et la troisième au cinquième environ de la puissance ; chaque série comprenait un essai avec réchauffage général des enveloppes, un essai avec réchauffage des enveloppes des cylindres, soit M P et B P, soit B P seulement, un essai sans réchauffage d'aucune enveloppe. Les résultats obtenus ont été les suivants :
i^ série [à pleine puissance,)
Réchauffage général
Pression au tiroir HP 16^73
Introduction an cylindre HP. ... 0,71
Puissance développée 19296 ch.
Eau consommée par cheval .... 7^420
Réchauffage BP
19162 ch.
2^ série [aux trois quarts de la puissance.)
Réchauffage général
Pression au tiroir HP 17^86
Introduction au cylindre QP. . • • 0 ,53
Puissance développée 12795 ch.
Eau consommée par cheval .... 7^^,085
Réchauffage MP et BP
14465 ch.
S® série (au cinquième de la puissance,)
Réchauffage général
Pression au tiroir HP 11\67
Introduction du cylindre HP . . . 0 ^285
Puissance développée 3832 ch.
Eau consommée par cheval .... 7^,295
RéchauffaRe MP et BP
8893 ch.
Aucun réchauffage
19015 ch.
Aucun réchauffage
13967 ch.
Aucun réchaufbige
3818ch.
Ces résultats sont, dans leur ensemble, nettement défavorables à l'emploi des enveloppes de vapeur. Ces enveloppes, du reste, entraînent une telle complication du petit tuyautage de vapeur et de ses accessoires, détendeurs, purges et soupapes de sûreté, que leur suppression
se justifie, dès que leur efficacité n'est pas importante et nettement établie.
Les chemises rapportées peuvent rester utiles dans les cylindres, au point de vue des frottements; elles doivent être joinlives sur le corps du cylindre.
La suppression des enveloppes permettrait d'accroître la détente, dans une proportion appréciable.
38. — Emploi de la vapeur surchauffée. — La surchauffe de la vapeur a deux effets distincts ; elle augmente Tutilisation Ui de la machine parfaite, en même temps qu'elle améliore l'utilisation spécifique U« de la machine réelle, en combattant le refroidissement au condenseur.
cr'
Le second de ces deux effets seul est à considérer ici ; mais le premier est si faible qu'il ne méritait pas une étude séparée, etqu'il suffira d'en dire incidemment quelques mots.
L'amélioration de U, par la surchauffe ne peut être exposée et calculée avec précision que sur le diagramme entropique.
Supposons que l'eau, entièrement vaporisée en D, continue son évolution par un réchauffage DW, à pression constante, jusqu'à la température Tw (fig. 46) ; la dépense de chaleur sera donnée par la loi (32) (f g == 0,48 d T,
d'après la valeur de la chaleur spécifique de la vapeur. Nous aurons donc, pour la chaleur totale dépensée,
(83) Aire D Wd, rf = 0,48 {Tw - Ta) .
D'un autre côté, l'accroissement d'entropie DD, est
(84) / 0,48 ^ = 0,46 log. nep. -^ .
Nous obtenons donc, pour la chaleur utilisée,
(85) Aire D WN,N = 0,48 (T^r - Ta) - T^ X 0,48 log. nép. ^.
Si maintenant nous reprenons l'expression de l'utilisation avec la vapeur saturée (chapitre !•', page 24, équation 26), il suffit, pour avoir l'utilisation U'^ avec la vapeur surchauffée, d'ajouter l'aire (35) au numérateur et Taire (33) au dénominateur; la nouvelle équation, un peu rébarbative d'aspect, est très simple au fond et d'une application facile.
En calculant U, et U'„ pour une surchauffe de 50** C, avec
f^ = 40*, ta = 200^, tw = 2ô(y,
nous trouvons
Un accroissement d'utilisation de 0,002 serait absolument négligeable* Ce chiffre est un peu incertain, parce que l'équation (32) est simplement approchée, et que les propriétés physiques de la vapeur surchauffée sont mal connues dans le voisinage du point de saturation. Nous pouvons néanmoins considérer la surchauffe, comme agissant uniquement par son effet sur le refroidissement au condenseur de la machine réelle.
La diminution des condensations intérieures due à la surchauffe serait difficile à calculer. La vapeur surchauffée, au contact d'une paroi froide qu'elle aurait à réchauffer, doit perdre d'abord toute sa surchauffe, opération qui ne peut pas être instantanée comme la condensation. Une fois commencée, la condensation se fait vraisemblablement sans emprunter de chaleur à la vapeur voisine, à cause de la non-conductibilité de la vapeur à la chaleur. Celte non-conduclibilité est telle que la surchauffe de la vapeur n'a rien d'incompatible, selon quelques observateurs, avec l'abaissement du titre au-dessous de 1, c'est-à-dire avec la pré-
sence de gouttelettes liquides à la température de saturation dans la vapeur surchauffée.
En raison de la non-conductibilité de la vapeur, l'effet de la surchauffe n'est pas de prévenir les condensations par le réchauffage préalable et général de toute la surface nuisible, y compris les pistons et leurs tiges, les lumières, et tout ce que la chaleur des enveloppes de vapeur ne peut pas atteindre ; il consiste plutôt dans l'interposition d*une sorte d'isolant temporaire, sur la surface des parois, pour retarder la condensation et peut-être l'empêcher totalement. En même temps que la condensation, le refroidissement qui lui succéderait disparait.
L'effet total de la surchauffe a été mesuré à plusieurs reprises sur des machines fixes .
M. Leloutre opérant sur la machine du Logelbachy qui fonctionne à 4'',55 et à simple détente, a obtenu divers résultats insérés dans sa Théorie générale de la machine à vapeur ^ résumé des longs travaux commencés autrefois avec Hirn, auquel j'ai fait d'autres emprunts. Toutes corrections faites, l'application d'une surchauffe de 47'*,5 a donné une économie de 21,6 %. C'est un chiffre élevé, qui s'explique par la faible utilisation habituelle de la machine du Logelbach, Le réchauffage extérieur du cylindre par l'enveloppe de vapeur a donné à M. Leloutre, sur cette même machine, une économie de 22 %, que les enveloppes sont évidemment loin d'avoir fait réaliser dans aucune machine marine.
La machine de laboratoire de M. Bryan Donkin, monocylindrique comme celle du Logelbach^ et moins économique encore à cause de ses dimensions moindres, a. permis de constater une efficacité plus grande pour une simple surchauffe de 33'. Les dépenses de vapeur par cheval y sont proportionnelles aux nombres suivants :
Sans surchauffe, ni enveloppe de vapeur. ... 1 »
Avec surchauffe, sans enveloppe 0,62
Avec enveloppe, sans surchauffe 0,60
Avec surchauffe dans le cylindre et l'enveloppe. . 0,46
MM. Ludwig et Walther-Meunier, les savants continuateurs, avec M. Hallauer, de l'école de Hirn, ont opéré sur une machine à triple expansion, munie d'enveloppes aux trois cylindres, dans des conditions se rapprochant beaucoup mieux de celles des machines marines. Dans la marche à 10k,5 de pression, l'emploi d'une surchauffe de 44° leur a donné une économie de charbon de 7,5 % , chiffre auquel nous pouvons nous arrêter.
L'effet de la surchauffe et celui des enveloppes réunis est nécessairement moindre que la somme des deux effets obtenus séparément. MM. Ludwig et Walther-MeunJer ont mis en évidence la diminution d'effet des enve-
loppes due à remploi de la vapeur surchauffée, en mesurant dans les deux cas la condensation d'eau dans les enveloppes. Ils ont trouvé, pour poids d'eau condensée par heure et par cheval dans le réchauffage de Tenveloppe, les nombres suivants :
A la pression de 11S5 'T^ô
Sans surchauffe de la vapeur . . . 0*^,77 0^63
Avec surchauffe 0,53 0 .40
Différence l)*S2i 0V28
La différence est due à l'effet même de la surchauffe sur la température des parois et sur le refroidissement au condenseur.
Nous avons décrit, dans le Cours de chaudièreSy les appareils établis à la base des cheminées, pour obtenir un surchauffage ou au moins un séct^ge de la vapeur, lors de l'adoption des premières machines à détente double dans la marine. L'utilisation de la chaleur perdue, pour surchauffer la vapeur, est abandonnée aujourd'hui. On préfère employer la chaleur soit à réchauffer Teau d'alimentation, parce que Teau dépouille mieux les gaz chauds de leur chaleur, soit à réchauffer Tair des foyers, parce que le réchauffeur d'air n'a pas de pressions intérieures à supporter. 11 ne faut pas oublier toutefois qu'il y a, du côté de la surchauffe, une économie probable de 7 à 8 % a réaliser. Le danger d'avoir de la vapeur trop chaude, qui a pu faire reculer autrefois, a disparu depuis que l'usage des machines à gaz a fait entrer en service des matières lubrifiantes qui ne redoutent pas les températures de 300^ et même de 350**.
39. — Emploi de la détente multiple, — Le moyen direct et certain de combattre le refroidissement au condenseur est l'emploi de la détente multiple, qui répartit entre plusieurs cylindres la chute de pression totale ta — le des expressions (30) et (31), à laquelle les condensations intérieures doivent être proportionnelles. Il est évident, en effet, que les condensations, de même que les fuites de vapeur, ne s'accumulent pas d'un cylindre à l'autre et que chaque cylindre ne souffre que des siennes propres, tout en utilisant la vapeur des condensations du cylindre qui le précède. Si les pertes de vapeur étaient exactement proportionnelles à la chute de température dans chaque cylindre, et que la chute fût exactement partagée entre les trois cylindres d'une machine à détente triple, la même perte de vapeur, égale au tiers de celle d'une machine à détente simple, se reproduirait dans les trois cylindres; il resterait finalement un bénéfice des deux tiers sur la perle de cette dernière machine.
En réalité, la chute de vapeur à laquelle on se trouve conduit pour obtenir une répartition à peu près égale du travail sur les manivelles, varie notablement d'un cylindre à l'autre. Elle est faible dans le cylindre HP et forte dans le cylindre BP, en raison de la grande variation de Taccroissement de la pression en fonction de la température quand on passe de SO"* à i90^. A pleine puissance, une chute totale de tempéra* ture de 140** se répartit à peu près de la manière suivante :
Cylindre HP 33%
Cylindre M P. .... 37%
Cylindre B P 70%
Total ..... 140*
Le troisième cylindre subit ainsi la même chute que les . deux autres réunis, et à peu près la même que celle des premières machines marines.
La répartition de la chute de température est plus uniforme à demipuissance ; pour une chute totale de 130"*, on trouverait assez communément, en allant du cylindre HP au cylindre BP,
Cylindre HP 35%
Cylindre M P 38%
Cylindre B P 62%
Total 180%
Au quart de la puissance, une chute totale de lOO"" se répartit à peu près en 33 + 27 + 40, la chute au cylindre BP n'étant plus que les deux tiers de la chute dans les deux autres réunis.
La répartition plus' égale de la chute de température doit favoriser l'utilisation de la vapeur aux allures un peu réduites, à côté des autres causes apparentes, telles qu'allongement de la délente, disparition des pertes triangulaires, etc. Ainsi se trouvent combattus les effets nuisibles du ralentissement d'allure, qui ont été mentionnés plus haut.
U n'est pas possible de chiffrer exactement les effets de la détente multiple sur les pertes de vapeur ; on peut seulement les évaluer, en se reportant à ce qui a été dit au n** 33. La disparition de vapeur entre la chaudière et le cylindre, eslimée par la mesure de la vapeur sensible, a été de 5 kilogrammes par cheval sur les machines à délente simple sans chemise de vapeur ; elle s'est abaissée à i kilogrammes pour les machines à détente double, et à 1 kilogramme, pour celles à détente triple. Si la détente était restée simple, la perle de vapeur par refroidissement au condenseur aurait sans doute été en augmentant avec la température d'admission ta.
Pour les machines fixes, munies de soupapes Corliss, ayant par suite
des espaces morts réduits à la liberté de cylindre, soit 1 ,5 ^ au plus, ce qui enlève à la détente multiple ses avantages, au point de vue des espaces morts, M. Walther-Meunier a fait exactement la comparaison d'une machine monocylindrique et d'une machine à détente double. La machine à détente double a présenté une économie de charbon de 8 %. Le bénéfice sur les pertes de vapeur devait représenter, en sus de ces 8 %y toutes les pertes de diagrammes, triangulaires et rectangulaires, de la machine compound.
Pour les machines marines, on peut citer, comme expériences modernes, celles faites sur Vtveaghy dont la machine était disposée pour marcher à volonté à détente triple ou double, en utilisant ou non le cylindre MP. Le résultat a été nettement en faveur de la détente triple.
Les avantages obtenus en employant successivement la détente double, puis la détente triple, ont conduit naturellement à essayer la détente quadruple. Les premières tentatives, faites vers 1884, particulièrement à Barrow-in-Furnees, n'ont pas conduit à une économie appréciable ; les pressions de 8 kilogrammes en usage, correspondant à des températures de 170^, ne justifiaient pas alors remploi de la quatrième détente. Aujourd'hui la situation est différente, avec les températures de 21 0*" à 230'' aux chaudières. De très bons constructeurs, tels que MM. Denny de Dumbarton, se montrent partisans décidés de la délente quadruple. Si Ton songeait à aller plus loin, il ne faudrait pas oublier qu'au point où on est arrivé dans l'échelle des pressions aux chaudières, tableau I, une nouvelle élévation de pression s'obtient au prix d'une très faible élévation dans la température d'ébuUition, 1* à peine pour 2 kilogrammes de pression. La chute de température restant ainsi presque constante, le nombre le plus avantageux des détentes successives doit s'arrêter à une limite presque fixe. L'établissement d'une détente de plus serait justifiée, au contraire, par un abaissement de 0k,5 seulement sur la contre-pression au condenseur ; il y aurait, en effet, une augmentation de 25^ dans la chute de température ta — fc utilisée dans la machine, la température du condenseur passant de 40"
§ 3. — Étude des pertes d'ordonnée et de vapeur, confondues en pertes de chaleur.
Conclusions.
40. — Application du diagramme en tropique à V étude des pertes de chaleur. — Le diagramme d'indicateur d'une machine réelle peut se
Iransformer assez facilement en diagramme entropique, ainsi que nous Tavons vu au n"* 7.
]1 se prèle ensuite très commodément à la comparaison avec le diagramme entropique de la machine parfaite considéré sous celte fonaie dans les n*** 4, 5, 6, chap. 1 ; le rapport des deux aires représente la fraclion de la chaleur transformable, qui a été transformée en travail, c'està-dire Tutilisation spécifique U, delà machine considérée.
Fig. 47. — Diagramme eatropique da Du Chayla, Iracé par M. Boulvin.
L'emploi du diagramme entropique s'est généralisé dans ces derniers temps, en Belgique et en Angleterre, où plusieurs constructeurs en font grand usage, surtout pour les machines à détente simple.
On est moins avancé pour les machines marines à détentes multiples ; îl existe cependant quelques exemples, qui suffisent pour donner ici de la précision à un simple exposé de principes.
En premier lieu, M. Boulvin a fait, en toute rigueur, l'application de son épure au diagramme d'indicateur du Du Chayla donné plus haut, figure 24. 11 a obtenu ainsi le diagramme entropique totalisé de la figure 47. Sur cette figure, avant toute étude de détail, apparaissent quel-
ques résultats intéressants : on y distingue, en se reportant à la figure S, et aux explications qui l'accompagnent, les variations du titre de la vapeur, pendant la détente et dans le passage d'un cylindre à l'autre ; on est frappé de la grandeur de la perte de calories due à la résistance à révacuation, beaucoup moins apparente sur le diagramme d'indicateur, à cause de la différence même des coordonnées.
Le calcul des aires exige une certaine attention, parce que M. Boulvin rapporte l'entropie à un poids constant de fluide évoluant, pour avoir des figures constamment comparables à tous égards, par exemple sous le rapport du titre. Or, dans une machine à détente multiple, le poids de la vapeur conservée par la compression, qui varie d'un cylindre à l'autre et s'ajoute au poids de la vapeur nouvelle, fait varier le poids de fluide évoluant. Dans la marche du Du Chayla^ la vapeur reçue des chaudières par coup de piston était 1S94
la vapeur totale dans le cylindre HP. . . 1S94 + 0^520 = S^^jiBO,
MP. . . 1\94+0\474 = 2S414, BP. . . 1^94 + 0^209 = 2^149.
Pour suivre l'évolution du kilogramme de vapeur, il faut donc, en traçant les diagrammes des différents cylindres, prendre trois échelles d'entropies inversement proportionnelles aux poids de vapeur ci-dessus. Le tracé comparatif du diagramme de la machine parfaite doit se faire de même, à une échelle inversement proportionnelle à 4^94. Pour estimer l'utilisation spécifique, il faut mesurer toutes les aires à l'échelle des abscisses adoptée pour leur tracé ; si on les mesurait à la même échelle, il faudrait multiplier respectivement leurs aires par 1,94 et par 2,460,-2,414,— 2,149.
Le changement de poids du fluide évoluant est du reste la seule condition de la marche, exigeant une correction d'échelle. Le changement de titre produit, dans le tracé même du diagramme, la correction qui lui convient. On commet seulement une petite erreur sur le poids de la vapeur retenue par compression, en supposant son titre égal à un.
M. Lelong, partant, en la modifiant un peu, de la méthode donnée par M. Boulvin, a introduit à Indret l'emploi du diagramme entropique pour analyser les résultats des essais de machines. 11 s'est proposé, dans ses tracés, d'obtenir la représentation exacte de toutes les aires de diagrammes, à la même échelle d'entropie. A cet effet, il considère les courbes d'échàuffement du poids total de fluide évoluant dans chaque cylindre, 2^,46, — 2'',414, — 2'',149, et porte à leur droite, sur les horizontales isothermiques, les entropies de vaporisation données par la formule (35 bi$) du chap. I.
Les valeurs de P, et de V, sont relevées sur le diagramme d'indica-
.-- -l tO-
—Betearlet (traci da U. Lslong.)
leur, el celle de —r- est prise sur le tableau 1. Les diagrammes suppo-
sés placés ainsi a leurs positions relatives, sont ensuite tous reportés vers la gauche, de M, M', M" en N, N', N", de manière à venir au contact de la courbe unique d'échauffé ment '\>r, correspondant à l'eau vaporisée dans la chaudière par coup de piston, soit 1^,94 sur le D« Cftay/a. Comme repère, M. Lelong choisit, pour la faire tomber sur la courbe *;, le point du diagramme enlropiquedela fermeture à l'évacualion.iiui suit l'échap. pement de 1*,94 de vapeur dans le cas actuel. Les applications faites à Indret ne fournissent pas encore des moyens
d'étude comparables aux résultats accumulés des analyses de diagrammes d'indicateur. Toutefois, les deux figures 48 et 49, sur lesquelles les différentes phases de la régulation sont distinguées par les mêmes lettres que sur les figures 24 et 25, permettent de suivre assez bien les pertes de calories; elles indiquent surtout comment ces pertes changent avec l'allure de la machine, puisque les diagrammes représentés correspondent à la pleine puissance pçur le Du Chayla^ et au dixième de la puissance pour le Descartes.
M. Lelong, en mesurant les aires, a distingué les deux causes de perte de calories, considérées séparément dans les § 1 et 2, l'effet mécanique des étranglements et Faction directement calorifique des parois. Les résultats de ses calculs sont les suivants :
Tableau XI (Voir page 81)
Paissance développée
Titre maximum de la yapear, cylindre H P.
— cyliûdre M P.
— cylindre B P.
Pertes par étranglement premier tiroir . •
— premier réservoir .
— deuxième réservoir.
— échappement. . .
Total des pertes par étranglement. • . .
Pertes par l'effet des parois, cylindre H P.
— cylindre M P.
— cylindre B P.
Total des pertes par les parois .....
Utilisation spécifique de la vapeur. . . .
Dtt Chayla
Deseariet
La consommation de chaleur due aux étranglements s'abaisse donc très rapidement quand Tallure des machines se ralentit, la réduction étant de près de moitié en passant, du Du Chayla à toute puissance, au Descartes au dixième de puissance.
La disparition de calories due à Teffet des parois suit une marche inverse et non moins prononcée ; elle est deux fois plus forte sur le Descartes que sur le Du Chayla.
Les perles par étranglement se produisent, pour les trois quarts environ, à révacuation du cyl. BP ; leur total, à pleine puissance, forme les six septièmes de la chaleur disparue sans produire de travail. Au dixième de la puissance, les étranglements entrent pour cinq huitièmes et les parois pour trois huitièmes dans la perte totale. Ces proportions
varieraient nécessairement avec le nombre de détentes; les pertes par étranglement augmentent un peu, et les pertes par les parois diminuent au contraire, quand le nombre des détentes augmente.
L'utilisation spécifique indiquée par le tableau XI diffère du rapport des aires de diagrammes d'indicateur aux aires de diagramme de la machine parfaite considéré au numéro 2:2. En effet, sur les figures 24 et 35 la détente est écourtée, pour la machine parfaite, tandis qu'elle est prolongée implicitement jusqu'à la pression au condenseur dans les figures 48 et 49. Pour rendre comparables les rendements en chevaux et les utilisations en calories, il aurait fallu, sur les figures 48 et 49, faire subir au diagramme entropique de la machine parfaite, la correction de la figure 14, et tenir ainsi compte des dimensions réelles des cylindres du Du Chayla et du Descaries,
Cet aperçu rapide doit suffire à montrer l'intérêt de poursuivre à Indret les travaux de M. Lelong. Le diagramme entropique, qui aux mains d'expérimentateurs comme M.Mac-Farlane Gray, M. Bryan Donkin,le capitaine Sankey,M.Dwelshauvers-Deryaporlé à un haut degré d'exactitude la théorie de la machine à vapeur monocylindrique, et qui a donné à la polémique des théoriciens comme M. Boulvin une précision toute nouvelle, rendra probablement des services encore plus grands pour compléter la connaissance de la machine à détente multiple. Les moyens d'investigation doivent être en effet d'autant plus pénétrants, qu'on est en présence de questions plus compliquées.
Puisque les deux diagrammes se déduisent l'un de l'autre (fig. 13), tout ce que peut donner le diagramme entropique, à la vérité, se trouve dans le diagramme d'indicateur, mais il y est à l'état latent pour ainsi dire. Les courbes adiabatiques, la courbe de saturation, les courbes isothermiques sont confondues, sous la forme que leur donne le diagramme p, Vy sans parler des inconvénients déjà cités d'une échelle uniforme des pressions. L'analyse du diagramme d'indicateur, même faite à l'aide de tracés compliqués comme celui de la figure 29, ne donnerait donc pas^ en exactitude et en clarté, l'équivalent du bilan graphique continu des calories enregistrées par le diagramme entropique au fur et à mesure de leur disparition.
41 . — Moyens d^augmenier l'utilisation thermique des machines, — L'usage du diagramme entropique est assez peu répandu, dans les usines de construction, pour qu'il soit indispensable de recourir au diagramme p, v,'lorsqu'on cherche à développer les considérations générales concernant l'utilisation de la vapeur.
Considérons d'abord le diagramme de la machine parfaite (fig. SO)
fonctionnant sur le vide absolu, mais avec une détente limitée au point E. Nous y découvrons deux moyens d'augmenter le travail ADEFO fourni par un poids déterminé de vapeur, savoir l'augmentation de volume final de vapeur, de F en F', l'élévation de pression de A en A'. Il y a,
dans les deux cas, augmentation de détente; la première méthode n'implique aucun accroisssment de dépense de chaleur; la seconde en implique un très léger. L^augmentation de pression, avec même volume d'admission A'D" égal à AD, donnerait jusqu'au point E'", une détente égale à la détente primitive ; on obtiendrait
Fig. 50
ainsi plus de travail, sans changer les dimensions des cylindres, mais la dépense de vapeur serait accrue dans une proportion sensiblement égale à celle de la production de travail. L'augmentation de détente apparaît toujours comme la véritable source d'économie, sous les réserves faites plus haut, n"* 19.
Les deux moyens d'augmenter la détente jusqu'à l'infini, que présente la figure 80, en augmentant la pression vers le haut de la figure, ou le volume final vers la droite, correspondent, dans le diagramme entropique, à l'élévation de température T.i de la source chaude, jusqu'à l'infini, et à l'abaissement de température Te de la source froide, jusqu'au zéro absolu ; il n'y a qu'une seule longueur infinie dans ce diagramme, à cause de la conception du zéro absolu limité à — 273% tandis qu'aucune limite correspondante n'est imposée au volume final de vapeur dans le diagramme jE>, v.
Considérons maintenant le diagramme du travail, en alliibuant à la machine parfaite la contre-pression imposée dans la pratique (fig. 51). La détente se trouve aussitôt limitée. L'augmentation de la pression
reste Tunique moyen d'accroitre indéfiniment le travail que peut fournir un poids de vapeur donné. Sur la figure 81, où de grandes variations de pression sont envisagées, nous voyons de suite combien Taccroissement de travail, par kilogramme de pression nouveau ajouté à la pression ancienne, diminue vite à mesure que les pressions sont plus élevées. De 16 à 32 kilogrammes, en effet, on ne gagne pas beaucoup plus que de 2 à 4 kilogrammes ; Taire a^AjA^a, serait même exactement égale à a^A.ApŒo» si la courbe de détente avait la forme hyperbolique longtemps admise. En se tenant toujours dans cette derniè^e hypothèse, un bénéfice de O^.i^ sur la contre-pression de 0^4, donnerait le même résultat que les élévations de pression de 2 et de 16 kilogrammes considérées.
Sur la figure 51, il serait assez facile de suivre Thistoire de la machine à vapeur et de prévoir les effets des nouvelles transformations possibles.
La comparaison entre les deux moyens d'accroitre légèrement le travail de la vapeur, par Télévation de pression, ou par Taugmenlation équivalente de volume final. Tune et Tautre figurées en noir, exigerait un calcul minutieux. Le choix à faire dépend surtout de questions de
Fig. 51
construction et de fonctionnement mécanique, auxquelles nous n'avons pas à nous arrêter ici.
Le cas intéressant pour nous est celui d'une élévation de pression suffisante pour amener un véritable changement de régime, une augmentation du nombre des délentes par exemple. Admettons que la
délente triple conviennejusqu'à 20 kilogrammes de pression, ce qui peut être vrai, ou ce qui pourrait l'être avec une légère surchauffe de la vapeur. Nous voyons, sur la figure, comment un seul cylindre détendeur de plus suffirait pour utiliser, avec la même détente qu'aujourd'hui dans chaque cylindre, toute la pression additionnelle allant de 20 à 40 kilogrammes, et pour nous mener ainsi au delà de la limite où les propriétés de la vapeur cessent actuellement d'èlre connues. Une machine qui réaliserait ces dispositions, avec la même utilisation spécifique que les machines actuelles, aurait son utilisation totale améliorée de 3 ou i % a peine, si nous supposons que l'équation (30) du chapitre T' lui soit applicable. Tout indique donc quenous approchons d'un maximum, et que la détente quadruple ne sera sans doute jamais dépassée dans des machines à cylindres.
Si nous faisions une hypothèse plus hardie, en supposant que les pressions de régime continuent à croître suivant la même progression géométrique que par le passé, et qu'après avoir passé de 4 kilogrammes à 20 kilogrammes en vingt-cinq ans, elles passeront de 25 à 100 kilogrammes dans le même laps de temps, nous arriverions encore à des conclusions analogues sur les progrès modestes de Tutilisation, qui seraient à espérer. Nous n'avons pas à envisager du reste remploi de semblables machines, qui ne pourraient être que des sortes de turbines, à détente pour ainsi dire indéfinie.
Le progrès pratique à prévoir est du côté de l'utiUsation spécifique U,, étudiée au présent chapitre, bien plutôt que du côté de l'utilisation théorique U, calculée au chapitre V\ 11 y a beaucoup plus à gagner par exemple sur les pertes par étranglement à Tévacuation, qui atteignent couramment 0*^,3, que sur la contre-pression au condenseur elle-même, qui descend souvent à 0^,1, et ainsi du reste.
Les deux utilisations U| et Ui confondent leurs effets dans l'unique donnée fournie habituellement aux constructeurs par les expériences de machines, qui est la consommation de charbon par cheval-heure C Nous allons rechercher à quelles valeurs de Tutilisation correspondent approximativement les consommationsde charbon des machines actuelles et les consommations plus faibles auxquelles on peut prétendre.
Nous considérerons d'abord Tutilisalion totale, (87) U, = U| X U„
dont la plus grande valeur possible parait être actuellement
Chaque cheval-heure correspond, dans la machine, à la production de travail par heure de
(88) 75 X 3.600 = 270.000 kilo^r.-mètres,
et, par suite, à la consommation de chaleur de
(39) ^J^* = 626 calories.
La machine reçoit donc, par cheval-heure,
(40) '■^ calories.
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Soit, d'un autre côté, Q la quantité de chaleur fournie par la combustion d'un kilogramme de charbon ; supposons le rendement calorifique de la chaudière égal à 0,65, comme nous l'avons admis dans le Cours de Chaudières^ n** 6S. La chaudière envoie à la machine, par chevalheure,
0,65 GQ calories.
Nous avons ainsi, entre C,Q,U<, la relation,
(41) 0,65 CQ = ^.
ou, sous une autre forme,
(41 Aw) CQU/ = 977.
Dans une machine très économique, pour U< = 0,21, nous avons
(42) CQ= 4.652
En brûlant du charbon de bonne qualité moyenne, nous pourrions d'après cette formule obtenir,
consommation faible, dont on se rapproche cependant, dans quelques
essais.
Avec du charbon spécial pour torpilleurs, on aurait, d'après la même
formule (42),
chiffre au-dessous duquel on est descendu quelquefois, avec un rende-
menl un peu supérieur sans doule à 0,65, pour la chaudière, et une utilisation spécitîque un peu meilleure peut-être que 0,7, pour la machine.
Pour la recherche des conditions dans lesquelles une machine doit fonctionner en vue de réaliser une utilisation déterminée, il est assez commode de remplacer la consommation de charbon C par la dépense de vapeur K, par cheval-heure, qui tient compte à la fois de C et de Q. La formule de M. Râteau, équation (44), chapitre 1", fournit en effet immédiatement, comme terme de comparaison, la consommation de vapeur K de la machine parfaite, ce qui dispense d'avoir à tenir compte de U^.
Soit S la production de vapeur de la chaudière par kilogramme de charbon, que nous prendrons égale à 9 kilogrammes, pour une bonne chaudière et de bon charbon. Proposons-nous de réaUser une consommation G de 0^,5 seulement.
La consommation Ki de vapeur, de la machine réelle cherchée, doit être, par cheval-heure,
L'utilisation spécifique prévue U, étant 0,7, la consommation de la machine parfaite, fonctionnant entre les mêmes pressions, doit être,
Si nous introduisons cette valeur de K dans les équations (42) et (43), chapitre l^S nous obtenons, pour les coefficients de cette équation,
Si de plus, dans l'équation (44) du même chapitre, nous attribuons, à Pc, la valeur 0*^,0748, pression maximum à la température de 40**, cette ^uation nous donne la pression aux chaudières,
Pa = 22S55.
Celle pression n'a rien qui puisse effrayer aujourd'hui ; mais, si nous nous étions proposé de réduire C à 0^4, au heu de 0^,5, en gardant constants Pc, S, U„ nous aurions trouvé, pour P^, une valeur de 90 kilogrammes tout à fait en dehors des prévisions actuelles; les formules de M. Râteau ne sont probablement pas applicables, d'ailleurs, à une semblable pression.
Si nous nous proposons, au contraire, de rechercher comment s'obtiendrait la consommation C de charbon de 0^,4, avec la pression de 23^55,
en nous donnant comme variable l'utilisation spécifique, nous trouvons, pour la valeur de U*,
Ce chiffre confirme, par une indication précise, ce que nous avons dit tout à l'heure, au sujet des progrès à réaliser du côté de U„ plutôt que du côté de Ui. Rien n'empêche en effet, en principe du moins, d'obtenir, dans la valeur de U«, une augmentation de 0,175 tandis qu'il ne serait pas facile de quadrupler les pressions actuellement prévues et de passer de 22^5 à 90^, du moins pour les machines à cylindres et à pistons.
DE VAPEUR
§. 1. — Epure circulaire du tiroir conduit par un excentrique simple.
42. — Mouvement du tiroir] principaux éléments de la distribution de vapeur. Définitions. — Dans les machines marines, la distribution alternative de la vapeur sur les deux faces du piston, est donnée, à de rares exceptions près, par un tiroir mû par un excentrique. Le mouvement du tiroir et celui du piston à vapeur sont ainsi de même nature, puisque Texcentrique équivaut à une manivelle; leurs amplitudes sont très différentes; l'avance de Tun par rapport à Tautre est déterminée par Tangle compris entre les deux manivelles, qui se nomme nngle de calage.
Fig. 52.
Deux manivelles diamétralement opposées donnent à un tiroir le même mouvement, sauf interversion des descentes et des montées. Elles conduisent, par suite, à la même distribution de vapeur, si les tiroirs sont
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disposés de telle sorte que la descente, dans un cas, produise le même effet que la montée dans l'autre. Il y a, par suite, pour chaque régulation à obtenir, deux angles de calage a, supplémentaires l'un de Taulre, correspondant chacun à une disposition de tiroir particulière.
Si nous comptons l'angle de calage a en partant de la manivelle du piston P, et en allant vers celle du tiroir T, et si nous appelons a en avant t le sens positif, figure 82, a est obtus et en avant, ou bien aigu et en arrière pendant la marche en avant. Au contraire, a aigu et en avant ou obtus et en arrière, dans la marche en arrière. Plus simplement, la rotation de la machine est de même signe que les angles de calage a obtus, et de signe contraire aux angles a aigus.
Les deux dispositions de tiroir, correspondant aux angles de calage
obtus ou aigu, sont l'admission par les arêtes extérieures, figure 53, n** 1>
j 2 pour l'angle obtus et l'admission par
les arêtes intérieures, figure 53, n"" 2, pour Tangle aigu. La descente du tiroir n** 1 , produit exactement les mêmes effets que la montée du tiroir n° i* La descente des deux tiroirs correspond donc à deux mouvements inverses du piston à vapeur.
Sur la figure 53, le tiroir est représenté à mi-course. Dans cette position, qui sert de point de départ à l'étude de la régulation, les deux orifices du cylindre doivent être Isolés de la vapeur par deux surfaces *^"»i5- ^^' portantes de hauteur à peu près
égale, qui se nomment recouvrements à Vadmission, De même, les deux arêtes du tiroir travaillante l'évacuation doivent être écartées, des deux arêtes correspondantes des conduits du cylindre, de deux hauteurs égales et de sens contraire, nommées recouvrements à révacuation.
Le rôle de tiroir étant de faire communiquer les deux parties du cylindre séparées par le piston, alternativement avec les deux parties de la boite à tiroir séparées par le tiroir, il faut, pour l'étude de la régulation, distinguer ces quatre réservoirs par des appellations simples et caractéristiques.
Pour la boîte à tiroir, on désigne par V la partie qui renferme la vapeur à admettre dans le cylindre, et par C la partie qui reçoit la vapeur évacuée par le cylindre. 11 n'y a pas matière à d'autres distinctions; le haut
de la course et le bas de la course s'exéculent suivant la même loi. l'obliquité de la bielle du tiroir étant toujours trop faible pour avoir une influence sensible sur son mouvement.
Pour le piston à vapeur, l'obliquité de la bielle change au contraire la loi du mouvement aux deux extrémités de la course. Les deux courses simples ont par suite des régulations différentes, et chaque régulation doit porter l'indication du côté du cylindre auquel elle se rapporte. Il s'est établi, à cet égard, des confusions quMl faut dissiper.
Considérons une machine verticale, ayant ses cylindres au-dessus de Tarbre, selon la disposition habituelle aujourd'hui. Dans la régulation, on nomme le plus souvent haut cylindre, en la désignant par H, la partie du cylindre située au-dessous du piston, et bas cylindre, en la désignant par B, la partie située au-dessus. Cette bizarrerie provient de ce que lors de rétablissement des règles, qui dépendant seulement de la position par rapport à l'arbre, les cylindres des machines verticales étaient audessous de l'arbre.
On corrige quelquefois l'anomalie qui précède, en désignant par H le haut, et par B le bas du cylindre. En présence de règles aussi contradictoires, on ne sait plus ce que représentent H et B sur une épure de régulation avant d'avoir étudié cette épure à fond.
Afin de faire cesser l'équivoque, on a choisi à Indret la lettre A pour le côté du cylindre voisin de l'arbre, en appelant OA le côté opposé à l'arbre. Cette règle serait en défaut pour les machines à bielles renversées, qui devraient recevoir la régulation OA du côté de l'arbre, et la régulation A du côté opposé. Le retour de l'équivoque est donc possible.
En fait, il n'existe qu'une distinction applicable à tous les cas. Les deux moitiés de la course simple du piston correspondent, l'une à un arc de plus de 90^ décrit par la manivelle, l'autre à un arc de moins de 90*^ ; la première est actuellement la moitié inférieure, côté A d'lndret;la seconde est la moitié supérieure, côté OA d'indret. 11 n'y a, par suite, qu'une seule règle ralionnelle et générale, applicable aux machines horizontales comme aux machines verticales ; elle consiste à appeler côté grand arc et côté petit arc^ les deux parties du cylindre. Nous désignerons par A le côté grand are et par a le côté petit arc. Les deux lumières du cylindre s'appelleront Aet a; les deux points morts du piston Pa et Pa, et ceux du tiroir Ta et Ta, se distingueront de même par des indices.
Si maintenant nous revenons à la figure 53, nous pouvons y appeler AV et àV les arêtes d'admission et AC, aC les arêtes d'évacuation, sur le tiroir et sur le cylindre.
Les distances entre deux arêtes de même nom sur le tiroir et le cy-
lîndre, quand le tiroir est à mi-course sont les recouvrements, recouvrements AV, ay à l'admission, recouvrements AC, dC à l'évacuation. Disons de suite que les recouvrements à Tadmission sont toujours positifs, c'est-à-dire que le liroir à mi-course ferme à l'admission. Les recouvrements à l'évacuation, pu Tun d^eux, sont au contraire quelquefois négatifs, le liroir ouvrant ainsi l'éjipacuation à mi-course, soit d^un côté du piston, soit même des deux.;
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43. — Représentation (^métrique du mouvement du tiroir et du piston. — Supposons le uio^?^ent de translation du tiroir représenté par celui de la projection verticale de son bouton de manivelle, ce qui
serait e^aistement réalisé avec une bielle înfifcie. Chaque arête du tiroir, aV, aC, etc., se meut su^ la glace du cylindre comme la projection îTun point qui décrirait un cercle, sur un diamètre horizontal égala la course, placé sur la position moyenne, ou à micourse de l'arête considérée.
Les quatre cercles correspondant aux quatre arêtes ont été tracés, figure 54, en les espaçant un peu plus que dans la réalité. Les cordes menées horizontalement à Iravers chaque cercle, par l'arête du cylindre qui lui correspond, partagent ce cercle en deux parties inégales, dont Tune représente la période d'ouverture de la lumière du cylindre, généralement inférieure à 180*^, et l'autre la période de fermeture, généralement supérieure à 180®. Ainsi la lumière A [X 6St ouverte à la vapeur, pendant que la manivelle du tiroir parcourt l'arc MT^N; elle est fermée pendant le parcours de l'arc M Ta N, etc'. Si l'on voulail avoir les positions relatives '''K-^*- de la manivelle P du piston par rapport à la
manivelle T du tiroir, dans les moments où celle-ci passe par une position particulière, par exemple lors de l'ouverture ou de la fermeture d'une lumière du cylindre, il suffirait de porter l'angle a à partir de OT. Si Ton veut connaître la position du piston lui-même, au même instant (flg. 55), on l'obtient en projetant le point P en ;? sur le diamètre vertical Ta Ta. 11 est plus simple de porter, une fois pour toutes, l'angle a, en sens
•Cwv*»
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inverse de Tangle de calage véritable à partir du diamètre vertical, et de projeter le point T lui-même de la manivelle du tiroir en ^, sur le diamètre oblique Pa P« ainsi obtenu. En effet, les deux angles PaOT et POT^
iT
Fig. 55.
sont égaux comme se composant chacun du supplément de a, plus des angles égaux, TaOT et sont opposés par le sommet. Nous avons par suite^
Tri, OT* = Tri. OP/),
- OtzzzOp.
44. — Epure circulaire de Eeech. — L'épure de régulation circulaire deReech consiste dans la superposition des quatre cercles représentant,
Fig. 56.
sur la figure 54, le mouvement des quatre arêtes travaillantes du tiroir
par rapport aux oriiSces du cylindre. Chaque cercle apporte avec lui le recouvrement qui s'y rapporte, et il est complété par le diamètre sur lequel il suffit de projeter le point mobile pour avoir la position du piston, d'après la figure SS. En suivant le mouvement d'un point mobile sur la circonférence, sa projection sur le diamètre vertical donne la position des quatre arêtes du tiroir par rapport aux arêtes du cylindre portées, les arêtes V à gauche et les arêtes C à droite de la figure; sa projection sur le diamètre oblique donne la position du piston sur sa course.
La figure S6 se rapporte à l'angle de calage obtus, ou à Tintroduction par les arêtes extérieures.
AV est ouvert pendant le parcours de Tare MTaN, AC - QT^R,
aV — WTJi\
aC — Q'TaR'.
La figure 57 se rapporte de même, avec les mêmes lettres désignant les périodes d'ouvertures, à l'angle de calage aigu, ou à Tintroduclion par les arêtes intérieures.
Fig. 57.
Les tiroirs rectangulaires ou à coquille, travaillant sur une surface plane et appliqués sur elle par la pression de la vapeur, admettent nécessairement par les arêtes extérieures. Les tiroirs cylindriques ou à pistons, et les modèles compensés d'après le même principe, admettent par les arêtes extérieures ou les arêtes intérieures indifféremment. L'épure 56 est donc applicable aux deux modèles de tiroir, et Tépure 57 à un modèle seulement.
Sur les deux figures 56 et 57, on lit facilement les six phases con-
nues de la régulation, le cas des recouvrements négatifs à l'évacuation exigeant seul un peu d'attention pour éviter les erreurs. Tous les recouvrements sont positifs sur les deux figures ; les recouvrements négatits passeraient de Tautre côté de XX. Nous avons, en suivant la distribution du côlé Â du piston.
P Arc P^N et fraction de course P^n, période d'introdaction,
(au point de la course projection de Toi ouverture maximum à Tadmiadion) ;
2^ Arc NQ et fraction de course ng, détente ;
d** Arc QPrt et fraction de course qPa, avance à l'évacuation ;
4"* Arc PaR et fraction de course Fa r, période d'évacuation ; (toute la lumière AC est ouverte à l'évacuation pendant un certain arc) ;
5® Arc RM et fraction de course rm, compression ;
6"* Arc MP^ et fraction de course mP^, avance à l'évacuation*
L'usage admis, pour diviser chaque course simple en deux parties seulement, admission et détente pour l'une, évacuation et compression pour l'autre, est d'appeler,
Arc NP^ et fraction de course nPa, détente, Arc RP^ et fraction de course rP^, compression ;
les deux avances deviennent ainsi des sous-divisions de la période do détente et de celle de compression.
L'épure circulaire a été donnée en 1833 par Reecb, et n'a pas cessé de servir. Elle a été présentée, depuis lors, par Zeuner, sous une forme différente, qui sera exposée au n^ 65, et qui n'ajoute, ni à son exactitude, ni à sa clarté; le mouvement relatif des pièces semblerait même plus facile à suivre, sur le vieux tracé.
L'imperfection de l'épure circulaire résulte de ce qu'elle ne tient pas compte de l'influence de l'obliquité de la bielle sur le mouvement du piston, qui n'est nullement négligeable, comme elle l'est pour le tiroir.
Pour les études de principes, l'épure circulaire est précieuse. Nous en ferons largement usage dans les numéros suivants.
45. — Influence des divers éléments de la régulation, d'après Cépure circulaire. — La régulation fournie par un tiroir dépend de trois éléments :
1^ L'angle de calage a ;
2^ La hauteur des quatre recouvrements ;
3® La course du tiroir.
Sur répure, l'effet d'un changement de l'angle a est de déplacer le diamètre Pa ?«•
L'effet d'un changement de hauteur des recouvrements est de déplacer les quatre horizontales MN, QR, M^N', Q'R'.
L'effel d'un changement de course s'éludie, soil en changeant le diamètre du cercle de la manivelle du tiroir, soit en changeant dans une proportion inverse la hauteur des recouvrements. Le second procédé est généralement adopté ; il donne les périodes de régulation exactes, mais non pas les hauteurs d'orifice ouvertes, à moins de changer l'échelle de la figure, pour chaque course du tiroir.
Si Ton fait varier la course du tiroir et les quatre recouvrements, dans la même proportion, la régulation reste exactement la même ; la hauteur d'orifice découverte à chaque instant, et par suite la section des passages varie exactement comme la course.
Ce qui précède est entièrement vrai pour l'admission, la lumière du cylindre n'ouvrant jamais sur toute sa hauteur. Pour que ce soit vrai pendant toute la durée de Févacuation, il faut que la hauteur des lumières du cylindre aient été augmentée dans le même rapport que les recouvrements, parce que la lumière est ouverte sur toute sa hauteur pendant une partie de l'évacuation.
Le grand intérêt qu'on rencontre à diminuer les pertes de travail par étranglement, voir n^' 27 et 40, rend très désirable l'adoption de grandes courses, pour tous les tiroirs et plus particulièrement pour ceux des cyl. BP. On est arrêté par le danger des frottements exagérés et surtout la crainte des efforts exercés, en vertu de l'inertie, sur les bielles et colliers d'excentriques. Les plus grandes courses adoptées pour les tiroirs sont égales au tiers de la course des pistons; le plus souvent, on se contente du quart, ce qui doit être une limite; on descend parfois au sixième, ce qui est trop peu, et ce qui doit conduire à des pertes sérieuses sur le travail à toute puissance, surtout à l'évacuation des cyl. B.P.
L'effet d'un changement, dans l'un ou l'autre des éléments qui influent sur les six périodes de la régulation, est indiqué par le tableau suivant, dans lequel l'angle de calage est supposé toujours aigu, son supplément lui étant substitué, dans le cas de l'admission par les arêtes extérieures.
ÂTsnce à l'admission
- Angle de calage (aigu) ....
- RecDavrement à radmission . . .
- Hecouvrement à Tévacuation- . .
- Cotirse
Nous avons supposé dans ce tableau que les éléments de la régulation augmentaient; s'il y avait diminution, les effets sur les six périodes, seraient de signe contraire à ceux indiqués.
Les changements de valeur de l'angle a ont, sur les avances, un effet tel que Ton se trouve de suite arrêté quand on veut s'en servir pour des périodes plus importantes. On ne peut agir pratiquement sur la détente et sur la compression qu'en modifiant, soit la course du tiroir, soit la hauteur des recouvrements.
On reproche à la régulation de tiroir fournie par excentrique simple à course invariable, de ne pas pouvoir donner de longues délentes. En effet, si l'admission est de 0,60 en fraction de course en marche normale, on voit sur la figure 68, que pour réduire cette introduction à 0,50 par un changement de l'angle do calage, il faudrait se résigner à des avances excessives, en même temps qu'à une très longue compression.
Fig. ôS.
Les régulations fournies par un excentrique fictif, dans les mises en train à excentriques combinés, échappent à ce reproche, parce que la course des tiroirs diminue en même temps que l'angle a; on obtient ainsi l'allongement de la détente par une augmentation de hauteur des recouvrements ou du moins par le changement de course équivalent.
La symétrie entre les phases du mouvement de l'excentrique pendant les deux courses successives du piston vers le haut etvers le bas, établit une relation, d'une part, entre l'admission et l'évacuation, d'autre part, entre la détente et la compression qui augmentent ou diminuent ensem-
ble. La durée de la délente est donc limitée, quand on se fixe une limite pour la compression. Ceci s'applique à tous les cas d'excentriques, fictifs ou réels.
Autrefois, lorsqu'on tenait à ne pas dépasser, pour la compression, une période de 10 % en fraction de course, on ne pouvait pas avoir de détentes de plus de 30 ^. On ne redoute pas trop, aujourd'hui» les compressions de 30 à 38 %y ce qui permet de réduire l'admission à 30 96.
46. — Exemples de régulations relevées sur Vépure circulaire. — En dehors de l'établissement des principes généraux de la régulation, auquel elle se prête si bien, l'épure de Reech a eu pendant longtemps une véritable utilité pratique. Elle a servi au tracé et à la construction des tiroirs et de leurs excentriques sur un grand nombre de machines qui ont parfaitement fonctionné. Les causes, qui atténuaient l'effet de ses inexactitudes et qui les rendaient inoffensives pour le constructeur, étaient de diverses sortes.
En premier lieu, quand l'emploi de cette épure était général, on rapportait toujours, à ses indications, leis résultats fournis par les diagrammes d'indicateurs ; on était alors conduit à modifier les données de l'épure, de manière à obtenir un bon diagramme, sans avoir à tenir compte de ce que l'épure obtenue représentait inexactement une régulation qui était bonne en réalité. D'après cette considération, on aurait pu continuer à l'appliquer, même à des appareils auxquels elle convient peu, à la condition de l'appliquer toujours.
Nous plaçant à ce point de vue, nous avons pris quatre machines modernes, dont la régulation exacte sera donnée plus loin. L'épure circulaire fournirait, pour ces machines, les régulations inscrites dans le tableau XII.
Ces régulations ne sont pas exactes, comme on peut s'en assurer en les comparant au tableau XIII, n® 65; elles n'en seraient pas moins propres à déterminer les éléments de construction de machines nouvelles, soit que Ton veuille reproduire la même régulation, soit même que l'on veuille obtenir des détentes ou des compressions un peu différentes. L'erreur à laquelle on s'exposerait, dans les épures circulaires des nouvelles machines, ne serait pas en effet très forte, parce qu'elle ne porterait que sur des différences.
L'épure circulaire^ sous la forme que lui a donnée M. Zeuner, est du reste encore employée presque seule dans plusieurs marines.
L'épure circulaire s'applique mieux aux anciennes machines, dans lesquelles les tiroirs étaient conduits par un excentrique unique, avec
Tableau XII Eléments de régulation (diaprés l'épure circulaire).
Hoche (Cyl. H P) Coarse da piston 1.000°^/
Course du tiroir Rapport de la course du piston à celle du tiroir .
Marche M,
Angle de <«i.ge.s:-£-_^; ; ; ; ; ; {^
Hauteur des orifices
ReeouTrements
AV. + 68"" 5 aC. + 85 AC. + 27 5 aC . — 8 5
Béêultatê :
Avance C En fraction de la cours? du piston . .
à < En millimètres de Torifice
rintroductîon( En degrés et minutes
Introduction, en fraction de la course du piston. . •
Avance ( En fraction de la course du piston . .
àréTacuationj En degrés et minutes
Durée de la compression^ En fraction de la course du
comptée jusqu'à < piston
rextn§mité de course ( En définies et minutes • • • Ouyerture maximum à rîntroduction, en millimètres
de l'orifice
Oaverture maximum à PéTacuation, en millimètres de
l'orifice .... .... . • .
fntrodaclioû 0,634
ReeoQfrements
Tréhoaart (Cyl. H P)
Course du piston 1 .000
Course du tiroir 197
Rapport de la course du piston à celle du tiroir. 5,07
A«^i^ /i^ ^«i«/*^ ( Marcne A/ 58*
Angle de calage. { j^^^,^^ ^ 53,
Hauteur des orifices 80
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un angle de calage conslant, qu'aux appareils nouveaux, où ils sont conduits par des coulisses ou par des barres Marschall et autres systèmes étudiés aux n"» 47 à 54. Sur ces dernières machines, surtout, le mouvement du tiroir s'écarte très notablement de celui de la projection d'un bouton d'excentrique. C'est le motif qui nous fait choisir ici, comme exemple pratique d'épuré circulaire, fig. S2, la machine du Hoche, un
Fig. 69.
des rares appareils de construction récente, où les tiroirs sont conduits par une simple manivelle ; on y trouve de plus, pour l'une des arêtes d'évacuation, un recouvrement négatif.
Nous étudierons, au n» 64, la correction qui permet de tenir compte de l'obliquité de la bielle de piston, dans le tracé de l'épure circulaire.
47- — Marche en arrière. — Comparaison avec la marche à contrevapeur des locomotives. — Si l'on retourne l'épure circulaire, fig. 86 ou 57, on obtient une épure, dans laquelle l'angle a a changé de côté par rapport à la verticale, en même temps que la flèche indiquant le sens
de la rotation est renversée ; toutes les conditions de la régulation restent d'ailleurs les mêmes, aussi bien que celles du mouvement. La nouvelle épure représente la régulation correspondant à la marche en arrière. Ainsi, pour passer de la marche en avant à la marche en arrière, il suffit de changer le sens de Tangle a.
A Fig. 60.
Les machines marines ne connaissent que deux allures, la marche en avant et la marche en arrière, parce qu'elles obéissent toujours immédiatement à la mise en train ; en d'autres termes, le sens de la rotation
Fig. 61.
change toujours, en même temps que le sens de Tangle de calage, tandis qu'au contraire, la vitesse du navire met un temps assez long à se renverser. Ainsi le navire marche à contre-hélice .mais la machine ne marche pas à contre- vapeur.
Sur les locomotives, les choses se passent tout différemment ; le renversement de l'angle « y est suivi d'une marche à contre-vapeur, jusqu'à ce que le train soit arrêté. Les épures circulaires 56 et S7, en renversant simplement sur chacune d'elles le sens de la rotation sans changer celui de a, donnent les conditions de la marche à contre-vapeur; on peut aussi se servir de la figure 60 en y conservant le sens positif à la rotation. Le mouvement du piston de P^ à Pa produit un refoulement pendant la phase d'admission mn de la vapeur, puisqu'on marche vers Pa pendant l'admission en AV; de même, il y a aspiration pendant la phase d'évacuation qr. Un diagramme relevé à l'indicateur de Watt, pendant la marche à contre-vapeur fournirait un diagramme entièrement négatif, fig. 62, composé, du côté A, d'une détente suivie d'une évacuation pendant la montée et d'une compression suivie d'une admission pendant la descente, etc.
Fig. 62.
48. — Tiroirs conduits par une manivelle unique. — Roue planétaire de Dupuy de Lomé. — On trouve dans les anciens traités la description des divers systèmes employés pour faire conduire le tiroir par une manivelle ou par un excentrique unique, auquel on fait parcourir l'angle de toc, quand on veut renverser le mouvement. Nous donnons seulement le principe du système Dupuy de Lomé ou Mazeline, qui a été le plus employé dans la marine française, et qui est encore en service dans les machines du Friedland et du Hoche.
Dans cette mise en train, tous les tiroirs sont conduits par un petit arbre à vilebrequins 0, relié par un engrenage à l'arbre de couche C de la machine. La roue E' est folle sur l'arbre 0; elle conduit cet arbre par l'intermédiaire du bras B, terminé par le bouton C et calé sur l'arbre 0. Le bouton c peut se mouvoir dans une coulisse ce' qui est pratiquée dans la roueE', et qui embrasse tout l'angle de toc 2 a.
La manœuvre de renversement de marche consiste à faire tourner
ïï%, 63.
l'arbre des tiroirs, en devançanl le mouvement de la roue E', de manière à envoyer le bras conducteur B d'une extrémité à l'autre de la coulisse ce'. Le renversement commence à s'opérer un peu après que le bras B a décrit la moitié k de son excursion totale. Le détail du mécanisme sera décrit au n° 79.
On voit que la mise en train Dupuy de Lomé réalise, dans toute sa simplicité, le mouvement étudié dans l'épure circulaire.
11 existait autrefois beaucoup de mises en train à un seul excentrique, dans lesquelles le changement de marche s'obtenait en faisant courir le chariot d'excentiique sur l'arbre d'un angle égala i a. Les deux positions extrêmes étaient déterminées par deux butoirs, contre lesquels le chariot venait buter, ce qui faisait donner à 2 a le nom ài'angle de toc. 49. — Excentrique à calage variable de M. Joy. — Le problème de la conduite du tiroir par un excentrique unique a été résolu par M. Joy, sans l'emploi d'aucun arbre auxiliaireconduitpar des engrenages; ladispositioD adoptée présente, en principe, le maximum de simplicité possible.
Le chariot d'excentrique calé à demeure sur l'arbre de couche 0 de la machine porte deux patins F, F* et deux cylindres hydrauliques H,H', auxquels l'eau sous pression est amenée par deux canaux indépendants, pratiqués à rinlérieur de l'arbre. Le collier porte deux glissières G, G' et deux pistons P, P', se mouvant dans les cylindres H, H'. Par le jeu de l'eau sous pression, on ^^i^ faitmouvoir le collier de la longueur KA ou
~"^ *J- ^ — KR, de pari et d'autre de la ligne médiane ;
'''" on lui donne ainsi, à volonté, l'un des deux
rig.04. nngles de calage,
AOK = <., ROK=— .,
en passant par tous les angles intermédiaires, sans d'ailleurs pouvoir s'y arrêter.
L'excentrique de M.Joysemble jusqu'ici avoir été rarement employé.
Il existe d'autres combinaisons, par exemple celle d'un chariot et d'un collier diversement excentrés et pouvant tourner l'un sur l'autre, qui a été quelquefois adoptée pour conduire des pompes, el dans laquelle on pourrait utiliser ta variation de l'angle *, au lieu de la variation de la course.
§ 2. — Application de l'épure circulaire au mouvement d'un tiroir conduit par un excentrique fictif.
60. — Coulisse Stephenson. — Description générale. — Les appareils que nous allons maintenant considérer permettent de conduire le tiroir, non seulement avec les angles de calage + « et —a , mais encore avec les angles intermédiaires.
Fig. 66.
Celui de ces appareils, qui est le plus usité dans la marine actuelle, est la coulisse Stephenson. Deux excentriques, représentés par les manivelles OÂ, OR, donnent, l'un la régulation de la marche en avant, l'autre celui de la marche en arrière ; ils sont calés à demeure sur Tarbre de couche 0 ; les pieds M et N de leurs bielles sont articulés sur une traverse, dans laquelle glisse le tourillon conduisant la tige du tiroir T. Un point S de la traverse ou coulisse MN, généralement le point milieu, est assujetti pendant la marche à tourner autour d*un point iBxe Q, auquel il est relié par une bielle SQ, ce qui tient lieu de guide ou de glissière pour les pieds de bielle des deux excentriques M et N.
Dans chaque position des deux excentriques Â et R, la position de la traverse ou coulisse est déterminée par la double condition d'avoir ses deux extrémités sur deux cercles mn, m^n^ décrits de A et R comme centre, fig. 66, et d'avoir son point milieu à l'intersection de la courbe
sur laquelle il doit se trouver à égale distance des deux cercles, avec la circonférence qq^ décrite de son axe d'oscillation Q comme centre.
L'arc de cercle qq^ décrit par le point S autour de Q se nomme directrice.
Le changement de marche s'opère en déplaçant la directrice» et, avec elle, le position moyenne de la coulisse, de manière à placer en face du tiroir à conduire, soit Tune ou l'autre de ses deux extrémités M et N. A cet effet, on fait parcourir au point de suspension Q un arc QQ' égal à MN, et on fait passer la directrice de qq^ en q^q\.
Le résultat ainsi obtenu, si l'on attribue aux excentriques la position initiale dans le prolongement de TO, est exactement le même que si le tiroir T avait tourné autour de 0 d'un angle égal à l'angle du toc AoR, compris entre les deux excentriques, de manière à se présenter en face soit de l'un, soit de l'autre. La bielle SQ, le levier QU et l'arbre U se nomment hielle de relevage^ manivelle de relevage et arbre de relevage.
51. — Angles de calage intermédiaires j fournis par la coulisse^ et courses du tiroir correspondantes. — La supériorité de la coulisse Stephenson, sur les autres dispositifs imaginés à la même époque pour passer d'un excentrique à un autre et du calage -i- a à — a, consiste en ce qu'elle permet de s'arrêter à tous les calages compris entre + * 6t —a y compris le calage zéro.
L'élude des calages et des courses des excentriques fictifs, que la cou-
)is.se réalise approximalivement dans ses diverses positions, a été particalièremenl bien faite, dans le cours professé par mon prédécesseur M. Madamet, ainsi que tout ce qui concerne les propriétés géométriques des appareils de mise en train et de détente. Je lui emprunterai les démonstrations très claires, qu'il a publiées à ce sujet dans plusieurs aidesmémoire de la collection Léauté.
Fig. 67.
Soient OÂ et OR les deux manivelles d'excentriques de la coulisse, écartées l'une de l'autre de Tangle 2 a, fig. 67, la manivelle du piston étant placée suivant la bissectrice de AOR. Dans une de ses suspensions intermédiaires, lorsque la coulisse correspond à un excentrique fictif Od ayant pour calage a^, le rayon de cet excentrique est égal à la longueur Od, compris entre le centre 0 et la corde AR. Tel est le théorème fondamental qu'il s'agit de démontrer, en recherchant en même temps à quelle suspension de la coulisse correspond l'excentrique fictif Od.
Soit D, fig. 68, le point de la coulisse qui conduit le tiroir et soit k
DM
le rapport — ; considérons une position particulière quelconque MN de
la coulisse et supposons qu'eUe passe de là à la position infiniment voisine M'N'. Décomposons ce petit mouvement en deux oscillations, la première faisant passer la coulisse en NM' en tournant autour de N, la seconde la faisant passer en N'M' en tournant autour de M' ; la translation de la coulisse suivant sa propre direction est négligeable. Dans le premier mouvement, le point D décrit un arc DD' tel que l'on ait
— Inexactement comme s'il était conduit directement par Texcentrique OV ayant pour rayon, au lieu de OA ou r.
D'D" = NN' X ^ = NN' X
comme s'il était conduit par Texcen- / ^' trique OU, satisfaisant à la condition
(2) OV=r±j.==r-^ = AV
Pig. 68.
Fig. 69.
Or, la somme algébrique des mouvements de deux boutons d'excen^ triques U et V projetés sur la direction unique BB' d'une bielle d'obliquité négligeable, fig. 69, est égale à la projection du mouvement de la résultante Odj diagonale du parallélogramme tracé sur OV et OU. En construisant le parallélogramme à l'intérieur du triangle AOR, fig. 68, la projection verticale de Od doit être égale à celle de OV h- AV ; les deux côtés Wd et Vd, parallèles aux bases et liés par la relation
Vd_OU_,_AV U(/"OV"" OV
se coupent sur la ligne AR, en un point d^ tel que l'on ait
Cette
Ad Rd
MD
) propriété de la coulisse Stephenson, clairement exprimée sur la figure 67, rend facile l'application de l'épure circulaire aux régulations intermédiaires, qui correspondent aux diverses positions de l'appareil de relevage.
L'équation (3) peut se mettre sous la forme
Ad AR
MP
MNÎ
en appelant r le rayon OA et 2/ la longueur MN de la coulisse, nous
avons :
AR = 2 r sin a,
Ad ^MD r sin a l '
Le passage du point de conduite du tiroir, de M en D, diminue donc le sinus de l'angle de calage a, de la quantité
(3 Us)
Ad MD sin a — 8in a, = = —7- sin a.
Si nous nous reportons à la discussion de l'épure circulaire donnée au n^ 45, en y supposant une diminution de course et d'angle de calage, nous voyons que le déplacement de la directrice, en partant d'une de ses positions extrêmes, produit les effets suivants :
Compression
Détente
Cd
Avance à l'admission
— Angle de calage
— Course
Les plus prononcés de ces effets sont une augmentation de détente et de compression, avec réduction correspondante de l'admission et de l'évacuation. Sur les avances, il y a deux effets contradictoires; dans la plupart des machines marines récentes munies de coulisses Slephenson, celles du Du Chayla et du Galilée par exemple, Tavance diminue en même temps que l'admission. L'excès des compressions atteintes limite la réduction d'admission possible; cependant quand la régulation normale, aux positions extrêmes de la directrice, donne une admission de 0,70 par exemple, on arrive à réduire l'admission à 0,30 et même à 0,2S en se servant de la coulisse, sans avoir des compressions par trop exagérées pour les petites allures de la machine; on peut d'ailleurs, comme Ta fait M. Normand, se prémunir, à l'aide des soupapes de sûreté de la figure 38, contre l'excès de compression.
52. — Coulissée à bielles ouvertes et coulisses à bielles croisées, -^ Dans les figures précédentes, nous avons supposé que les bielles des
deux excentriques A et R sont Juxtaposés quand Tare AR est du côté de la coulisse, fig. 70, ce qui conduit à les avoir croisées, lorsque Tare AR passe du côté opposé, comme le montre la figure 70 bis;
Fig. 70. Fig. 70 bU,
c'est la disposition dite à bielles ouvertes.
On peut également adopter le croisement des bielles pour la position où l'arc AR regarde la coulisse, avec la juxtaposition, ou ouverture des bielles, quand AR est du côté opposé de Tarbre, comme le montrent les figures 71 et 71 bis ;
Fig. 71.
c'est la disposition dite à bielles croisées.
Indépendamment des raisons d*encombrement qui peuvent faire choisir, comme position de la coulisse, soit le côté droit, soit le côté gauche du tiroir, pendant la marche en avant, les motifs de préférence entre
les bielles ouvertes et les bielles croisées reposent sur une différence dans les variations de longueur de course en fonction de la position de la directrice. Cette différence résulte des changements d'obliquité de bielle, dont nous n'avons pas tenu compte dans les deux numéros qui précèdent.
Soient r le rayon des excentriques; L la longueur des bielles;
f^ l'angle des bielles ouvertes avec la verticale (flg. 70 et 71 bis) ; s, le même angle, plus grand, quand les bielles se croisent (fig. 70 bis et 71).
Quand le tiroir est conduit par l'un des pieds d'excentriques M et N de la coulisse, et que l'angle de calage est celui de cet excentrique a, la course du tiroir est 2r, dans les deux dispositions à bielles ouvertes ou à bielles croisées. De plus, dans sa position moyenne, le tiroir est à une dis lance du centre 0 égale à L.
Fig. 72.
fig. 72 bU.
Quand la coulisse est au stop, à mi-suspension et que l'angle a est nul, la distance du tiroir au point 0, aux deux extrémités de sa course, est la suivante :
l"* Bielles ouvertesy haut de coorse . .
bas de course ....
Différence égale à la course . . .
demi-somme, ou position moyenne du tiroir .
L C08 e< + OK L cos £? — OK
(4) 20K + L (co8 e, — cos i,) (5) L. ^
2» Bielles croisées^ haut de ooarse • • . •
bas de course . • . .
Différence égale à la coarse . . .
demi-somme, ou position moyenne du tiroir •
L cos E, -f OK L cos «4 — OK
(4 bis) 20K — L (cos c, — cos s.) (5 M
, cos «4 + cos e, L 2
Ainsi, quand on diminue Tangle a en manœuvrant la bielle de relevage, la course du tiroir diminue plus vile avec les bielles ouvertes qu^avec les bielles fermées. La diminution de la course a un inconvénient sérieux, celui de réduire Torifice d*entrée de la vapeur aux cylindres ; par contre, elle a un avantage, celui d'empêcher les avances de s'exagérer trop vite, à la suite du changement d'angle de calage. Chacune des deux dispositions, bielles ouvertes et bielles croisées, a ses partisans ; la seconde a été adoptée sur les dernières machines d'Indret, Jeanne-d'Arc^ Henri /F, Jurien-de-la-Gravière^ etc., mais on trouve encore quelques exemples de bielles ouvertes sur des appareils récents, tels que ceux du Marceau^ du Pothuau, du Bruix et du Cassini. Le choix est le plus souvent commandé par les dispositions locales. .
63. — Courbure et longueur de la coulisse, — Les expressions (5) et (8 bis) permettent de calculer facilement la flèche qu'il convient de donner à la coulisse, supposée rectiiigne, dans les trois numéros qui précèdent, pour la clarté des figures et la simplicité des raisonnements et des calculs.
La courbure de la coulisse doit avoir pour but de rendre constante la position moyenne du tiroir, quel que soit l'angle de calage a. On peut réaliser pratiquement cette condition, en se proposant de l'obtenir pour
les trois calages + a, zéro, — a.
Pour les deux angles de calage -f « et — a, la distance de la position moyenne du tiroir à l'axe 0 est égale à L. Soit ^ la flèche SS' au point milieu qui correspond à l'angle de calage zéro ; la distance de la position moyenne à l'axe 0 devient
- , T cos Sj + cos s, z^+L ^
En égalant cette distance à L, nous obtenons la valeur de la flèche convenant aux bielles ouvertes comme aux bielles croisées.
Fig. 73.
/c^ ^ T T COS £< + cos 6, T 2 — cos 6, — COS €,
L'usage est de donner à la coulisse la fonne d'un arc de cercle, décrit du point 0 comme centre dans la position correspondant au haut de course du tiroir. La valeur de la flèche est ainsi
/= ^ L* + r* -{■ 2Lr cos (a — ej — L cos 6| — r cos «
pour les bielles ouvertes
(7 bi8) /= ^ L" + r* H- 2Lr cos (« + 6i) — L cos e^ — r cos a
pour les bielles fermées • Cet usage ne se justifie par aucun motif plausible. Rien n'empêche, en
effet, de déterminer la flèche d'après Téquation (6) et de donner ainsi à
la coulisse sa forme rationnelle.
La forme courbe de la coulisse ne modifie en rien les tracés et les
calculs faits dons les numéros qui précèdent et, en particulier, la détermination des excentriques fictifs, fig. 68. Nous avons supposé la longueur de la coulisse égale à la longueur MN qui se pare les pieds des bielles des deux ex. centriques OA et OR. Rien n'empêche de prolonger la coulisse au delà des points M et N, jusqu'en U\ N', et de donner au mouvement de la directrice une amphtude suffisante pour faire conduire le tiroir par les extrémités M' et N\ L*angie de calage de l'excentrique fictif peut devenir ainsi supérieur à celui des excentriques réels. Pour un point de conduite D, situé sur MM* et tel que
DM
Fig. 74.
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Texcentrique fictif Od, fig. 68, serait la résultante de
OV=r
ifc
{9 bis)
OU=r
Cette disposition, en permettant de réduire l'introduction correspondante à Tangle de calage a des excentriques réels, présenterait des avantages évidents, au point de vue des très grandes détentes désirables
à marche réduite. La crainte de fatiguer les organes, en faisant travailler la coulisse à faux et chargeant outre mesure Texcentrique voisin du point conducteur D, empêche de l'appliquer aux machines de grande puissance.
S4. — Dispo8ilion$ diverses et construction de la cotUisse Slepkenson. — Nous n'avons pas à examiner ici les inexactitudes que présenterait répure circulaire appliquée à la régulation d*un tiroir conduit par la coulisse Stephenson. Cette étude fera Fobjet du n° 66, auquel nous renvoyons, en appelant seulement dès à présent l'attention sur les deux figures 104 et 105, qui font connaître les trajectoires dans l'espace des différents points d'une coulisse, et le mouvement angulaire de cette pièce.
Gi4|h fewic Y, Il , W , JL9-
Fig. 75. — Camot.
Tous les points de la coulisse décrivent des orbites fermées, dont la largeur comptée perpendiculairement à la directrice est de plus en plus grande, à mesure qu'on s'éloigne du point de suspension. 11 résulte de
là que le pied de la tige du tiroir, assujetti à se mouvoir en ligne droite, doit constamment glisser dans la coulisse, le mouvement relatif étant de plus en plus grand, à mesure qu'on se rapproche des deux extrémités correspondant à la marche a pleine introduction. 11 y a par suite, une double condition à satisfaire pour la Jonction de la tige et de la coulisse ; il faut que la tige soit solidement guidée et maintenue dans sa direction rectiligne ; il faut de plus, que la réunion des deux pièces se fasse par une rotule laissant libre cours aux déplacements angulaires de la coulisse. La position exacte ou sensiblement exacte de la rotule dans le prolongement de la tige du tiroir est généralement assurée, comme sur la figure 76, par un levier de guidage UV de grande longueur, qui est le' plus souvent placé pour des raisons d'encombrement près de la bielle de relevage, mais qui se distingue facilement de cette dernière, son axe d'oscillation étant fixe dans l'espace; l'axe d'oscillation de UV est le plus souvent l'arbre de relevage lui-même. Entre la tige et la rotule, se place une bielle courte, dont le mouvement oscillatoire est à peine perceptible. Dans ces conditions, la tige elle-même est suffisamment guidée par son presse-é loupes, mais, par prudence, on lui donne souvent un guide, en debors du presse-étoupes.
Quelquefois les tiges de pistons sont assez courtes et robustes pour 16 passer de levier de guidage et de bielle courte, comme sur la figure 76.
Ce ca3 se rencontre surtout quand le tiroir a deux tiges, ou qu'il y a deux tiroirs conjugués ensemble.
La disposition de la rotule dépend du système de construction adopté pour la coulisse elle-même.
La coulisse est évidée ou pleine.
Dans le premier cas, fig. 75, l'extrémité de la tige est à fourche, embrassant la coulisse; la rotule est formée par un simple tourillon K, qui traverse un sabot ou coussinet glissant dans l'évidement de la coulisse.
fit- "■ Fig. 7«.
Dans le second cas (âg. 16), la tige se termine par un œil de grand diamètre, avec chapeau et coussinet, embrassant la rotule H. Celle-ci est traversée par la coulisse formée en général de deux barres pleines marquées en noir sur la figure. Dans les très petites machines, on se contente d'une simple barre pleine en donnant une section à queue d'hironde à la rainure de la rotule dans laquelle celte barre glisse.
Les coulisses pleines sonl proférées aujourd'hui aux coulisses évidécs à cause de la facilité d*ezéeulion.
Les articulations qui relient la coulisse aux barres des deux excentriques et à la bielle de relevago, n*offrent rien de particulier ; leur disposition se voit sur les figures 75 cl 76.
Il est à remarquer que les deux excentriques OA et OR, chacun avec sa bielle, se trouvent dans deux plans différents perpendiculaires à- Taxe 0. La coulisse est dans un troisième plan. Il est rationnel de faire coïncider le plan de la coulisse avec celui de rexcenlrique OA de la marche Af, en dévoyant la fourche du pied de la barre de l'excentrique OU pour la fixer sur la coulisse, fi>ç. 77. Toutefois, on place quelquefois le plan de la coulisse à mi-distance entre ceux des deux excentriques, comme sur la figure 78, ce qui fait subir une certaine flexion latérale à l'excentrique de la marche N.
55. — Barre Marshall. Description générale, — Au lieu de faire varier l'angle de calage a de l'excentrique fictif des tiroirs, en passant d'un excentrique à un autre par le mouvement d'une coulisse, on peut articuler la tige du tiroir en un point fixe d'une bielle réunissant la tète même de deux excentriques, à calage variable. Cette disposition, qui ne comporte que des articulations, sans aucun mouvement de glissement, est facile à réaliser ; il suffit en effet que le calage d'un seul excentrique subisse des variations convenables, celui de l'aulre restant fixe. Do plus, l'excentrique à calage variable peut être remplacé par un simple balancier commandé par l'excentrique à calage fixe.
Tel est le principe d'une mise en train contemporaine de la coulisse Stephenson, car elle a été construite, en 1843, par M. Solms de Château- Renault, mise en service par la Marine sur l'aviso le Véloce^ puis réinventée ou du moins introduite définitivement dans les machines marines par M. Marshall de Saint-Peter près Newcastle, et maintenant presqu'aussi répandue sur les navires français que la coulisse Stephenson elle-même.
La mise en train Marshall comporte un excentrique unique 0 M calé invariablementsurrarbreà vilebrequins 0,fig. 79. Le calage jS decetexcentrique par rapport à la manivelle motrice doit convenir à la fois pour la marche Al et la marche ,iv, en restant le même pour les deux cas ; il ne peut donc être que très voisin de zéro ou de 180». La barre MN de l'excentrique M, dont le pied N est assujetti à parcourir une certaine directrice N,N,, est une pièce robuste, sur laquelle s'articule, en un point £, la tète d'une bielle conduisant le tiroir. La direction de la tige du tiroir est perpendiculaire à la position moyenne de la barre M N.
Les deux sens de la marche et toutes les régulations intermédiaires correspondent aux diverses directions de la ligne N, Ns, dont les déplaments angulaires ont le même effet, que les mouvements do translation dans la coulisse Stephenson. Ces déplacements angulaires sont faciles à réaliser, parce que N,N, est Tare de cercle décrit par un balancier NQ,
Fig. 79.
dont on peut faire mouvoir le centre d'oscillation Q.On passe de la marche A/^ à la marche .f\y en transportant Taxe Q en Q' par une rotation de l'arbre de relevage C qui a son axe au point d'intersection des diverses positions de la directrice N, N, , N', N', , et dont la manivelle de relevage CQ peut occuper toutes les positions comprises sur la figure 79 entre C Q et C Q'.
56. — Application de l'épure circulaire à la mise en train Marshall. — La conception générale de l'appareil n'est pas moins simple, comme on voit, que celle de la coulisse Stephenson. Son fonctionnement peut,
comme celui de la coulisse, êlre expliqué à l'aide de l'épure circulaire ; mais> bien plus encore que pour la coulisse, l'explicalion n'est qu'un exposé de principe ; il ne saurait être question d'une épure circulaire propre à déterminer les éléments de la régulation.
Pour arriver toutd'abordàla conception des deux excentriques, remplaçons la directrice N, N„ par sa corde 2L, celle-ci, à son tour par sa projection verticale n,n, égale à 2 L tang. co, fig. 80. La seconde de ces deux
llJk^
Fig. 80.
substitutions revient à négliger le mouvement de translation horizontal de la bieUe MN, lequel n'a que peu d'influence sur le mouvement du tiroir, la bielle du tiroir étant très longue. Le mouvement vertical de la barre M N, seul considéré, se trouve ainsi assimilé à celui qui lui serait donné, fig. 81, par les excentriques OM=RetON=:L tang. «». Ces deux
Fig. 81.
excentriques sont calés à 90* l'un de l'autre, quelle que soit, fig. 80, l'orientation de la directrice N, N, ; le passage de l'un d'eux au point mort, dans le mouvement vertical, correspond en effet au passage de l'autre à mi-course.
L'épure circulaire fait voir comment Tangle de calage % dépend des
rayons des deux excentriques R, L tang. », et du rapport des deux bras de la barre M E, E N, de part et d'autre du point E.
Soit G M, l'excentrique de rayon R et de 180** d'angle de calage ; portons en 0 S la longueur L égale à la demi-corde de la directrice, traçons en S Tangle m, comme l'indique la figure 81, nous avons, en N, la position de Texcentrique de rayon L tang » et de direction perpendiculaire à OM. Joignons les deux points M N. D'après ce qui a été établi au n^ 81, si nous plaçons, sur la ligne, M N un point E qui la partage en deux parties proportionnelles aux longueurs des deux bras ME et NE de la barre, figure 80, l'excentrique fictif OE est, comme calage et comme course, l'excentrique donnant au liroir son mouvement. L'angle de calage a, est égal à P 0 E.
La manœuvre de l'appareil Marshall est facile à suivre sur Tépure circulaire ainsi tracée. La marche en .iV s'obtient en renversant le sens de l'angle o) par rapport à 0 S, elle est donnée par l'excentrique fictif 0 E*. Toutes les régulations intermédiaires, correspondant aux valeurs de <hi comprises dans les angles N 0 S et N' OS, sont données par des excentriques fictifs tels que 0 e joignant le centre 0 aux divers points de la corde E E' ; en effet, quand l'angle » est égal à 0 S w, par exemple, et que l'excentrique variable a pour rayon 0 w, le point e, qui doit diviser la ligne Un en deux parties proportionnelles aux deux bras constants de la barre, c'est-à-dire à M E, E N, tombe évidemment sur la ligne E E'. A mi-suspension, quand « est égal à zéro, et a égal à 180% le rayon.de l'excentrique fictif est égal 5 Os.
Fig. St.
Le cas du calage /S égal à 180"* ou environ, pour l'excentrique unique 0 M de l'arbre à vilebrequins, correspond à l'angle de calage a obtus, avec manivelle du tiroir en avant de la manivelle du piston; c'est, d'après
les figures 52 et 83, le cas de Tadmission de vapeur par les arêtes extérieures du tiroir. Avec le calage égal à zéro, pour l'excentrique unique, ou à Tangle a aigu, avec manivelle du piston en avant de la manivelle du tiroir, on réalise la régulation qui convient pour l'admission par les arêtes intérieures du tiroir. La figure 81 s'applique également bien aux deux cas, en y donnant au point P la position qui lui convient.
Nous avons supposé que le point E tombait, sur la barre MN, entre les deux points guidés par les excentriques. Suivant une autre disposition, la bielle MN se prolonge au contraire au delà du point N, et porte à son extrémité le bouton de conduite du tiroir. Dans ce cas, l'épure circulaire présente la disposition de la figure 82. L'angle de calage obtus a et l'admission par les arêtes extérieures correspondent au calage |3 nul de l'excentrique 0 M par rapport à 0 P ; Tangle de calage aigu a, correspond au calage j3 de 180** entre 0 M et OP.
En résumé, l'épure circulaire assimile approximativement la barre de Marshall à une coulisse Stephenson conduite par les deux excentriques 0 E, 0 E'.
57. — Avantages ei inconvénients de la barre Marshall, Coulisse de Hackmorih et parallélogramme articulé de M. Gamier. — L'assimilation donnée par l'épure de régulation, entre l'appareil de Marshall et celui de Stephenson, est trop grossière pour qu'il soit permis d'en conclure à leur équivalence au point de vue de la régulation du tiroir. L'épure sinusoïdale, étudiée au n'^BS, permet seule des comparaisons assez exactes pour juger de la valeur des deux appareils; cette épure présente, dans le cas de la barre Marshall, la particularité que toutes les courbes, représentant le mouvement du tiroir pour les diverses régulations, se coupent en un même point, qui correspond à la position du tiroir au moment où la barre passe par le point C de la figure 79. Les partisans de la barre Marshall lui attribuent la propriété de permettre des détentes un peu plus prolongées en donnant des régulations moins vicieuses, surtout comme avance. Aux introductions voisines de 0,3, ravantage, sMl existe, est peu appréciable ; il consiste surtout dans la possibilité de choisir, comme position des tiroirs commune à toutes les régulations, celle qui correspond aux passages du piston aux points morts, de sorte que la hauteur d'orifice ouverte en vertu de l'avance est invariable. D'un autre côté, le mouvement du tiroir, avec la barre Marshall, est très sensiblement dissymétrique aux deux extrémités de la course, parce que la directrice courbe N, N„ fig. 79, fait avec la ligne 0 C un angle variable, supérieur à » en N,, inférieur à w en N, ; cet inconvénient est sans gravité au point de vue de la régulation, la valeur de Taccélération du
SÏHEHis^
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tiroir n'ayant d'importance qu'au moment de l'admission et de l'évacuation.
La préférence donnée à la coulisse ou à la barre dépend surtout de la disposition générale qui convient le mieux pour la machine. La barre Marshall se prête plus naturellement à conduire les tiroirs placés latéralement au cylindre, figure 79 ; la coulisse Slephenson est plus simple à installer, quand les tiroirs sont dans le plan diamétral de la machine. Quant au choix à faire pour la position des tiroirs, soit dans Taxe, soit sur le côté, il dépend de considérations très variées sur l'encombrement, la simplicité du tuyautage, la commodité des visites et des démontages, etc.
Pendant très longtemps, les machines verticales à tiroirs latéraux, surtout les machines horizontales à tiroirs au-dessus des cylindres, ont présenté un encombrement beaucoup moindre, dans le sens longitudinalf que les machines à tiroirs placés dans le plan de l'arbre. Cet avantage important tend à disparaître aujourd'hui, avec remploi des hautes pressions, qui fait diminuer le diamètre des cylindres, joint à l'adoption des grandes vitesses de rotation, qui oblige à allonger les paliers. Quand on donne aux paliers la longueur qui leur convient, il reste entre les cylindres des vides presque suffisants pour le logement des tiroirs.
Mous ne parlerons pas des difficultés de manœuvre, qui ne présentent rien de sérieux, pour Time ni l'autre des deux mises en train. L'appareil Marshall, avec son excentrique unique, renferme moins de pièces, mais les pièces sont plus lourdes ; son principal avantage est de n*avoir que des articulations, tandis qu'avec la coulisse Stephenson, il faut faire courir la coulisse sur la rotule, qui porte en général le poids de tout le tiroir. Une particularité de la barre de 'Marshall, très remarquable au point de vue géométrique tout au moins, consiste dans la possibilité de renverser la marche en laissant le tiroir parfaitement immobile, dans le cas particulier où la machine est arrêtée avec l'extrémité N de la barre à mi-course au point C; cette immobilité du tiroir ne 88 réalise pas dans les autres positions de la barre.
La mise en train Marshall perd, du côté de la fatigue des pièces en marche courante, ce qu'elle peut gagner en facilité pour la manœuvre. 11 y a eu dans les premiers temps, et récemment même sur le CoetlO' goUy des déformations et des ruptures, qui ont obligé à renforcer les premiers échantillons ; toutefois on est arrivé, aujourd'hui, à une sécurité aussi grande qu'avec la coulisse. La fatigue provient de plusieurs causes. D'abord, la barre M N travaille par flexion et son porte-à-faux est considérable, surtout quand on fait tomber le point Ë en dehors de MN, %• 82, pour admettre par les arêtes es^térieures avec un angle p égal à
zéro. De plus la forme 1res aiguë de la courbe décrite dans l'espace par le point E conduit, pour le tiroir à haut de course, à des accélérations angulaires excessives qui augmentent la charge de toutes les pièces.
Le frottement donné par certains modèles de tiroir, et les forces d'inertie dans tous les cas, exigent des écliantîllons robustes pour tous les appareils de conduite. Cette remarque s'applique également au balancier Joy, qui a donné lieu, sur le Tage, à des difficultés provenant de la flexion des pièces.
L'avantage que l'on trouve, sous le rapport de la fatigue, sinon sous celui de la régulation, à rétablir la symétrie dans le mouvement du tiroir aux deux extrémités de course, a conduit à quelques modiScatlons de la mise en train Uarshall.
On peut obtenir la symétrie cherchée, en faisant décrire, à l'extrémité N de la barre, une ligne droite au lieu d'un arc de cercle . A cet effet, on remplace le levier de suspension C Q oscillant autour du point C
par une coulisse recliligne commandée directement par l'arbre de relevage C, qui lui fait prendre toutes les positions angulaires comprises entre N, N, et N', N'„ fig. 19. Cette disposition, due à M. Hackworth, se rencontre, dans la Marine française à bord du Ckamer et du Latovche- Iréville. L'inconvénient est de rétablir, en l'amplifiant, le frottement dans une coulisse, que l'appareil Marshall a pour but de supprimer, et d'exposer à une usure de pièces assez rapide.
Dans la machine du Tréfiouart, M. Garnier a introduit une solution beaucoup plus élégante, inspirée par l'ancien parallélogramme des machines à balancier de Watt. L'extrémité N de la barre, flg. 8S, est articulée au milieu d'un balancier QR, dont les deux extrémités décrivent des arcs de cercle, de rayons égaux R U et Q V, et de courbure inverse ; par suite, ce point N décrit une ligne très sensiblement droite.
Le renversement de marche s'opère en déplaçant les deux centres d'oscillation U et V, qui sont fixés aux deux extrémités d'un levier oscillant, comme la coulisse Hackworth, sur l'arbre de relevage C. La
figure 85 donne la courbe décrite par le point E, qui présente une symétrie convenable entre ses deux sommets.
La disposition du TréAotui W mérilerait d'être appliquée d'une manière générale à la barre de Marshall.
68. — Balancier de M. Joy, — La mise en train Marshall ne comportant remploi que d'un seul excentrique, dont le calage p est nul (à la condition d'adopter l'admission par les arêtes intérieures du tiroir), il est clair que la manivelle du grand piston elle-même, qui répond exactement à cette condition de calage, peut servir d'excentrique • De là une simplification possible, qui est réalisée dans la mise en train Joy (fig. 86).
Fig. 86.
Le mouvement moteur est pris, non sur la manivelle, mais sur la bielle, en un certain point B, de telle sorte que son amplitude est beau* coup plus grande en hauteur qu'en largeur. D'après ce qui a été dit du mouvement des deux excentriques fictifs de Marshall, il semblerait que le mouvement en hauteur est seul nécessaire ; en réalité, il faut assurer à l'orbite un diamètre horizontal assez grand, afin d'éviter les arcboutemenls et les broutemepts dans Tarticulalion à bout de course. De
plus, il faul réduire beaucoup Tamplilude du mouvement en hauteur de la bielle. On obtient ce double résultat en suspendant au point B un balancier intermédiaire B6, dont l'autre extrémité G décrit un arc hori- I
zontal. Sur ce balancier on choisit le point M, suffisamment rapproché de G pour que son orbite ait le diamètre horizontal voulu. Le mouvement du point M représente exactement celui du bouton d'excentrique de la barre Marshall. Le reste du mécanisme est identique à celui de Marshall ; l'épure circulaire rend compte, de la même manière, du renversement de marche et des régulations intermédiaires, en donnant à , OM, sur la figure 81, la valeur du demi-diamètre vertical de lorbite décrite par le point M.
La figure 86 représente le canevas géométrique de la mise en train du Tage^ complété par celui de la commande de l'arbre de relevage.
La mise en train Joy convient aux tiroirs placés en côté, de même que la mise en train Marshall ; elle ne présente d'avantage sur cette dernière, ni comme simplicité, ni comme légèreté, ni même comme sécurité de marche, bien que les excentriques soient des pièces dont on aime à se débarrasser, en général, à cause des dangers d'échaufTement.
La mise en train Joy n'a été appliquée en France que sur le Tage\ il serait peut-être excessif d'accuser le système lui-même des avaries qui se sont produites sur ce navire. La régulation obtenue était convenable, avec une période d'admission de 0,30, comme avec le système Marshall
De nombreuses applications de la mise en train Joy ont été faites en Angleterre, sur les locomotives; elles paraissent avoir donné toute satisfaction.
§ 3. — Représentation, dans l'épure oiroulaire, des mou-^ vements de deux excentriques indépendants.
59. — Emploi des appareils de délente variable dans les machines marines. — Les appareils de détente variable n^ont jamais joui d'une grande faveur dans la marine. Au temps des machines à simple détente, auxquelles la crainte irraisonnée de la compression faisait donner des introductions fixes de 0,7 environ, il semble que les plus simples notions d'économie de vapeur eussent exigé la diminution de l'introduction aux allures réduites. Au fond, les avantages de la détente restaient noyés dans l'eflet des causes permanentes de déperdition de vapeur dues aux espaces morts, à l'isolement insuffisant, aux fuites
des pistons et des tiroirs en D, au refroidissement au condenseur, etc. La recherche de la simplicité et le souci d'avoir un appareil de détente à déclancher avant toute manœuvre aidant, on se contentait souvent d'étrangler la vapeur avec le registre, pour marcher avec la moitié ou le quart des feux.
Actuellement les principaux avantages de la détente sont obtenus d'une manière efficace par remploi de la détente multiple, le rapport du volume des cylindres B P aux cylindres HP atteignant couramment des valeurs égales à six, el dépassant même sept. De plus, on réduit sans hésiter Fintroduction à 0,8 dans le cylindre H P à Taide de l'appareil de mise en train, ce qui porte à 20 et plus, le rapport ^ exprimant le volume final de vapeur V^, page 56. Dans ces conditions, la détente par un appareil spécial ne paierait plus sa complication ; aussi la dernière application en remonte à la machine du Hoche, dont la mise en train ne permet pas de faire varier Tadmission.
Quoiqu'il en soit, l'abandon des admissions inférieures à 0,30 et 0,25 n'étant pas absolument définitif, il convient, sinon de décrire les mécanismes qui les donnent, du moins d'indiquer sommairement le principe de leur fonctionnement. Cet exposé complète utilement l'étude des propriétés géométriques de Tépure circulaire et de ses applications possibles.
Au point de vue du principe, il y a lieu de distinguer deux sortes de tiroirs de détente, ceux qui travaillent sur une glace fixe et ceux qui travaillent sur le dos du tiroir de distribution. La première disposition est plus simple ; la seconde, un peu plus compliquée comme étude géométrique, a, sous le rapport du fonctionnement, Tavantage de réduire presque à rien les espaces morts particuliers à la détente. Les mécanismes de conduite et de manœuvre sont les mêmes dans les deux cas.
Le tiroir de délente n'a qu'une seule (onction à remplir, celle d'ouvrir l'introduction à deux reprises, pendant une révolution complète de la machine, et cela symétriquement, pour deux positions écartées de 180° dans la révolution de son propre excentrique. Par suite, l'introduction peut se faire, soit à l'extrémité de course, comme pour le tiroir de distribution, soit à mi-course. L'admission faite à mi-course, au moment où le tiroir a sa vitesse de translation maximum, a l'avantage d'une plus grande rapidité d'ouverture et de fermeture, donnant lieu à un moindre laminage de la vapeur. Les deux modes d'admission, soit aux points morts, soit à mi-course, s'obtiennent avec des excentriques dont les calages diffèrent de 90"".
Afin de réduire la course, le tiroir de détente et la glace sur laquelle
il glisse sont généralemeDt percés de plusieurs orifices ; lousles orifices ouvrent ou ferment ensemble ; il suffit donc d'étudier ce qui se passe pour un seul d'entre eux. La distinction entre l'admission par les arêtes extérieures et les arêtes intérieures n'a aucun intérêt ; pour un même appareil de détente et une même position du tiroir à mi-course, on a exactement la même régulation avec Tangle de calage a et Tangle de calage 180*^— a .
60. — Tiroir de détente travaillant sur une glace fixe. — Cas de Vouverture à fin de course. — Le cas le plus simple, pour l'élude géométrique, est celui où le tiroir de détente travaille sur une glace fixe, dans une boite qui lui est particulière. Nous supposerons d*abord que l'admission se fait aux points morts. Soit /3 l'angle de calage du tiroir de détente, que nous supposerons obtuB, de même que a, sur la figure 87 ; Tangle de la manivelle de détente avec la manivelle du tiroir est j3 — a Pour avoir sur l'épure circulaire, les positions du tiroir de détente correspondant aux diverses phases de la régulation, il suffit de tracer un diamètre D^Da faisant avec la verticale Tangle j3 — a, mais en sens inverse de la différence des calages /3 et a, et de projeter, sur ce diamètre,
le point mobile qui représente le mouvement de la manivelle du tiroir sur la circonférence de Tépuro; il suffit, à ce sujet, de se reporter à la figure 55 et à ce qui est dit au sujet de la re- * présentation du mouvement du piston à vapeur.
Fig. 87. fig. 88.
Considérons maintenant le tiroir dans sa position moyenne; prenons les deux recouvrements p et p\ généralement égaux, dont le tiroir doit se déplacer dans un sens ou dans l'autre pour ouvrir à la vapeur; puis,
revenant à la figure 87, traçons un diamètre perpendiculaire à D<.DAet de part et d'autre de ce diamètre, deux cordes qui en sont écartées de P et de p\ et qui coupent la circonférence en E F, ET'. Le passage du point mobile en EetE' marque Touverlure à la vapeur qui précède l'admission par le tiroir principal, et ne change rien à la régulation de la machine; son passage en F et F' marque la fermeture à la vapeur, qui précède la fermeture au point N par le tiroir de distribution, et qui fait commencer la détente dans le cylindre.
Ainsi la période d'admission, comptée en degrés de la circonférence, se trouve limitée à l'arc PaF, et, en fraction de course de piston, à Pa /". Si d'un point X de l'arc Pa F on abaisse deux perpendiculaires sur M N et sur E F, la plus courte des deux Xx représente l'ouverture à la vapeur, en supposant les sections, représentées à la même échelle sur la figure, pour la distribution et la détente, et les lumières du cylindre et de la
glace de détente assez larges pour ne pas découvrir entièrement. La courbe tracée au bas de la figure représente ces sections portées sur des
ordonnées perpendiculaires à E F, avec les largeurs de lumières et les
recouvrements indiqués sur la figure.
Il est à noter que les lumières de détente sont largement ouvertes au début de l'admission par le tiroir de distribution ; c'est seulement à la fin de l'admission par le tiroir de détente que se produit le laminage de la vapeur.
La figure 87 fait voir immédiatement quels sont les moyens de diminuer l'admission. Il suffit de diminuer la course du tiroir de détente, ce qui revient, sur les figures 87,88, à augmenter les deux recouvre-
Fig. 89.
ments p et p\ On peut aussi accroître l'angle p, ou, en d'autres termes, appelant toujours angle de calage l'angle aigu qui est ici 180** — /?, diminuer l'angle de calage. La manivelle de détente pourrait même passer de
Tautre côté de la manivelle du pislon, ûg. 89, ce qui donnerait, sur la figure 87, /3 > 180.
Quand on incline beaucoup la ligne 0 Da, en relevant d'autant F et E', il faut veiller à ce que le point E' ne vienne pas tomber au-dessus de N. Dans ce cas, en effet, l'admission après avoir élc interrompue en F, recommencerait en £*, puisqu'on ce point le tiroir de régulation donne encore l'ouverture à la vapeur. Il y a eu des exemples à cette faute de régulation, qui s'est immùviiatement révélée par la forme bizarre du diagramme représenté figure 90.
Fig. 90.
61. — Cas de Couverture à mi-course. — Si maintenant nous supposons le tiroir de détente disposé pour ouvrir à mi-course, le diamètre
Da D^ représentant le calage de son excentrique fait, comme nous avons dit, un
A^l ^ÏL^^P^^J^ ^ "V ' "N\ angle de 90**, avec la position
' j qu'il occupe (fig.87); en même
temps les lignes EE, E'F' qui marquent les ouvertures etles
Fig. 91. Fig. 92.
fermetures d'admission tournent également de 90<»j et Ton a ainsi la
figure 91 •
On remarquera, fig. 92, la forme particulière prise dans ce cas parles recouvrements à la détente, qui sont des vides, et non des lèvres de la face glissante du tiroir de détente; ce sont en somme des recouvrements négatifs. L'ouverture à la vapeur a lieu dès que Tarète d'admission }Jl est k h + p en avant de la position moyenne M„ et la fermeture quand TarèteNestà h-^-p* au delà delà position moyenne N^.
Les sections successives du passage de vapeur ont été représentées sur la figure 91, comme sur la figure 87.
62. — Tiroir de détente appliqué sur le dos du tiroir de distribution. — Considérons maintenant le tiroir de détente appliqué sur le dos du tiroir de distribution. Dans ce cas, l'admission se fait nécessairement parles arêtes extérieures m et m\ du tiroir de distribution; ce tiroir est prolongé à ses deux extrémités par des cloisons, constituant à l'extérieur deux conduits que le tiroir de détente doit ouvrir et fermer alternativement à la vapeur. Ces cloisons doivent se prolonger par des surfaces frottantes assez longues, pour qu'on n*ait jamais d'admission parles nouvelles arêtes extérieures ZfZ\ et qu'on ne puisse réaliser ainsi la faute de régulation indiquée sur le diagramme de la figure 90.
J?ig. 93. J'ig- 94.
Les phases de la détente variable sont exactement réglées par le mouvement relatif des deux arêtes d'admission p et ^ des deux orifices.
Soient OD etOT, fig.94,Iesdeuïe2centriquesquicoiKiuisentles tiroirs; supposons les bielles infinies, ce qui, du même coup, les rend égales. Le mouvement relatif des deux points P, E, est donné par les changements de valeur de td, projection de TD. L'ouverture et la fermeture des lumières d'admission a, et A, se font donc exactement comme si les arêtes q,q' du tiroir étaient fixes, et si les arêtes pp' de la délente étaient conduites par l'excentrique 0, égal et parallèle à chaque instant à la corde TD. On a ainsi, très simplement, par l'introduction de l'excentrique flclH OR, l'application des épures circulaires 87 et 91 au cas dont nous nous occupons.
Pour déterminer les conditions initiales dans le mouvement relatif, la longueur de tige et de hielle de l'excentrique D et les deux recouvrements à la détente, il suffit de dessiner le tiroir de distribution, dans la position qui correspond au passage de son excentrique en T,, quand l'excentrique fictif est en ' R, à sa position moyenne. Sur le dos du tiroir ainsi placé, fig-9K, on trace le tiroir de détente à sa position relative moyenne, et on relève ensuite les recouvrements p et />' et les éléments de la construction et de la régulation, la position OD, de l'excentrique OD étant connue.
Si l'on était curieux, au point de vue géométrique, de connaître les positions absolues successives de la ligne PQ, il suffirait de combiner le mouvement relatif des deux points P et Q avec le mouvement absolu de leur point milieu, qui est donné par l'excentrique fictif joignant le centre 0, au milieu de la ligne TD. Celte élude serait sans intérêt pour la régulation.
Sur les figures 93 et 9S, nous avons supposé que le tiroir de délente admettait à ses points morts. 11 pourrait également admettre à mi-course, en ce cas, chacune des deux plaques frottantes qui te composent serait percée d'une lumière ayanl la largeur h +p -i-p", comme dans le cas du tiroir de détente travaillant sur une glace fixe.
63 — Détente Meyer. — Quand on prend la peine d'établir des tiroirs de détente spéciaux, c'est toujours en vue de pouvoir faire varier à volonté l'introduction dans des limites étendues.
Le moyen le plus simple de modifier la délente consiste à faire varier simultanément les deux recouvrements p et p\ en composant le tiroir de
deux plaques indépendantes, et en les montant sur une tige présentant deux filetages de sens inverse, que l'on peut faire tourner à volonté. Telle est la disposition du tiroir de détente Meyer, dont la figure 96 représente l'application à la machine du Hoche. Le Hoche est le dernier bàliment de la Marine française qui ait reçu des tiroirs de détente.
Fig.96.
Diverses dispositions ont été appliquées autrefois, pour faire varier la détente en modi&anl la course du tiroir de détente : aucune n'est plus en service, du moins sur les navires de guerre.
§ S. — Inexactitude de l'épure circulaire
et corrections possibles.
Courbes de régulation exactes-
64. — Bffel de l'obliquité de la bielle. — Correction sur Cépure ordinaire. — Lorsque le tiroir est bien réellement conduit par un excentrique ou une manivelle, la seule cause d'erreur dans les données founiies par l'épure circulaire consiste dans l'obliquité des bielles. Cette épure assimile en effet le mouvement du piston et du tiroir à celui de la projection, sur la direction de leur tige, du centre du boulon de la manivelle qui les conduit ; elle suppose ainsi que les bielles sont de longueur infinie, par rapport aux manivelles. Celte hypo-
thèse, acceptable en général pour le mouvement du tiroir, ne Test
pas pour celui du piston, dont la manivelle a de trois à six fois la longueur de la manivelle du tiroir.
Soient: rie rayon de la manivelle égal à — ,
b la longueur de la bielle BD, |9 Tobliquilé de la bielle correspondant à rinclinaison f de la manivelle sur la verticale.
La distance y du pied de bielle D à son point mort inférieur se compose de deux parties : 1® La distance z parcourue par la projection de B à partir du point mort, à laquelle nous attribuons le signe — parce qu'elle est comptée de bas en haut;
(10) r = r — rco9«p = '^ri — cosçj
S^ La diminution de valeur de la projection de la bielle
« = 5 — ô ces ^,
qui se retranche de z, et , qui est négUgée rig. 97. dans Tépure circulaire.
La valeur de e est facile à calculer, en vertu de la relation.
qui donne (18)
sin /3 r _^
sia 9 ô "~ w '
= ^ (l--l/l-jî8in*?j = 2 (»« - v/m« - Bin" 9)
Le maximum de e, atteint pour (p^zrdO'', est
■^-['V-œl-O-vZ-à)-
En supposant la longueur de la bielle égale à trois fois et demie celle de la manivelle, ce qui est le minimum dans les machines marines, nous trouvons,
La figure 98 représente le mouvement de translation du piston, les valeurs de <p étant prises pour abscisses, dans les deux hypothèses de la bielle infinie et de la bielle égale à 3,5 r. L'écart e est, comme on voit assez notable ; sa valeur a été portée en ordonnée de part et d'autre de la ligne médiane de mi-course.
Fig. 98.
La correction à apporter à Tépure circulaire pour tenir compte de Tobliquité de la bielle se fait graphiquement ; elle est très simple et a été usitée, dès les premières applications de cette épure. On projette le point mobile sur le diamètre PûPa, non par des droites perpendiculaires,
Fig. 99.
mais par des arcs de cercle de rayon 6 à l'échelle de la figure 99, ayant leur centre sur le diamètre P^Pa, du côté de P^. La figure 99 montre en effet qu'au moment du passage successif de la manivelle en M^jM^M,, etc.,
le pied de bielle et le piston se sont élevés au-dessus du point mort inférieur Da de longueurs égales à Pa m«, Pa m„ etc.
Pour projeter le point M sur Pa P« par un arc de cercle au lieu d'une droite, il suffit d'employer une équerre de forme appropriée à cette opération.
65. — Épures de Zeuner. — M. Zeuner détermine exactement la position du piston correspondant à chaque valeur de l'angle 9, d'après le théorème suivant :
Soient OT le rayon r de la manivelle, et TD la longueur b de la bielle ; nous portons les deux longueurs bout à bout sur une verticale, comme l'indique la figure 100. Du point 0 comme centre, nous décrivons deux
Fig. 100.
circonférences, ayant pour rayons r et r-f-ô et, du point Ta comme centre, une troisième circonférence avec b pour rayon. Soit maintenant OX^ une position quelconque de la manivelle; prolongeons le rayon 0X„ qui coupe les deux circonférences extérieures en W^ etZ<, et traçons la position de la bielle X^D^ correspondant à la position de la manivelle considérée. Les deux triangles OTZ^ et OX, D. sont égaux comme ayant un angle commun et deux côtés égaux, les angles compris entre les côtés égaux étant en même temps aigus ou obtus . Nous avons donc
OD, = OZ, DDt = W,Z,.
Ainsi, quand la manivelle passe par les positions successives X„X„X,, etc., les espaces parcourus par le piston, à partir du point mort bas, sont W,Z^, W,Z„ etc.
On pourrait arriver immédiatement à la conclusion précédente, en
imprimant à toule la machine un mouvement de rotation fictif autour du point 0 de manière à rendre la manivelle immobile en OT; la bielle aurait alors un mouvement relatif autour du point Pa, dans lequel le point D décrirait la circonférence Z,Z,Z,.
Celte détermination du mouvement du piston pourrait servir à corriger répure circulaire de Reech, et elle conduirait à une figure un peu différente de la figure 99. M. Zeuner a donné à Tépure une autre forme que celle à laquelle nous sommes accoutumés, en s'appuyant sur un second théorème analogue au premier.
Considérons la circonférence décrite par la manivelle du tiroir, et, sur le rayon OT ; décrivons une seconde circonférence. Soit X une position quelconque du bouton de manivelle; le rayon OX coupe la petite circonférence au point Y, joignons TY. Projetons de plus le point X sur OT en x ; Ta? est le chemin parcouru par le tiroir à partir du point mort, la longueur de la bielle étant ici supposée infinie. Les deux triangles Oa?X et OYT sont égaux, ce qui donne
Ta: = XY.
Avec deux circonférences décrites sur les deux moitiés du diamètre vertical, on peut suivre le mouvement pendant la totalité de la double course.
Si maintenant, du point 0 comme centre, nous décrivons des circonférences avec les quatre recouvrements, positifs ou négatifs, comme rayons, elles couperont les deux petits cercles en des points qui déterminent toutes les positions de la manivelle correspondant aux phases de la régulation : en M ouverture de Tadmission AV, en N fin de l'admission AV, etc. La figure a été tracée, comme la figure 59, en supposant que l'un des recouvrements à l'évacuation est négatif.
Ed traçant ensuite un diamètre faisant avec Ta Ta Tangle de calage a, et en projetant les points X^X^sur ce diamètre, nous avons les positions du piston correspondant aux diverses positions du tiroir, et par suite les différentes phases de la régulation.
Fig. 102.
Si maintenant nous combinons les deux figures 100 et 1 02 nous obtenons la figure 103, dans laquelle, au lieu de projeter les points X sur Pa Pa, nous avons porté, à partir de Da les longueurs Da D„ Da l\, etc., égales àW,Z,, W,Z,. Cette figure représente Tépurede Zeuner, avec correction de Tobliquité des bielles .
Il est assez difficile de distinguer les avantages pratiques de l'épure représentée figure 102 sur Tépure circulaire ordinaire; la complication est plus grande et le voisinage des deux points à joindre ensemble doit rendre incertaine la détermination des phases relatives à l'évacuation. Toutefois, la juste notoriété qui s'attache au nom de M. Zeuner a fait adopter son épure dans diverses contrées.
Fig. 103.
66. — Imperfection de Vépure circulaire appliquée aux excentriques fictifs. — Dans l'épure circulaire appliquée à la conduite du tiroir par un excentrique simple et réel, l'imperfection porte uniquement sur la manière dont le mouvement du piston à vapeur est représenté. Le cas du tiroir conduit par un excentrique soumis à l'influence d'un second excentrique, et surtout celui du tiroir conduit par un excentrique fictif sont tout différents. Ici, la représentation du mouvement du tiroir luimême devient inexacte dans l'épure circulaire, et la correction de l'épure est très difficile ou même impossible.
Nous laisserons d*abord de côté le cas des excentriques fictifs, qui ont été imaginés pour faciliter l'intelligence des appareils, non pour permettre de tracer l'épure de leur fonctionnement, et pour lesquels l'inexactitude de cette épure est par suite bien prévue. Nous considérerons la coulisse Stephenson, que nous avons supposée réalisant la conduite, par des excentriques réels, aux calages +« ©t — a, et par des excentriques fictifs, aux calages intermédiaires entre + a et — oc.
Considérons une coulisse à bielles ouvertes, disposée comme sur la figure 66, en supposant la bielle de suspension à l'extrémité de course et le tiroir T conduit par le point M; supposons que Tarbre 0 de la machine fasse un toiir complet. La coulisse prendra successivement les diverses positions représentées sur la figure 104, et chacun de ses points décrira une orbite de forme compliquée, le point S où s*attache le pied de la bielle de relevage décrivant seul un arc de cercle qui peut être assimilé à une ligne droite.
Fig. 104.
En faisant le même tracé pour une coulisse à bielles croisées, nous obtenons la figure 105, sur laquelle les orbites des différents points sont des courbes s'ouvrant de plus en plus dans le sens du petit axe, à mesure
Fig. 105.
qu'on s'éloigne davantage du point de suspension de la bielle Q S et
qu*on se rapproche, par conséquent de la conduite directe du tiroir par Tun des deux excentriques réels OA et OR.
Il résulte de là que la tète de la tige du tiroir, assujettie à se mouvoir en ligne droite, est conduite par un point de la coulisse qui change sans cesse. Traçons à grande échelle, figure 106, Torbite du point M. Lorsque le point M est en M„ la lige du tiroir est conduite, non par le point M, mais par un point D, de la coulisse situé à droite deM ; à ce moment, d'après ce que nous avons vu au n® 48, figure 61 , l'angle de calage prévu a« a son sinus diminué de la quantité
(8 bis) ^^ sin «,
Fig. 106.
/ étant la moitié de la longueurMN de la coulisse, c'est-à-dire la distance du point M au point d'attache S de la bielle de suspension, ce point étant supposé à mi-longueur de la coulisse. .
Il est possible d'annuler M,D, pour la marche en avant, en fixant le pied S de la bielle de relevage au point M de la coulisse correspondant à cette marche, comme sur la figure 75; la variation d'angle de calage est alors à peu près doublée pour la marche en arrière.
Les valeurs de M,D, sont toujours assez faibles en pratique, et leur influence sur la régulation peu importante. Il est à noter toutefois que, même aux points extrêmes M et N de la coulisse, avec la suspension habituelle à mi-longueur, le tiroir est conduit par un excentrique fictif. De plus, le calage de cet excentrique fictif est légèrement variable pendant la marche. A la position de stoppage seulement, M,D. est nul ; mais alors interviennent toutes les causes d'erreur négligées au n° 51, qui doivent rendre très fictif l'excentrique au mouvement duquel le déplacement du tiroir est assimilé. Il est évident que l'épure circulaire ne peut pas, dans ces conditions, donner, en valeur absolue, les éléments de la régulation ; elle ne peut pas être utilisée, en particulier, pour le
Iracé et rexécution des pièces, même après correction de l'obliquilé de la bielle du piston à vapeur; elle peut seulement servir à comparer entre elles les régulations de machines analogues, comme il a été dit au n® 46. En général, il faut recourir à d'autres méthodes pour obtenir, d'une manière continue, le mouvement relatif du tiroir et dû piston.
Le tracé des positions successives de la coulisse, fig. 104-105, quand on le possède, permet d'obtenir exactement la régulation, à la condition de déterminer la position du piston correspondant à chacune des positions de la coulisse. En traçant diverses positions relatives de la direction de l'axe de la tige du tiroir par rapport à la coulisse, comme sur la figure 106, on a même les régulations correspondant à diverses valeurs de «, puisque les déformations des figures 104-105, quand la directrice se déplace sont négligeables: On peut seulement craindre des confusions de points dues à la complication de la figure ; pour les éviter, on avait autrefois, à Indret, Thabitude de supposer fixes les deux manivelles d'excentriques OA et OR et de faire tourner autour d'elles l'ensemble des deux barres, de la coulisse MN et du tiroir; toutes les positions de la coulisse étaient ainsi dégagées les unes des autres. Cette figure, qui est donnée dans le traité de M. de Fréminville, atteignait des dimensions peu commodes qui l'ont fait abandonner. Actuellement, on se contente des figures 104-105. Pour étudier le mouvement relatif des diflférentes pièces, et particulièrement celui du tiroir, dans toutes les positions de l'arbre de relevage, on s'est pendant longtemps servi très souvent des gabarits des pièces en vraie grandeur ; on les assemblait et on les faisait mouvoir comme dans la machine véritable; on déterminait ainsi, après tâtonnements, la régulation définitive à adopter, par un procédé analogue à celui qui sert à relever exactement la régulation sur la machine construite et qui sera décrite au n^69. On se contente habituellement aujourd'hui d'une simple étude géométrique à l'aide d'épurés à l'échelle du dixième ou du cinquième.
Ce qui vient d'être dit de la coulisse s'applique, a fortiori, à la barre Marshall et au balancier Joy. L'épure circulaire est tout à fait inapplicable à ces appareils, même comme première approximation. On trace une épure du mouvement de la tète de bielle conduisant le tiroir, dont la projection représente suffisamment celui du tiroir réel. Quand la régulation ainsi obtenue semble satisfaisante, on construit les pièces, en se réservant le moyen de les modifier après coup. Plus tard, on corrige, à l'aide du mouvement relevé sur place, les premiers résultats de l'épure. On modifie ensuite les pièces jusqu'à ce qu'on ait exactement la régulation cherchée, ainsi que nous le verrons au n° 69.
Les épures que nous allons maintenant considérer, la courbe en œuf
et répure sinusoïdale, font connaître la régulation exacte, sans aucune correction, pour la coulisse Stephenson, les barres Marshall, Joy, et tout autre appareil à excentriques conjugués ou à excentrique fictif, aussi bien que pour les tiroirs directement conduits par un excentrique réel.
67. — Épure en œuf de Reech et Fauveau. — Quand on possède le relevé exact des positions du tiroir et des positions correspondantes du
Fig. i07.
piston, on peut représenter par une courbe continue la loi qui les rattache
les unes aux autres; on forme ainsi une yéritable épure de régulation, tenant compte du mouvement réel de tous les organes et de Tobliquité de toutes les bielles. La plus ancienne et la plus simple de ces courbes est l'épure en œuf de Reech et Fauveau, qui se trace de la manière suivante.
Sur l'axe des abscisses, à partir de Torigine P^ on porte les espaces parcourus par le piston a partir de son point mort, et en chaque point on prend pour ordonnée la distance du tiroir à son point mort au même instant De part et d'autre de Thorizontale médiane, que la courbe obtenue coupe quand le tiroir est à mi-course, on porte les recouvrements à l'admission et à l'évacuation. L*épure se lit exactement comme l'épure circulaire, mais en projetant les points sur Taxe des abscisses pour rapporter les phases de la régulation au mouvement du piston. Il y a admission AV, avance comprise, de M en N, détente de N en Q, évacuation, avance comprise, de Q en R et compression de R en M.
S'il y avait un tiroir de détente variable, on indiquerait son fonctionnement par une seconde courbe, tracée, sur la même figure, comme la courbe du tiroir de distribution.
L'épure en œuf n'est plus employée aujourd'hui. On lui a reproché de ne pas montrer les positions de la manivelle du piston et de ne pouvoir donner les valeurs des phases de la régulation exprimées en angles du mouvement de rotation de la machine.
Pour faire intervenir les angles, au moins approximativement et sans tenir compte de l'obliquité de la bielle, il serait facile de tracer le mouvement de rotation de la manivelle au-dessous de l'axe des abscisses, comme on a fait en pointillé sur la figure 107, en partant des positions du piston sur l'axe des abscisses. On déduirait ainsi, d'une figure exacte quant aux chemins parcourus, des indications sur les arcs correspondants .
68. — Epure sinusoïdale de MoU et Moniéty, — Cette épure, qui remonte a la construction delà première machine du Napoléon par M. MoU et dont l'usage est universel, se trace en prenant pour abscisses les arcs décrits par la manivelle du piston. En chaque point, on porte en ordonnées la hauteur où se trouvent à l'instant correspondant, et par rapport à leur position moyenne représentée par une parallèle à l'axe des abscisses, tous les organes mobiles dont on étudie le mouvement rotatif, piston à vapeur, tiroir de distribution, et tiroir de détente, s'il en existe. On obtient ainsi autant de courbes de forme sinusoïdale qu'il y a d'organes en mouvement ; il ne reste, pour compléter l'épure, qu'à porter les hauteurs des divers recouvrements de part et
d'autre de la ligne médiane, que coupe à mi-course chaque tiroir de distribution ou de détente.
Les deux figures 108 et 109 correspondant à deux régulations, la pre-
mière avec admission par les arêtes extérieures, la seconde avec admission par les arêtes intérieures.
CA
Sur ces figures, on lit immédiatement toutes les phases de la régula-
is
tion mesurées, soit en angles, par les abscisses, soit en fractions de course, par les ordonnées de la courbe du piston, en marchant de gau-
. çu:--J^^'^'W'f^^W^ - -^ m- - - -^
che à droite pour la marche en avant, et de droite à gauche pour la marche en arrière.
Nous trouvons ainsi, sur la figure 110 :
De M à Pa .
DePààN .
De N à Q .
De Q à Pa .
De Pa à R •
De R à M .
en degrés • . .
en fraction de course
en degrés • . .
en fraction de conrse
\ en degrés . • .
\ en fraction de course
V en degrés • . •
/ en fraction de course
\ en degrés * • .
( en fraction de conrse
\ en degrés • . .
Avance à Tadmission
Admission Détente
I Avance ( à l'évacuation
Evacuation
«uu»K«» • • • • ( Compression / en fraction de course. )
La figure 110 relative au Hoche donne l'épure avec addition d'un tiroir de détente.
69. — Épures relevées après exécution. Corrections à la régulation des machines construites, — L'épure sinusoïdale de régulation se trace deux fois au moins par machine.
La première épure, relative au projet de la machine, s'obtient, comme nous avons vu, à l'aide de tracés géométriques, à grande échelle, parfois même en manœuvrant les gabarits des pièces avant leur exécution.
La seconde épure, beaucoup plus exacte se relève sur la machine elle-même, après son montage, en la faisant tourner à l'aide du vireur, et en s'arrétant à des stations suffisamment rapprochées. L'opération a été décrite en détail par M. de Montchoisy (*); elle exige, pour être précise, toute Tattention d'un bon praticien; la dilatation en cours de marche n'en n'altère pas sensiblement les résultats, parce qu'elle s'exerce à peu près également sur le tiroir et sur la glace du cylindre.
C'est sur l'épure relevée après exécution, que l'on détermine exactement les modifications à la régulation, dont l'examen des diagrammes d'indicateurs peut révéler l'utilité. Ces modifications ne peuvent porter que sur la grandeur des recouvrements et la valeur de l'angle de calage.
Les recouvrements peuvent être diminués après coup, mais non augmentés, en retaillant les barrettes du tiroir; par suite, il est prudent, lors de la première construction, de leur donner une valeur trop forte, plutôt que trop faible. La diminution des recouvrements à l'admission permet d'augmenter l'avance ; elle augmente aussi la période d'admission, mais d'une quantité à peu près insignifiante. La diminution des recouvrements à l'évacuation augmente l'avance à l'évacuation et diminue la compression. La diminution simultanée de tous les recouvrements tend, par un effet combiné, à prévenir l'existence des boucles de tra-
1. B<» de Montchoisy, Cours pratique et théorique de machines à vapeur^ § 131, 133.
vail négatif à Tadmission, fig. 37, et peut tenir ainsi lieu de rétablissement de la petite soupape Normand.
Le calage des excenlriques peut être modifié, soit dans un sens, soit dans l'autre, en changeant les clavettes qui fixent leur chariot sur l'arbre. Augmentons, en effet, la largeur np d'une clavette de la petite quantité mn ou pq, en pratiquant les agrandissements mn dans la rainure de l'arbre, et pq dans celle du chariot, le chariot courra sur l'arbre d'un arc égal mn ou pq dans le sens de la flèche. On se réserve toujours le moyen de faire varier, après exécution, la longueur des manivelles de l'arbre de relevage, qui portent les bielles de relevage des différentes coulisses. Il est difficile, en effet, d'obtenir, sans retouches, une régulation également bonne, à tous les tiroirs que commande un seul arbre de relevage. Une fois les longueurs de toutes les manivelles réglées par tâtonnement, il est bon, d'ailleurs, que leur changement ne soit pas une opération trop facile, qui puisse se faire à la légère. La figure 112 représente les dispositions adoptées sur le Galilée^
Fig. 111
Hg. 112.
qui paraissent remplir convenablement ce double but. Le changement de longueur se fait par un déplacement de quatre cales mobiles, que l'on peut placer à volonté au-dessus ou au-dessous de la soie conductrice ; les manivelles sont doubles et portent deux soies extérieures QÇi^j pour recevoir les doubles bielles de relevage de chaque coulisse, fig. 76. Très souvent, la direction dans laquelle la soie peut se mouvoir dans la manivelle de relevage est oblique; le calage de la manivelle change alors, en même temps que sa longueur.
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Nous lerminerons ce chapitre par le tableau de quelques régulations de bâtiments de guerre et de paquebots, relevées sur l'épure sinusoïdale, la plupart après exécution.
Pour ne pas trop allonger ce tableau, nous nous sommes bornés à la régulation du cyl. HP et du cyl. BP; celle du cyl. MP, moins intéressante, diffère peu de celle du cyl. HP.
Pour la plupart des bâtiments de guerre, nous sommes descendus jusqu'aux courbes de régulation correspondant à une admission de vapeur de 0,30 environ. En pratique, on descend rarement, soit avec la coulisse Stephenson, soit avec la barre Marshall, au-dessous des admissions voisines de 0,40, afin de ne pas sortir, pour la compression et les avances, des valeurs auxquelles on est habitué ; si Ton veut diminuer davantage la dépense de vapeur par cylindrée, on étrangle avec le registre. Nous verrons plus loin, n° 71, sur un exemple fourni par le Dupuy-de-Lômej la comparaison d'une longue détente et d'un fort étranglement, pour deux régulations données dans le tableau qui précède.
MANŒX7VRE DES MACHINES
§ i. — Conditions auxquelles les appareils de manœuvre
doivent satisfaire.
70* — Principales opérations^ dans la manœuvre au départ et en cours de route. — Les appareils de distribution ne sont pas seulement destinés à régler le débit de vapeur, dans les meilleures conditions économiques, par une régulation appropriée a chaque allure ; ils constituent, de plus, la partie la plus importante du mécanisme de manœuvre. Nous avons vu, en effet, au n'' 44, comment un simple changement de l'angle de calage des tiroirs fait passer, de la régulation de marche en avant à celle de marche en arrière, avec arrêt possible à des angles de calage intermédiaires, dont l'un correspond au stoppage de la machine. Le rôle capital de l'appareil de distribution de vapeur, dans la manœuvre, est indiqué par le nom même de mise en train, qui lui est généralement donné.
Les organes, qui concourent avec la mise en train pour la manœuvre de la machine, se composent de soupapes, dont la principale est le registre de vapeur j disposé sur le trajet de la vapeur entre les chaudières et les tiroirs de distribution. Les autres soupapes sont les registres auxiliaires, sur les tuyaux de dérivation de vapeur qui évitent le passage dans les tiroirs, et les soupapes de purge, sur les tuyaux d'évacuation disposés également en dehors du circuit normal à travers les tiroirs.
Sans entrer dans le détail de la conduite des machines, il nous faut donner ici les indications générales, celles surtout qui sont nécessaires à l'intelligence des appareils.
U y a lieu de distinguer les manœuvres au départ, et les manœuvres en cours de route, les secondes rentrant du reste pour la plupart dans les premières.
Au départ, il y a tout d'abord à prendre des précautions importantes,
dont la principale consiste à réchauffer à fond la machine, et surtout à la réchauffer lentement et progressivement, à partir de l'instant où la pression commence à s'élever aux chaudières.
Un réchauffage insuffisant amène des condensations abondantes dans les cylindres pendant les premiers instants de la marche. Il expose à des ruptures de cylindres et de glaces de boites à tiroir résultant d'une dilatation brusque et inégale, dont on peut citer quelques exemples dans la Marine de guerre, Duperré^ Dévaslationj etc. Sur les paquebots, on ne consacre pas moins de huit ou dix heures au réchauffage d'une grande machine, afin d'éviter les accidents. Enfin une machine mal réchauffée et mal purgée d'air est peu manœuvrante.
On débarrasse d'air les cylindres, en même temps qu'on les réchauffe, en y faisant circuler la vapeur, qui s'échappe par les purges.
Pendant le réchauffage avant le départ, toutes les purges peuvent déboucher, soit à l'atmosphère, soit dans le condenseur, puisqu'on peut avoir partout, même dans les cylindres BP, une pression suffisante pour assurer l'évacuation de la vapeur.
Au début du réchauffage, il est nécessaire d'ouvrir les purges à la cale, afin de ne pas envoyer au condenseur les matières grasses, que les cylindres renferment, surtout si la machine a été mise à l'état d'entretien. Les purges à la cale font perdre de l'eau douce, et remplissent la chambre des machines d'un brouillard opaque très gênant pour la manœuvre. On ouvre les purges au condenseur dès que l'on juge les matières grasses des cylindres évacuées, à la condition, bien entendu, que le vide soit à ce montent établi et entretenu au condenseur ; si les pompes n'étaient pas en marche, la vapeur, en affinant au condenseur, ferait cintrer ses tubes et détruirait leurs garnitures.
La machine une fois réchauffée et purgée, on s'assure qu'elle obéit bien à la mise en train, en lui faisant exécuter une série de petits mouvements, soit en avant, soit en arrière ; c'est ce qu'on nomme balancer la machine. La machine étant balancée, et le tuyautage bien purgé d'eau, le mécanicien se déclare prêt à partir; pour mettre en marche, il n'a plus qu'à placer la mise en train en N ou en JK au commandement, et à entr'ouvrir le registre de vapeur.
Il est toujours sage de mettre en marche à une allure très lente, et d'accélérer progressivement la marche des feux et l'allure de la machine. Un des principaux motifs de ces précautions, qui intéresse à la fois les chaudières et la machine, est celui d'éviter les ébullitions tumultueuses et les entraînements d'eau dans les cylindres.
Pendant la marche, les manœuvres se font comme au départ, sauf qu'il n'y a plus à s'occuper du réchauffage. Les changements brusques
d'allure doivent èlre évités autant que possible, de même qu*au départ et pour les mêmes motifs. Le fonctionnement des purges doit être très soigneusement surveillé, en raison de tout ce qui peut s'amasser dans les cylindres, d'eau, de graisse, de chaux venant des chaudières, et parfois de limaille métallique. Le choc du piston, à fin de course, sur un magma compact, a quelquefois amené la rupture des cylindres et plus souvent celui des tiges. Dans les cylindres HP et MP, la pression est suffisante pour assurer le fonctionnement des purges ; elle peut se trouver trop faible dans le cylindre BP, aux allures lentes, même avec les purges déchargeant au condenseur ; quelques précautions sont à prendre à ce sujet, lorsque le condenseur n'est pas situé en contre-bas du cylindre.
En résumé, la manœuvre des machines, pour la sûreté et la rapidité de laquelle rien n'est à négliger, se fait principalement à Taide de la mise en train et du registre, avec le secours des soupapes additionnelles, des purges et des organes auxiliaires du condenseur. Nous connaissons déjà la mise en train, sur laquelle nous reviendrons au § 3 ; nous avons quelques mots à dire du registre de vapeur.
71. — Registre de vapeur .^ Son emploi comme appareil de manœuvre et comme appareil de régulation. — Le registre doit être une soupape assez légère, d'une manœuvre facile et rapide, ce qui ne permet pas de lui assurer une étanchéité absolue ; on peut obtenir toutefois une assez bonne fermeture, pour assurer le stoppage et limiter les mouvements de la machine à de petites oscillations se succédant à de longs intervalles.
Une disposition spéciale est indispensable pour régler exactement le nombre de tours aux allures lentes. Une très petite ouverture du registre suffit, en effet, pour lancer la machine à une allure rapide ; avec le registre aux deux ou trois dixièmes de l'ouverture complète, la machine marche sensiblement à toute vitesse.
Pour les manœuvres de la machine, et pour la marche à petite vitesse, on dispose souvent un conduit de vapeur spécial, à faible section, muni de son registre, dont on se sert uniquement, en tenant le grand registre fermé. A Indret, on supprime le conduit de vapeur dérivé, et on place simplement une petite soupape ss^ sur la soupape principale SS, comme le représente la figure 113. Toute la manœuvre de la petite soupape est contenue dans l'intérieur de la tige du registre principal, de telle sorte que les positions d'ouverture ou de fermeture des deux soupapes sont entièrement indépendantes l'une de l'autre.
M. Boulogne a imaginé une disposition ingénieuse, touie différente des précédentes, qui est représentée figure H4. La soupape, disposée
comme un tiroir à pislon, est creuse et ouverte â l'intérieur à la vapeur; elle est percée, dans sa paroi inférieure, d'un petit orifice o, laissant passer la vapeur de l'autre c6té de la soupape. L'orifice o remplit trois fonctions ; il sert pour la marche â petite vitesse ; il balance la pression sur les deux faces du registre et facilite la manœuvre ; il purge d'eau le conduit de vapeur. Pour marcher avec le conduit o comme passage de vapeur on met le registre à bloc en haut de course, son mouvement étant arrêté par le butoir b. Pour les autres allures, on fait descendre le piston vers le bas.
Le registre de vapeur n'est pas seulement un instrument de manœuvre, il sert aussi, en cours de marche à régler exactement l'allure au
nombre de tours voulu. It sert même assez souvent, dans . la marche régulière, à garder une pression plus élevée aux chaudières, et à obtenir par suite un meilleur fonctionnement économique de la machine ; il fait ainsi en partie l'office des appareils de détente indépendante, que l'on se dispense toujours d'établir sur les machines à détente multiple.
L'effet du registre ne peut naturellement se faire sentir que sur le diagramme du Cyl. HP. Supposons que nous marchions à une allure exigeant, à la pression P, une introduction AD, inférieure à ce que la coulisse permet ; nous réglons l'introduclion en AD, et nous étranglons le registre ; la détente AD aurait donné comme courbe des pressions la ligne AMM,ÏI, (fig. 115] ; l'étranglement du registre donne la ligne ANN.N, avec la même aire, pour une dépense de vapeur à peine plus forte. Si l'on ne se servait pas du registre, il faudrait, pour la même puissance, faire tomber la pression de P en P,, et introduire pendant toute la période A,D„ ce qui conduirait à une consommation de vapeur sensiblement supérieure.
Les deux figures 116, 117, donnent les diagrammes totalisés des deux machines tribord et bâbord du Dupuy-de-Lôme, développant, au même instant, par conséquent avec la même pression aux chaudières, des puissances sensiblement égales ; l'une des machines a plus de détente, l'autre plus d'étranglement au registre. Pour un mécanicien ayant la pratique du métier, le diagramme de la machine tribord est meilleur ; il doit correspondre en effet à un fonctionnement mécanique plus doux et plus régulier. Au point de vue de la dépense de vapeur par cheval, le diagramme de la machine bâbord a probablement l'avantage. Sous
Fig. 116. -^ Dupuy-de-Lùme, machine bAbord,
Paissance en chevaax 810,1
Nombre de toars 75,0
Pression en amont dn registre . • . 6^f'K)0
Pression au tiroir HP 6^500
Introduction au cylindre HP • . . 0,820
Ouverture du registre en dixièmes , . 2,8
Ordonnée moyenne 0*^,8062
Fig. 117. — Dupuy-de-Lâmêt machine tribord.
Puissance en chevaux 852,1
Nombre de tours 76,1
Pression en amont du registre • • • 6^,650
Pression au tiroir HP 4S750
Introduction au cylindre HP • . • 0,500
Ouverture du registre en dixièmes . • 0,3
Ordonnée moyenne .••..* 0*',8889
le rapport de réconomie de combustible, le fonctionnement avec le registre étranglé réalise des conditions intermédiaires; plus avantageux que la marche à basse pression, il Test moins que la marche à longue détente .
Les deux figures 116 et 117 diffèrent du tracé théorique de la figure 115 destiné à un simple exposé de principe.
72. — Conditions de départ d'une machine, — Cas d'un cylindre à vapeur unique. — Une machine n'est manœuvrante que si son départ est assuré, à toutes les positions de l'arbre, dans le sens commandé par la mise en train. En d'autres termes, il faut que, la mise en train étant disposée pour la marche M ou la marche iR, l'ouverture du registre assure toujours le départ dans le sens cherché.
Cette condition, qui semble si simple, n^a pas toujours pu être réalisée. 11 a fallu quelquefois se contenter d'avoir, à toutes les positions de l'arbre, le départ assuré dans un des deux sens; on se résignait alors à faire exécuter, dans certaines positions, un petit mouvement à contresens, avant de partir dans la direction voulue.
Les difficultés de départ ne se rencontrent plus guère dans les appareils de construction récente. La multiplicité des cylindres, l'élévation des pressions et surtout l'emploi de pompes indépendantes conservant le vide au condenseur les ont fait disparaître. Elles méritent cependant d'être étudiées avec soin, parce qu'elles existent sur bon nombre d'anciennes machines en service, et parce qu'il importe de continuer à les écarter sur les machines futures.
Les anciennes machines devaient toujours partir sans vide, puisque les pompes du condenseur ne fonctionnaient qu'après la mise en marche. Elles évacuaient donc à la pression atmosphérique . Nous commencerons par considérer ce cas, en prenant pour point de départ le calcul du moment moteur variable obtenu dans un cylindre ~ unique.
La pression résultante sur le piston, pour les deux faces et par unité de surface, présente deux valeurs ; la pression de timbre de la chaudière si la position d'arrêt corres- Fig. lis.
pond à la période d^admission, et zéro pendant la détente et l'avance à l'évacuation. Dans un cylindre bien purgé d'air et mal réchauffe, on pourrait même avoir de la contre-pression pendant la détente, ce que
nous ne supposons pas.
Soit p la pression totale de la vapeur sur le piston. L'effet sur la bielle,
figure 118, est
Son moment moteur sur l'arbre est
M = FxOK = Eil^^>,
COS. p
r étant le rayon de manivelle.
L'expression plus simple
M=jîr sin. f ,
applicable au cas de la bielle de longueur infinie, est suffisamment exacte pour les tracés qui suivent.
Fig. 119.
Les moments moteurs, nuls aux poinls morts, sont représentés par une série d'arcs de sinusoïde PN s'arrètant aux points N de fermeture à l'admission, fi^. 119, et présentant une petite partie négative PM pendant l'avance à l'admission, avec des portions de ligne droite nm entre les arcs de sinusoïde.
Sans parler des embarcations à vapeur, il a été fait quelques machines à un seul cylindre pour des batteries flottantes et des cargos. L'arc de non-départ partant du point w s'étend au delà de P, parce que le moment moteur Ji doit atteindre une certaine valeur M, pour produire le départ. On admet que la valeur de M„ la même dans toutes les positions de l'arbre, est approximativement
M, = OMXr
par ceniimèlre carré du piston. Le moment négatif pendant Tavance à l'admission reste bien inférieur à M^ , et ne peut produire par conséquent aucun mouvement en arrière.
Pour assurer le départ de ces machines, toujours peu puissantes, il faut amener Tarbre à l'aide du vireur, en dehors de Tare Va i soit Ny soit JKf c'est-à-dire en dehors de ii\ quand elles sont stoppées près d'un point mort.
73 . — Moments moteurs au départ^ sur les machines à plusieurs cylindres et à détente simple. — Les nécessités de la manœuvre, à défaut d'autres motifs, suffiraient à faire donner deux cylindres au moins, aux machines marines.
Fig. 120
Les machines à deux cylindres ont toujours les manivelles calées à angle droit, ce qui donne quatre passages équidistants d'un piston au point mort pendant une révolution complète. La courbe des moments moteurs, obtenue en superposant deux courbes semblables à celle de la figure 119, est représentée figure 120.
Comme l'introduction de vapeur MN s'étend au delà de la demi-course, un moment moteur existe partout ; le départ semble donc assuré dans toutes les positions de l'arbre. Toutefois, lorsque la pression P aux chaudières est peu élevée, l'arc Va i dans lequel on a
p sin. 9 < 0^,1 ,
s'étend au delà du point n de fermeture à l'admission, dans la demicourse qui précède celle dont nous considérons le début ; on a ainsi un petit arc ni^ de moment trop faible pour produire le départ.
Cette circonstance se rencontrait assez souvent au temps des machines marchant à moins de 2 kilogrammes de pression, surtout pour le premier départ, quand le vide était nul au condenseur . On ne s*en préoccupait pas beaucoup, parce que, dans la marche en .il, le petit arc
n i tombait dans la partie de la courbe où les moments sont les plus élevés, comme on le voit en portant ni en n't symétriquement par rapport au point P^. Le départ était ainsi parfaitement assuré partout, soit dans un sens, soit dans l'autre.
A répoque des machines dont nous parlons, il a été construit quelques appareils à quatre cylindres, comme celui de la Bretagne^ avec quatre manivelles à 90 et 180*. La figure 116 s'applique exactement à ce cas, comme à celui de deux cylindres.
Fig. 121
Sur les machines de la Gauloise et de la Revanche^ à introduction directe dans trois cylindres avec les manivelles calées à 120^, figure 121, le départ se trouvait parfaitement assuré dans toutes les positions de l'arbre, et dans les deux sens à volonté.
Ce qui précède s'applique très exactement aux conditions du premier départ, pour les machines à condensation par injection, après la ma* nœuvre des purges de cylindres ouvrant à l'atmosphère.
Après un stoppage momentané en cours de route, les conditions de départ étaient meilleures, parce qu'il restait du vide au condenseur ;de là résultait une augmentation du moment moteur, se prolongeant au delà du point n, où nous la représentons par nH, figure 122, jusqu'à la fermeture à l'évacuation en R, sur la face opposée du piston. Le moment moteur, pour une machine à deux cylindres, représenté par l'ordonnée Kn +Hn au point n, pouvait, dans ces conditions, s'élever toujours bien au-dessus du minimum M« nécessaire pour la manœuvre.
Dans les condenseurs à injection, le vide tombe vite, après que l'on a fermé la lanterne d'injection toujours peu étanche. Le vide se maintient plus longtemps dans les condenseurs par surface, qui ont été appliqués à quelques machines à simple détente. Enfin, avec des pompes mues par un moteur indépendant, on peut conserver le vide indéfiniment et assu-
rer, pendant les stoppages, comme au premier départ, la sûreté de manœuvre de la figure 1^2.
Pig. 122
74. — Difficultés particulières au cas des machines à détente multiple. — Les premières machines à détente multiple, surtout les machines compound à deux cylindres, ont donné lieu à des surprises désagréables et même à des difficultés sérieuses sous le rapport de la manœuvre.
Cette situation résultait, tout d'abord, de ce que la distribution de la vapeur en cascade diminue la pression d'admission P dans chaque cylindre. Même dans les conditions de marche, c'est-à-dire avec la pression normale établie dans le réservoir intermédiaire, l'arc V J, fig. 128, est plus grand que dans les machines à détente simple ; le danger est donc accru, d'avoir des positions nz, où le départ ne peut se faire qu'en arrière.
Comme la pression normale dans le réservoir ne s'établit qu'en cours de marche, et que cette pression tombe vite pendant le stoppage, les conditions empirent très rapidement quand la machine s'arrête. On peut rencontrer, par suite, un danger beaucoup plus grand que celui de ne pouvoir partir que dans un sens.
Supposons la machine conduisant les pompes, et par suite le vide nul au départ. La pression de la vapeur s'exerce sur le cylindre HP seulement. Les conditions de départ seraient celles de la machine à un seul cylindre, figure 106, avec aggravation due à l'accroissement des résis tances passives, si Ton n'avait porté de suite remède à ce défaut évident.
Le remède consiste à disposer un tuyau de vapeur muni d'un registre additionnel, pour l'admission directe de la vapeur au grand cylindre. On dispose ainsi, à volonté, de l'un ou de l'autre des deux cylindres, pour mettre en marche. La figure 123 représente, au-dessus de l'axe des abs-
cisses, les moments que Ton peut ainsi réaliser dans toutes les positions de l'arbre pour manœuvrer en N, Les moments pour mettre en marche en iR ont été portés en dessous de Taxe.
Fig. 123
La figure 123 rappelle la disposition générale de la figure ISO ; mais il y a cette différence, que les deux moments partiels s'ajoutent dans le cas de la figure 120, tandis que, sur les machines compound, les deux moments moteurs ne coexistent jamais. Quand on manœuvre à Taide du cylindre HP, les deux faces du cylindre BP sont soumises à la même pression, généralement la pression atmosphérique ; quand on manœuvre à Taide du cylindre BP, les deux faces du cylindre HP reçoivent la pression des chaudières. De plus, la figure 123 ne serait exacte, que si la période d^admission sur une face du piston HP coïncidait avec la période d'évacuation sur l'autre face.
D'une manière analogue à ce que nous avons déjà vu plus haut, il peut se rencontrer un arc ni, où le moment moteur du petit cylindre est suffisant pour vaincre le moment résultant M^ ou I i, et où l'introduction au grand cylindre est fermée. Sur l'arc n », le départ de la machine en avant n'est possible avec aucun des deux cylindres. Cet inconvénient peut être accepté, d'après ce qui a été dit, quand il n'a pas d'autre conséquence que d'obliger à faire un petit mouvement en ,î\..
Remarquons de suite que si, dans le cas précédent, nous reportons les deux points i et n symétriquement par rapport à l'abscisse 180^
nous trouvons, en i* n\ un arc où la mise en rouie en .i\. n*est possible avec aucun des deux cylindres.
Un second arc de non-départ en M peut se rencontrer, après la fermeture du cylindre HP à l'admission, malgré la grande surface du piston BP, à cause de la différence entre la période d'admission Pan,, et la période d'évacuation P^r, dans le cylindre HP, figure 124. Sur l'arc r n^, le cylindre HP travaille à contre-vapeur et réduit les moments moteurs du cylindre BP aux valeurs portées en ordonnées sur la courbe Q. Soit Q, q^ le moment moteur égal à M^ ; le départ en avant est impossible le lon^ de l'arc n^ q^^ soit avec l'un, soit avec l'autre des deux cylindres.
Fig. 125
11 est arrivé, rarement à la vérité, que le second arc n^q^ de non-dé-
part en -AT a présenté une partie commune i' g, avec Tare de non-départ en .R a n' de la figure 123. Dans ce cas, représenté figure 125, il n'est possible, le long de Tare Tg,, de mettre en marche ni en M ni en iR, avec aucun des deux cylindres ; si aucune précaution n'a été prise, il faut recourir au vireur pour sortir de cette position critique. Quand ce grave inconvénient s'est présenté, on y a porté immédiatement remède, en établissant entre les deux fonds du cylindre HP, un tuyau, avec robinet de fermeture conjugué au registre additionnel et s'ouvrant en même temps que lui.
Les quelques difficultés du début, pour la manœuvre des machines à détente multiple, ont aujourd'hui disparu, ainsi que nous l'avons dit au n** 69. Avec les pressions actuelles au tiroir HP, la chute d'un réservoir à l'autre, dans la marche normale, est plus forte que n'était autrefois la pression d'admission dans les machines à introduction directe. L'adoption des pompes mues par un moteur indépendant assure la conservation du vide; elle permet, à l'aide de quelques balancements exécutés judicieusement, d'établir toujours dans les réservoirs les pressions de marche normale, soit avant le premier départ, soit pendant les stoppages.
Dans ces conditions, sur les machines à détente triple, à trois manivelles calées à 120'', les moments moteurs dont on dispose pour la manœuvre sont à peu près ceux de la figure 121.
Avec quatre cylindres dont deux BP, et deux manivelles doubles calées à 90**, on a, sur chaque manivelle, un cylindre BP soumis à l'action du vide au condenseur, qui suffit à assurer le départ quand la pression est mal établie dans les réservoirs intermédiaires. Sur l'une des deux manivelles, on a de plus Taclion du piston HP qui reçoit la vapeur des chaudières. Pour assurer à la seconde manivelle la même efficacité qu'à la première, on a conservé l'usage d'établir une soupape additionnelle, envoyant au besoin la vapeur au cylindre MP.
L'étude des moments moteurs, au point de vue de la manœuvre, mérite toutefois d'être faite encore avec grand soin, surtout si l'on veut essayer un nouveau mode de distribution de la vapeur ou un nouveau calage des manivelles. Il ne faut pas oublier, en particulier, qu'une machine à quatre manivelles calées à 90** pourrait présenter des points de non-départ absolu, au cas où il n'y aurait pas de vide au condenseur.
75. — Stoppage. Précautions pour teyiir la machine stoppée. — Une machine de navire s'arrête et reste stoppée, dès que le travail de la vapeur s'annule. La pression de l'eau sous les ailes d'une hélice immo-
bile, à Tarrière d'un navire qui court sur son erre, est insuffisante, en effet, pour surmonter la résistance passive; seulement la moindre pression de la vapeur sur les pistons suffît à faire partir la machine en avant, tant que la vitesse du bâtiment est un peu forte.
Pour que le travail de la vapeur soit nul, pendant un tour complet, il est indispensable que l'ouverture soit entièrement fermée à la vapeur. Ce résultat peut s^obtenir, tout naturellement, avec un registre étancbe.
On ne rend point le travail nul dans un cylindre en rendant nul l'angle de calage a du tiroir, c'est-à-dire en maintenant la mise en train dans la position de stop; on rend seulement l'équilibre instable dans les deux sens. La machine peut partir, soit en avant, soit en arrière, indifféremment, mais, une fois partie dans un sens, elle continuera à tourner en développant un travail moteur très appréciable, comme nous le verrons au n® 77. Le tiroir ne tient donc la machine stoppée que s'il reste lermé à l'admission pendant la totalité ou la presque totalité de la double course du piston. A ce point de vue, nous avons à considérer deux sortes de mise en train présentant des propriétés toutes différentes.
Supposons d'abord que la course du tiroir soit invariable, pendant que l'angle de calage du tiroir passe de la valeur + » à la valeur — a. Tel était le cas avec la mise en train Dupuy de Lôme, que nous pouvons supposer munie d'un frein la fixant à la position a=o. L'étendue des arcs d'admission MN, M'N', fig. 126, est la même qu'aux positions de marche avant et arrière. Le bras de levier de la pression est très faible près du point mort, mais, dans le voisinage de M et de N, le moment moteur est suffisant pour surmonter le moment résistant M«. 11 y a donc quatre petits arcs d'équilibre instable, voisins de M,N, M',N', S'il y a deux manivelles calées à 90^, comme c'était le cas habituel avec les mises en train de ce genre, les moments moteurs des deux cylindres doivent se superposer à certains angles. L'équilibre devient alors très instable.
Avec les mises en train actuelles, la course des tiroirs, déterminée par les évolutions de l'excentrique fictif, diminue avec l'angle de calage et se réduit approximativement à :
(5) OC=OP,gg-'
quand l'angle de calage est a,. Cette course se réduit ainsi à
OP^ cos a,
quand la mise en train est à la position de stop. L'arc d'ouverture à la vapeur devient ainsi très faible.
Pour étudier, sur une seule épure, toutes les régulations correspondant aux divers calages, nous pouvons supposer que la course reste constante, tandis que les recouvrements augmentent, et passent de la
valeur p à la valeur — ? — .
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Fig. 126
Nous obtenons ainsi la figure 126, Du point 0 comme centre, avec p pour rayon, déc ri vrons Tare SS^, qui coupe en S, le rayon OP*^ correspondant à
une régulation intermédiaire quelconque; menons l'horizontale S,S„
coupant en S, le rayon d'admission OPa de l'angle de calage primitif a;
nous avons :
OU OP
oc
donc OS, est la hauteur de recouvrement cherchée, quMl suffit de rabattre en OS3.
Pour la position de stop, le point S, reste en S, le point S, vient en S,', le recouvrement est OSi. L'ouverture maximum du tiroir à la vapeur se réduit ainsi à
Ta S'=P, S',
c'est-à-dire à l'avance à l'admission en fraction de course. Soit u l'avance MP^ comptée en longueur d'arc, et r la demi-course du tiroir OPa quand le calage est a, nous pouvons calculer facilement la valeur de cette ouverture maximum, qui est :
P^ S;==rCO tang. «.
De même que l'ouverture d'admission, l'arc d'admission M^N^ est très
faible et correspond à des bras de levier vraisemblablement trop faibles pour que le moment moteur puisse surmonter le moment résistant M,. Ces conséquences de la théorie de l'excentrique fictif établie au n« 51 ne se vérifient pas exactement, sur les courbes de régulations réelles des machines munies de coulisses Stephenson. Ainsi, par exemple, sur le Galilée, la course du tiroir diminue plus vite que proportionnellement à l'inverse du cosinus de l'angle de calage; dans la position de stop, l'admission de vapeur est complètement fermée, comme on le voit, figure 126. Avec la barre Marshall, on fait généralement coïncider l'ouverture à la vapeur avec le passage du bouton de conduite au point d'intersection de toutes les directrices, La hauteur d'orifice ouverte au point mort est alors constante, dans la réalité comme sur l'épure élémentaire. On a par suite, au stop, un petit arc d'admission de vapeur ayant cette hauteur pour cosinus-verse.
En somme, si les tiroirs étaient parfaitement étanches, les arcs d'admission de vapeur seraient toujours trop courts, comme on le voit fig. 127, pour permettre d'atteindre un momentmoteur égal à M^. Même dans les cas où deux manivelles sont calées à ISO*", ce qui double le moment moteur et n'augmente le moment résistant que dans une pro- ^*«' 127 portion moindre, la machine, sans les
fuites de vapeur, ne pourrait pas partir seule.
Dans la réalité, les tiroirs, pas plus que les registres, ne sont parfaitement étanches. De plus, il faut tenir compte du vide qui se conserve actuellement au condenseur pendant les stoppages. Le vide suffit pour faire mettre en route, tant qu'il ne s'est pas établi, à la suite d'un petit mouvement de la machine, des deux côtés des pistons BP, puis, de là, successivement sur les deux faces de tous les pistons. Dans ces conditions, une fuite, une réévaporation Intérieure suffisent pour faire exécuter à la machine, tout au moins une fraction de tour, même quand les purges sont ouvertes.
Pour assurer à la machine l'immobilité absolue nécessaire pendant une visite d'organe, il faut la caler par un moyen mécanique. On dispose, à cet effet, du frein, accessoire habituel de l'embrayage. On dispose surtout du vireur, que l'on met en prise» et dont la vis tangente a généralement le pas assez court pour n'être pas réciproque.
76. — Travail mécanique effectué dans la manœuvre des tiroirs. — Dans le déplacement de l'excentrique réel ou fictif, qui constitue la ma-
nœuvre de la mise en train, les résistances provenant des frottements et de l'inertie des différentes pièces telles qu'excentriques, traverses, coulisses, balanciers oscillants, composant le mécanisme, ne représentent qu'une minime fraction de l'effort à exercer* Le principal travail mécanique à effectuer consiste dans le déplacement des tiroirs de distribution eux-mêmes, qui accompagne le passage d'un angle de calage à l'autre.
Fig. 128
Fig. 129
Considérons la machine stoppée. Le mouvement à imprimer au tiroir varie dans le renversement de marche, selon la position de la manivelle du piston à vapeur ; on pourrait l'étudier sur l'épure circulaire, mais il est plus simple de se dégager des fictions de l'épure et de considérer directement les principales positions de la machine. Nous prendrons les deux cas extrêmes, celui où le piston à vapeur est à mi-course et celui où il est au point morU
Soit le piston à mi-course, et soit OP la position de sa manivelle. Soit a l'angle de calage, ou son supplément. Appelons r le rayon OT de l'excentrique. La manœuvre consistant à faire tourner le tr. OT K autour de OP, de manière à changer le sens de a, le tiroir a, dans tous les cas imaginables, à passer de T en T' ou inversement. 11 doit donc parcourir la distance verticale
2 r sin a.
Ceci est exact, quel que soit le système de mise en train.
Soit maintenant le piston à vapeur au point mort, et sa manivelle en OP. Dans les mêmes conditions que précédemment, le tiroir partant de la position initiale K doit y revenir quand la manœuvre est terminée.
Si le tiroir est conduit par un véritable excentrique ou une manivelle, dont le rayon r reste constant pendant que le calage change, il doit au milieu de la manœuvre passer parla position H. 11 exécute ainsi deux
nr
excursions égales et de sens contraire, le chemin total parcouru étant
2r (1 — cosa).
Ceci s'applique, en particulier, aux anciennes mises en train Dupuy" de-Lôme.
Avec les excentriques fictifs, de rayon variable, les choses se passent différemment, le mouvement du tiroir dépendant de la variation de la course. Si la course varie de OT à 0 K, en restant toujours égale à Toblique comprise entre 0 et K T, lorsque le calage passe de a à zéro, le tiroir reste absolument immobile. D'après ce que nous avons vu, numéro 51, cette condition est à peu près satisfaite avec une coulisse Stephenson de forme rectiligne (fig. 68] ; elle est exactement remplie avec la barre Marshall, lorsque, au moment de la manœuvre, la direction de M N (fig. 79) passe par le point C, intersection des diverses directrices, c'est à-dire lorsque le rayon 0 M est vertical et le piston à vapeur au point mort.
Si maintenant nous considérons l'ensemble d'une machine à trois ou quatre cylindres, il arrivera fréquemment que Tun des tiroirs devra être déplacé de 2r sin a, dans le changement de marche, tous les autres ayant à subir des déplacements moindres, mais encore importants. Le travail des résistances passives dues aux frottements est donc considérable, surtout s'il y a des tiroirs à coquille non compensés ou mal compensés. Quand la machine est verticale, le poids des tiroirs et de tous les mécanismes, qui tantôt montent, tantôt descendent, peut, dans certaines positions de la machine, accroître très notablement la résistance à peu près constante due au frottement. La mise en train, pour être toujours manœuvrée rapidement, exige donc l'intervention d'un moteur assez puissant. Quant à la section des pièces, elle doit naturellement être proportionnée à l'effort maximum, ce qui conduit à des dimensions souvent considérables.
77. — Cylindre assistant de Joy pour la conduite des tiroirs. — La résistance passive due à l'inertie, à la pesanteur et au frottement des tiroirs, ne se fait pas seulement sentir pendant les manœuvres; elle est, en cours de marche, une cause de fatigue pour les colliers et bielles d'excentrique et une menace continuelle d'échauffement. Le désir de soulager les excentriques a conduit parfois à réduire la course des tiroirs. La nécessité des longues courses étant démontrée, au point de vue de l'utilisation de la vapeur, il faut arriver à d'autres méthodes de soulager les appareils de conduite des tiroirs.
Le moyen le plus usité aujourd'hui consiste dans l'application au tiroir d'un petit cylindre à vapeur, disposé de manière à régler lui-même sa
distribution de vapeur, comme le représente la fif^ure 130; il a été imaginé par M. Joy.
1 La figure 131 représente
les deux diagrammes d'indicateur, bas cylindre et baul cylindre, orientés avec l'axe des volumes vertical, de manière à établir facilement la correspondance avec l'épure derégulationdonnëefig.i32.
Le diagramme A. P ou bas cylindre AD E FKJ est supérieur au diagramme iiP ou haut cylindre A, D, E, F, K, J„ d'une aire qui doit être égale au travail du poids du tiroir et de ses accessoires pendant le mouvement complet de montée et de descente-
Si nous combinons les deux
diagrammes, comme sur la
figure 17, page 44, de manière
*"ig. 130 à avoir la pression totale de
la vapeur sur le piston à chaque instant, nous trouvons, aux deux exlré*
mités de course, deux travaux résistants, a AMF| eta, A|M|F, à peu
Fig. 131. Fi^. I3i.
près égaux, qui doivent amortir le mouvement en contre-balançant l'effet des forces d'inertie.
Au-dessus du point M pendant la descente, au-dessous du point M, pendant la montée, le travail est positif, mais il suit une loi toute différente du travail du froUemeni.
L'examen des diagrammes de la figure 131 trouve particulièrement sa place dans ce chapitre, parce qu'il complète ce que nous avons dit, n** 75, du travail que la vapeur peut développer dans un cylindre, bien que Tangle de calage soit nul et la mise en train au stop. Pour faciliter cet examen, nous avons partagé chaque diagramme en trois parties distinguées par des hachures ; J A D est le travail pendant une période d'admission égale à l'avance à l'admission ; E FK est le travail pendant une période d'évacuation égale à l'avance à l'évacuation.
Le cylindre assistant de Joy fait une légère consommation de vapeur. On évite cette dépense, en faisant quelquefois usage de compensateurs à air, composés d'un piston qui se meut dans un cylindre fermé, rempli d'air; la compression de l'air amortit très bien le mouvement, et contrebalance les forces d'inertie. Reste le poids du tiroir, qui peut être compensé par la disposition même des tiroirs cylindriques, comme nous le verrons au chapitre XI.
78. — Rapidité des manœuvres, — La question de la rapidité des manœuvres a une importance secondaire sur les bâtiments de commerce, mais elle est de premier ordre sur les bâtiments de guerre. L'adoption de la mise en train Dupuy-de-Lômey au mépris des risques qu'elle faisait courir, ne s'est justifiée autrefois que par sa propriété précieuse d'obtenir à bras, presqu'instantanément, le renversement de marche.
L'adoption des appareils de manœuvre à vapeur permet aujourd'hui d'obtenir le changement de marche, en aussi peu de temps qu'on veut, avec tous les systèmes de conduite des tiroirs. La seule limite imposée à la rapidité est celle où commencent les dangers d'avarie, non pour l'appareil de manœuvre proprement dit, généralement très robuste, mais bien pour les mécanismes de conduite des tiroirs, excentriques et leurs barres, coulisses, longues bielles, etc., qui sont toujours très légers et constituent un ensemble assez délicat.
Les constructeurs de machines s'accordent généralement à conseiller la prudence ; ils considèrent les renversements de marche en 20 ou 25 secondes comme suffisamment rapides pour les puissants appareils qui développent aujourd'hui 10.000 et même 15.000 chevaux sur un seul arbre ; ils n'acceptent pas la responsabilité des accidents que pourrait produire un changement de marche en moins de 10 secondes. Leur avis fait autorité pour les paquebots, sur lesquels des rapidités de manœuvre de cet ordre sont largement suffisantes.
Pour les bâtiments de guerre, les marchés de machines n'imposent plus, en général, une durée maximum de la manœuvre comme condition
de recelte. Les appareils sont disposés de manière à permettre un mouvement très rapide. Il est convenu qu'on ne doit pas, en temps ordinaire, user de toute la vitesse de mouvement dont on dispose, mais qu'on pourra le faire en cas de nécessité. Au cours des essais, il arrive souvent qu'on fasse subir à la machine répreuve d'un changement de marche en 6 secondes, en S secondes et même en 4 secondes. 11 n*en résulte pas d'avaries dans les organes mobiles, mais on a le sentiment d'un danger ; sur un cuirassé, dont les bâtis sont en tôle et cornières, on a cru apercevoir des traces de fatigue dans la charpente même de la machine, en manœuvrant à toute vitesse une mise en train du système Brown.
En principe, si l'on considère qu'un mouvement en 3 secondes, s'il s'exécute régulièrement et sans à-coup brusque, doit donner lieu à des forces d'inertie environ six fois moindres que la marche normale de la machine exécutant deux tours ou deux tours et demi par seconde, on arrive à penser que des dangers des rapidités de manœuvre excessives dépendent de la brusquerie du mouvement à certains moments, plutôt que de sa durée totale. La perfection des systèmes d'asservissement et le bon fonctionnement des freins hydrauliques, employés souvent comme modérateurs, a donc une influence capitale sur la sécurité, dans les manœuvres rapides.
La manœuvre à bras des coulisses Stephenson et des barres Marshall exige un temps très long, parfois une minute et même davantage. Il n'y a pas à s'en préoccuper, parce que l'appareil de manœuvre à vapeur est, de tous les organes de la machine, l'un des moins exposés aux avaries. Cet appareil est, en effet, plus robuste que les mécanismes de conduite des tiroirs, et son rare fonctionnement le met à l'abri de tout danger d'usure, tout au moins quand l'emploi de son moteur est limité à la manœuvre de la mise en train.
§ 3. — Description des appareils de manœuvre
79. — Mise en train Dupuy-de-Lôme . — Bien que ce système puisse èire considéré aujourd'hui comme abandonné, il se rencontre sur quelques machines encore en service ; il mérite d'ailleurs une description sommaire, en raison de son originalité et de ses propriétés toutes particulières.
Pour faire passer le bras conducteur M M * de l'arbre des tiroirs, fîg. 133, de la position MM' correspondant au sens de rotation des
figures, à la positien NN' correspondant à la marche inverse, on fait engrener le pignon P, qui termine l'extrémité M du bras, avec une cré-
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rig. 133 maillère fixée à la coulisse de la roue K|. A cet effet, il suffît de faire tourner, en sens inverse Hi, une roue folle Q engrenant avec la roue S fixée au pignon P.
A la roue Q est fixé le volant de manœuvre ; si ta machine est au repos, la manœuvre n'offre rien de particulier. Si ta mactiine est en marche, il suffit, pour obtenir le mouvement relatif voulu de Q et de S par rapport à R,, et par suite l'avance de P sur sa crémaillère, d'arrêter le volant et de le tenir immobile ; un frein pourrait être employé sur le volant, mais il opérerait trop brutalement. Le changement de marche se fait donc automatiquement, pour ainsi dire, et dans un temps extrêmement court, facile à calculer en fonction de la vitesse de rotation de la machine.
Sur les machines relativement faibles de l'ancienne flotte en bois, cet appareil a bien fonctionné ; Ifts plus rapides renversements de marche n'étaient qu'un jeu. Sur les machines plus puissantes des frégates cuirassées, les avaries étaient au contraire continuelles. La machine, partant d'elle-même en arrière avant que le bras M M' fut arrivé au fond de sa coulisse, frappait ce bras avec violence en donnant à toute la masse des tiroirs une impulsion subite; de là, rupture du pignon N ou parfois des dents de la crémaillère, ou même de l'arbre des tiroirs. Un mécanicien exercé évitait les accidents en fermant à l'avance le
registre de vapeur et en ouvrant la soupape atmosphérique du condenseur, mais alors la manœuvre perdait sa rapidité. Comme les avaries provenaient de IMndépendance des bras et de la
Fig. 134
roue Ri, qui ne permet pas de modérer le mouvement du pignon S, M. Joessel imagina de les relier par un appareil de manœuvre non réciproque, en intercalant une vis sans fin (fig. 134) entre la roue Q, devenue conique, et la roue S. Tous les derniers appareils construits reçurent la disposition Joessel. Le danger de chocs et d'avaries subsista néanmoins, à la suite d'une manœuvre trop rapide de la manœuvre à vapeur, et les accidents ne disparurent pas complètement.
Nous ne décrirons pas la disposition ingénieuse adoptée pour manœuvrer à la vapeur la mise en train Dupuy-de-Lôme. L'impossibilité d'obtenir les régulations intermédiaires devenues d'un usage général, depuis qu^on redoute moins les grandes compressions dans les diagrammes, a conduit à Tabandon définitif de cette mise en train.
80. — Manœuvre de la coulisse Siephenson. — La manœuvre de la coulisse Stephenson consiste à déplacer le point S, assujetti par la bielle de relevage à décrire la directrice, d'un arc SS' égal à l'arc de la coulisse MN, qui sépare les deux positions de marche en avant et de marche en arrière.
Sauf dans les très petites machines, où la coulisse est manœuvrée directement à l'aide d'un levier, la bielle de relevage est toujours actionnée par un arbre U, figure 135, à l'aide d'une manivelle UQ. L'arbre U porte autant de manivelles que la machine a de coulisses.
Dans les autres systèmes de conduite de tiroirs à directrices variables, barre Marshall, balancier Joy, le changement de marche s'obtient également en faisant tourner un arbre de relevage unique pour toute la
macbinè. Ce que nous dirons de la manœuvre de la coulisse Stepbenson est donc applicable à ces différents systèmes.
Nous parlerons à peine de la mise en train à bras, très peu employée, puisque son usage impose au personnel une fatigue inutile. Elle consiste
Fig. 135
généralement dans une vis sans fin mue par un volant, qui engrène avec une roue striée calée sur Tarbre de relevage. Le volant ne pouvant recevoir le travail que d'un homme ou deux, une énorme multiplication de l'effort est nécessaire, d*où la lenteur du mouvement, quel que soit le système employé. Le mouvement est toujours très doux, et aucune fatigue des organes n'est à craindre.
Avec les appareils de mise en train à vapeur, la condition principale à satisfaire consiste à rester constamment maître de la vitesse du mouvement et à pouvoir manœuvrer aussi lentement qu'on peut le souhaiter, quand rien n'oblige à opérer avec rapidité. De là remploi très répandu des appareils d'asservissement permettant de régler l'avance du piston à vapeur sur celle de la main de son conducteur.
De plus, il est nécessaire que, même dans les manœuvres les plus rapides, la vitesse soit toujours régulière et que le mouvement ne puisse jamais présenter d'accélération brusque, même pendant un temps très court, quelle que soit l'action du mécanicien sur les leviers ouïes volants de conduite. De là l'emploi fréquent des vis non réversibles et surtout des freins hydrauliques servant de modérateurs.
11 faut enfin, surtout sur les bâtiments de guerre destinés à marcher aux régulations intermédiaires données par l'appareil de conduite, que Tappareil de manœuvre puisse èlre arrêté d'une manière stable, dans une position quelconque. Cette condition est naturellement remplie quand l'arbre de relevage est conduit par une vis non réversible. Dans les autres cas, il faut établir un frein de calage permettant d'assurer à l'arbre une parfaite immobilité.
Rappelons en terminant que les points de suspension Q, pour les coulisses, peuvent exécuter de petits mouvements indépendants les uns des autres et indépendants de la rotation de l'arbre de relevage général U. Ces mouvements, indispensables pour corriger les régulations de chaque tiroir, comme nous l'avons vu au n**69, s'obtiennent en pratiquant, dans les manivelles UQ, des coulisses où glissent les boutons de suspension des bielles de relevage. Les coulisses sont orientées de manière à faire varier soit la longueur de la manivelle seulement, soit à la fois cette longueur et Tangle de calage.
Les appareils demfseen train à vapeur sont très variés. Nous choisirons, pour les décrire, un petit nombre de modèles propres à faire distinguer les principaux principes dont il se fait des applications.
Nous considérerons d'abord les appareils qui donnent le changement de marche par un seul mouvement simple de leur piston à vapeur; ces appareils exigent l'emploi de servo-moteurs et de régulateurs. Nous étudierons séparément les appareils, dans lesquels le moteur fait un grand nombre de tours complets en actionnant Tarbre de relevage ; pour ces derniers, le servo-moteur et le frein régulateur ne sont plus des organes indispensables.
81. — Mises en train à vapeur avec asservissement du moteur. — Le modèle le plus simple est celui qui utilise la non réciprocité du mouvement de translation d'un écrou à pas suffisamment court, dans lequel on fait tourner une vis fixe. L'appareil comprend un cylindre à vapeur à double effet A, dont le piston B porte d'un côté une bielle C actionnant l'arbre de relevage, tandis qu'il présente, sur l'autre face, une contre-tige creuse D filetée intérieuremenL Le piston ne peut avancer, soit d'un côté soit de l'autre, sous Taction de la vapeur, que si la vis fixe E logée dans la partie filetée de la contre-tige reçoit un mouvement de rotation convenable donnée parle volant F. L'opérateur qui agit sur le volant F, n'a d'ailleurs de résistance à vaincre que de la part du frottement de la vis dans son écrou. Le tiroir de distribution de vapeur J est asservi au mouvement du volant de manœuvre, qui court longitudinalementsur son arbre,d'une petite longueur, comme l'indique
la figure 136, lorsqu'on le fait tourner dans le sens de la mise en marche en avant ou en arrière.
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Fig. 186. — (Sfaœ).
Légende.
A Cylindre à vapeur.
B Piston à vapeur.
C Bielle actionnant l'arbre de relevage. D Tige de piston creuse portant ëcrou . E Vis portant butée, actionnant le piston. F Volant de changement de marche . G Palier formant butëe.
H Bielle à fourche recevant le léger déplacement du volant. I Mouvement d'asservissement.
J Tiroir à vapeur.
Cet appareil fonctionne sur le S fax d'une manière très satisfaisante. Les mouvements du volant courant sur son arbre fileté se terminent par un choc assez sonore, mais sans répercussion aucune sur les organes.
Du moment qu'on se proposait de commander l'appareil de changement de marche en ayant recours au principe de Tasservissement, ridée devait se présenter naturellement d'employer un servo-moteur ordinaire, tel que la maison Stapfer les exécute pour les treuils et les appareils à gouverner. C'est un dispositif de ce genre qui a été adopté à Indret pour la machine du Tréhouari ; il est représenté figure 137. La commande du tiroir d'asservissement se fait par un petit arbre 6 qui traverse l'arbre creux L de mise en train, et traverse en K un écrou à long pas donnant le mouvement réveisible. En faisant tourner le volant H, on fait avancer l'arbre 1^ et on ouvre à la vapeur. Le piston à vapeur B commande par un engrenage l'arbre de mise en train L, qui, en tournant, ramène l'arbre G en arrière, et ferme ainsi l'admission de vapeur, si Ton ne continue pas à agir sur le volant H. L'asservissement obtenu est parfaiL
légende.
A Cylindre à Tapenr.
B Piaton à vapenr.
0 Tige de piston actionnant l'arbre de la rooe J.
D Tiroir de distribution.
E Boite de changement de marche.
F Tiroir de changement de marche.
G MonTement d'asservissement, comprenant nn arhre et des leviers.
H Volant de mise en train à yapear.
I Volant de mise en train à bras.
JJ' Roues d'engrenage transmettant le mouvement du moteur à Tarbre de mise en train .
K Ecrou commandant le mouvement d'asservissement* L Arbre de mise en train M Roue striée clavetée sur l'arbre de relevage. N Arbre de relevage.
On a depuis longtemps employé les freins à huile, comme modérateurs, pour rendre suffisamment doux les mouvements que Ton veut exécuter d'un seul coup de piston. Ainsi le Creuset a muni de modérateurs à huile, les pistons à vapeur de la mise en train de VAnnamite et du Myiho. M. Brown, d'Edimbourg, s'est fait une spécialité de la construction de ce genre d'appareils do manœuvre, surtout pour la marine de commerce ; son modèle, dont on est très satisfait sur les paquebots, convient mal aux navires de guerre, sous sa forme normale, parce qu'il ne permet pas l'arrêt de l'arbre de relevage dans les positions intermédiaires et donne seulement le mouvement à bloc, en avant ou en arrière, qui suffit aux paquebots.
Il convient d'ajouter que Ton peut aisément modifier l'appareil Brown de façon à le rendre applicable aux bâtiments de guerre ; c'est un dispositif de ce genre qui a été adopté à Indret sur les machines les plus récentes.
La figure 138 représente la combinaison, sur le Char les- Martel d'un servo-moteur du modèle classique de Farcot avec un frein à huile monté sur la tige du piston à vapeur, entre les bielles qui actionnent l'arbre de relevage. Comme détail, on remarquera que le mouvement de l'huile, d'un côté du frein à l'autre, se fait par un tiroir accouplé au tiroir à vapeur et asservi comme lui. Le tiroir d'huile laisse un petit orifice de passage constamment ouvert ; mais il y a, sur le tuyau d*huile, un robinet étanche qui bloque le frein et rend tout mouvement impossible, lorsque le tuyiau d'arrivée de vapeur est fermé.
82. — Mises en train sans assei^issement. — Entre les appareils qui précèdent, se rencontre une différence de principe importante, selon que le moteur à vapeur est de petite dimension et exécute une quarantaine de tours complets comme dans le cas de la figure 137, ou que le cylindre a un grand diamètre et que le changement de marche est obtenu d'un seul coup de piston (fig. 138). 11 est évident que, dans le premier cas, l'asservissement n'a aucun besoin d'être rigoureux, puisque si le moteur exécute encore une fraction de tour après que le robinet de vapeur
est fermé, le déplacement de l'appareil de mise en train correspondant à cette fraction de tour est insignifiant.
GO
Légende,
A Cylindre à vapeur.
B Piston à yapear.
C Tige.
D Frein à hnile .
E Piston du frein à huile .
FF' Bielle de changement de marche, actionnant l'arbre G.
G Arbre de releyage .
H Tiroir à vapeur.
IJ Tiroir à huile et tige commune aux deux tiroirs.
K Boîte à tiroir pour retour d'huile .
L Levier de mise en marche.
M Mouvement d'asservissement.
N Point d'attache du mouvement d'asservissement sur
l'arbre de relevage.
0 Arrivée de vapeur.
P Robinet de fermeture du passage de l'huile.
Quand la transformation du mouvement comporte une très grande réduction et que le nombre de tours du moteur est élevé, on supprime souvent tout asservissement, et on se contente d'un tiroir ordinaire, avec un registre de vapeur permettant de faire permuter l'admission et révacualion de vapeur selon le sens de la rotation à obtenir. On peut même simplifier davantage encore, en disposant les transmissions de telle sorte que le renversement de marche corresponde à une demirévolution de l'arbre de relevage ; le moteur n'a plus alors besoin que de tourner dans un seul sens, et toute la manœuvre se réduit à celle du robinet d'admission de vapeur.
La nécessité de faire exécuter un certain nombre de tours au moteur n'est point nécessairement une cause de lenteur du mouvement. Certaines machines munies de mises en train à vapeur du genre dont nous nous occupons, celles de Vhly par exemple, exécutent leurs changements de marche en 6 à 8 secondes.
L'emploi d'une petite machine ordinaire à rotation continue pour opérer les renversements de marche permet de supprimer la machine, spéciale destinée à actionner le vireur. Une seule machine, en effet, suffit parfaitement, moyennant l'adoption de deux manchons d'embrayage, et de deux appareils de multiplication de force, en rapport, l'un avec la résistance de la mise en train, l'autre avec celle du vireur. La figure 139 représente un dispositif de ce genre, adopté sur la machine &\i Masséna, La suppression du moteur du vireur est une simplification assez importante pour être recommandée. Par contre, on peut craindre que le moteur unique ne se trouve plus ou moins fatigué dans les virages assez
fréquents de la machine pendant les repos, et ne soit pas toujours en assez bon état, au moment de la manœuvre.
Fig. 139. — (MatséM).
Légende.
a Leyier de commande du distribatear de yapear.
b Tringle — d« — d« —
c Distribatear poar renYersement de marche^ transformant l'admission en
échappement et réciproquement.
d Moteur à deux cylindres à yapeur du changement de marche. e Bielles motrices et /^manirelles* y Arbre du moteur d> g Roue striée, calée sur le prolongement de l'arbre V qui conduit la mise en
traîna yapeur.
h Roue hélicoïdale embrayée sur Tarbre S pour la commande à yapeur. Cette roue est folle pendant la commande à. bras.
i Arbre.
j Vis sans fin actionnant la roue K .
k Roue à yis sans fin calée sur un arbre à deux maniyelles.
/ Arbre à deux maniyelles pour commande de l'arbre de releyage.
m Bielles d'accouplement de Tarbre de releyage aux maniyelles ci-dessus.
n Leviers de commande de Tarbre de releyage.
U Arbre de relevage.
0 Manivelle de relevage.
g Bielles de relevage commandant les leviers de suspension r*
r Leyier de suspension de la barre Marshall.
ê Prolongement de l'arbre I, portant deax manchons d'embrayage conjugués^
Tun poar la rone A, l'antre pour le rolant à bras t. t Volant de commande à bras, immobilisé dans la commande à rapenr. u Débrayage commandé par levier de Tarbre S et celui du volant t, V Prolongement de Tarbre du moteur, réuni à ce dernier par un manchon
d'embrayage.
X Débrayage commandé par levier des arbres fetv, y Vis sans fin calée sur l'arbre du vireur. 2 Roue à vis sans fin correspondant à la vis ci-dessus . A Arbre de vis sans fin du vireur (2" transmission). B Position de la vis sans fin pendant le virage.
C — pendant le fonctionnement de la machine motrice.
D Eoue striée du vireur.
£ Arbre, F Bielle, G Tige de piston de la grande machine.
La complication des transmissions qu'il entraîne a fait abandonner, à Indrety le système de mise en train sans asservissement donnant le mouvement au vireur.
Qu'ils conduisent ou non le vireur, les moteurs des mises en train à vapeur doivent développer un travail beaucoup plus considérable, quand ils font plusieurs tours complets, que lorsqu'ils opèrent en une seule demi-course; les transmissions intercalées entre l'arbre du moteur et l'arbre de relevage absorbent en effet les cinq sixièmes environ de la puissance, quand il s'agit de réduire Tangle parcouru dans im rapport qui n'est pas inférieur à celui de 100 à 1.
Soient en effet :
N le nombre des cylindres d'un appareil de manœuvre,
d le diamètre des cylindres,
c la course des pistons,
n le nombre de tours exécuté pour renverser la marche, qui est égal
à 0,5 pour tous les moteurs sans multiplication de mouvement, F la pression de la vapeur.
Le travail exécuté par la mise en train peut être représenté par le produit
Nd^CnP,
et peut, sous cette forme, être comparé à la puissance F de la machine
qu'il s'agit de manœuvrer.
En faisant le calcul pour un groupe de moteurs renversant la marche
en une seule course, et un groupe de moteurs exécutant un grand
nombre de tours, on forme le tableau suivant :
TABLBAtJ XIV
Puissance comparative de la puissance des moteurs de la mise en train
N(i*cnP
Du Chayla. .
Galilée ....
S fax «...
Moyenne . .
Otûchen • . .
0,600 O^ISO
Gueydon . . .
Desaix ....
Masséna . .
Amiral-^ Tréhouart
Jeau'Bart . . .
Moyenne . .
83. — Résumé et conclusions de la première partie. — Nous terminerons rélude de la marche de la vapeur à travers la machine, de son travail, de ses transformations diverses, par une remarque sur l'impossibilité de respecter, d'une manière absolue, les distinctions qui ont conduit à partager en trois parties les matières de cet ouvrage. Il existe, en effet, un certain nombre d^organes, pour lesquels on ne peut séparer la description et le fonctionnement mécanique de leur rôle dans la production du travail moteur.
Ainsi, il y aurait quelque motif de suivre ici la vapeur dans sa dernière transformation, en étudiant le condenseur. Mais il nous a semblé que le condenseur, organe entièrement distinct, aussi indépendant que les chaudières elles-mêmes, des parties de la machine, cylindres et tiroirs, où se prépare et s'exécute la production du travail, devait être étudié séparément ; le r61e important des pompes a conduit dès lors à rattacher tout ce qui concerne le condenseur aux recherches sur le fonctionnement mécanique de la machine en général, eu le renvoyant ainsi à la fin de la deuxième partie.
Par contre, nous avons empiété sur la troisième partie, à l'occasion de la distribution de la vapeur et de la manœuvre de la machine, en donnant de suite la description, aussi sommaire d'ailleurs que possible* des appareils de conduite et de manœuvre.
En résumé, cette première partie associe Tune à l'autre l'étude du travail de la vapeur et celle des moyens d'obtenir ce travail, la première
d*ordre purement mécanique, la seconde en grande partie du domaine de la géométrie. Le lien, entre ces deux ordres de recherches, concourant au but final de l'utilisation de la vapeur à réaliser, est particulièrement étroit, entre les matières des deux chapitres II et 111, consacrés Tun-à l'analyse des diagrammes d'indicateur, le second à celle des causes qui influent sur la forme de ces diagrammes.
Comme conclusion, nous devons rappeler surtout le résultat final auquel nous ont conduits les calculs des chapitres I et II . L'accroissement de l'utilisation théorique U n'est [pas entièrement à dédaigner; les conditions de fonctionnement de la machine parfaite s'amélioreront encore par l'élévation des pressions et l'allongement des détentes, mais elles s'amélioreront avec une lenteur toujours croissante. Dès à présent, le perfectionnement de l'utilisation spécifique U* , mérite surtout d'appeler l'attention des constructeurs ; la réalisation d'un organe de distribution parfait, permettant de disposer de Tadmission et de l'évacuation indépendamment l'une de l'autre, réduisant à rien ou presque à rien les effets actuellement si nuisibles des étranglements de vapeur, serait le plus sûr moyen de réduire la consommation de vapeur par cheval.
L'étude du travail de la vapeur a été traitée avec beaucoup plus de développements que ne le seront l'étude du fonctionnement mécanique et la description des organes, et cela pour deux motifs.
En premier lieu, il n'existe guère d'ouvrage exposant en détail les principes des machines marines, sous le rapport de l'utilisation de la vapeur, tandis que l'on trouve d'excellents manuels de construction pratique.
En second lieu, il est permis d'espérer que l'exposé des principes généraux, sur lesquels repose le fonctionnement des machines actuelles, a une utilité moins éphémère que la description des organes, sans cesse renouvelés par l'ingéniosité des constructeurs aidée des progrès de la métallurgie. L'exposé rapide, fait par M. de Fréminville de la théorie du refroidissement au condenseur, d'après Reech, qui conduisait à l'adoption de la détente multiple, a rendu singulièrement plus de services, en effet, que la description de la machine à balancier du Gomer ou de la machine à connexion directe de l'ancien Fulton^ dans le premier ouvrage consacré, en France, au sujet qui nous occupe.
FORGES D'INERTIE
g 1. — Forces d'inertie de rotation et de translation.
84. — Forces enjeu dans les machines en mouvement, — Les principales forces, dont le jeu constitue le fonctionnement intérieur des machines et détermine les efforts exercés sur les appuis, sont au nombre de trois, savoir :
l"" La pression de la vapeur, étudiée dans les cinq chapitres qui précèdent. La valeur moyenne de la force motrice produite par la vapeur, et ses valeurs particulières à chaque instant, se déterminent, d'après les diagrammes d'indicateurs, comme nous l'avons vu au chapitre II.
S"" Le poids des pièces mobiles.
3* Les forces d'inertie.
Pour pouvoir calculer les effets de ces trois forces combinées, il nous reste à calculer la valeur des forces d'inertie. La place importante, que cette détermination occupe dans le présent chapitre, permet de le regarder comme consacré spécialement aux forces d'inertie, bien que le rôle des deux autres forces y soit également pris en considération.
Les forces d'inertie doivent figurer d'ailleurs au premier rang dans l'étude du fonctionnement mécanique des machines. Ces forces interviennent, en effet, dans le moment moteur, en y introduisant des couples très importants ; de plus, elles sont seules en action, pour produire les violents efforts exercés par les machines sur leurs points d'appui •
— Effort exercé par la vapeur sur la charpente d*une machine. — Il importe tout d'abord de bien distinguer, de l'effet des forces d'inertie, celui de la pression de la vapeur seulement, qui est le même, sur la machine immobile et sur la machine en mouvement.
On dit assez habiluellement que la machine travaille sur elle-même^ c'est-à-dire que la vapeur n'y produit que des forces intérieures. Cela est parfaitement vrai, en ce qui concerne Tabsence de toute résultante de translation. La vapeur introduite dans un cylindre presse, en effet, sur le fond du cylindre comme sur le piston ; l'effort transmis par la manivelle et Tarbre aux supports de paliers se trouve ainsi contre-balancé exactement ; le résultat final se résume en une tension et une compression alternatives des bâtis, qui réunissent le cylindre à la plaque de fondation.
Au point de vue des moments, au contraire, la pression de la vapeur exerce sur Tensemble de la machine un effet bien déterminé, qui tend à produire l'inclinaison en sens inverse de la rotation de Tarbre .
Flg. 140
Considérons la pression P de la vapeur sur le piston, transmise en D au pied de bielle, et dirigée de bas en haut pendant la montée du piston, fig. 140, n^l, et de haut en bas pendant sa descente, fig. 140, n"" i. Au point D, la force P se combine avec la réaction N de la glissière sur le patin de pied de bielle, pour donner la résultante F dirigée suivant la bielle. En B, à la tète de bielle, la force F se décompose, en reproduisant la force verticale P, et la force horizontale — N^.
La force verticale P, , transportée au centre 0 et transmise aux paliers.
est celle qui contre-balance P et produit la tension ou la compression des
bâtis.
La force horizontale N„ combinée avec la pression — N du patin sur la glissière, produit un couple d'inclinaison ou de chavirement de toute la machine sur son plan de pose.
La figure 140 montre que le couple d'inclinaison de la machine garde le même sens, qui est le sens contraire au couple de rotation de Tarbre, dans toutes les positions du piston.
De plus, le moment d'inclinaison de la machine est constamment égal au moment de rotation de l'arbre. En effet, si nous appliquons en 0 deux forces F,, F, égales et contraires, égales toutes deux à F, la force F , combinée avec F, produit le cotiple de rotation de l'arbre, dont le moment est
PXOK;
la force F, donne la composante verticale égale et contraire à P, que nous avons déjà considérée, et la composante horizontale N, qui, composée avec — N, produit le couple d'inclinaison de la machine, dont le moment est
Pi-iF
0ît = NXOl>.
Or, les deux triangles semblables DPF et DOK
donnent,
N""OK' d'où nous tirons,
(1) FX OK = NXOD = 0R:.
Les glissières constituent ainsi le point d'appui du moteur contre le couple résistant de l'hélice.
L'équation (1) permet de calculer assez facilement le moment d'inclinaison ^. Nous avons en effet'
figure 141,
i'î^sfissc. * ces jS '
/ et, en appelant r le rayon de la manivelle, égal à -^
0K==r8in(<p — jS);
nous en tirons.
fig. Hi
(2) Le moment maximum est atteint, lorsque l'angle op est égal à 90"" ; la
C09 p 2 ces p
valeur de ce maximum est la même que si la bielle était de longueur infinie et Tangle p égal à zéro.
En effet, les deux triangles semblables DPF et OKA donnent
(Ibis) FXÔK = PX OÂ,
quel que soit Tangle <p. Le maximum de ^ correspond donc, quand on considère P comme constant, au maximum de OA, qui est j,pour (p=90®; sa valeur est
ou, en remplaçant la pression totale P par son expression en fonction de l'ordonnée moyenne p,
(4) 0n„ = g jc Dî^O p X 10.000.
En supposant que l'ordonnée p au moment du passage du piston à mi-course est égale à l'ordonnée moyenne du diagramme, Texpression qui précède peut s'écrire :
Il est clair que les équations (4) et (4 bis) reposent sur des hypothèses quelque peu contradictoires. Toutefois elles expriment le maximum de 0)1, avec une approximation suffisante pour la pratique- Il est également permis d'admettre, que l'instant du maximum des moments coïncide avec celui des passages du piston à mi-course; on voit ainsi comment cet instant varie, d'un cylindre à l'autre, pour les différents pistons d'une machine.
Le moment d'inclinaison STL de l'effort du piston sur la glissière est toujours trop faible pour fatiguer les attaches de la machine et de la coque. 11 n'imprime pas non plus de bande appréciable à un navire, dans les conditions normales de stabilité des bâtiments droits ; mais lorsqu'on s'inclinant pour d'autres motifs, un bâtiment vient à s'approcher de la position d'équilibre instable, le moment STL dû aux effetsde la tète de bielle et du patin peut suffire pour faire franchir la position d'équilibre instable et amener le chavirement. On a eu, sur le Tonnerre à son premier armement, la démonstration frappante des effets du couple ?fïL ; l'action du gouvernail pouvait faire chavirer le bâtiment sur bâbord, tandis que' sur tribord, elle se trouvait contre-balancée par 9TIL en même temps que par le couple de redressement, à une certaine inclinaison d'équilibre stable.
Nous tenninerons cette élude des effets de la vapeur par deux remarques, dont la première est importante.
En premier lieu, les deux figures 140 montrent que Taction du patin de pied de bielle sur la glissière est toujours dirigée dans le même sens, et que la face travaillante est toujours la même, soit pendant la descente, soit pendant la montée. Seulement la figure suppose que P est dirigé vers le bas pendant la descente et vers le haut pendant la montée, La direction de N se renverse, et un choc sur la glissière est possible, lorsque P change de direction avant la fin de la course, comme on le voit sur les diagrammes de la figure 17, page 43.
En second lieu, si, dans la force P, nous faisons entrer le poids n des pièces mobiles, le moment de rotation et le moment d'inclinaison sont modifiés, mais restent toujours exactement égaux Tun à l'autre. La pression de la vapeur sur le fond de cylindre, au contraire, n'est plus égale à P; elle est plus grande que P pendant la montée du piston et plus faible pendant la détente. 11 ne serait plus tout à fait exact, dans ces conditions, de dire que la machine travaille sur elle-même.
86. — Rappel des principes concernant Finertie et les forces cTinertie. — Supposons qu'un corps mobile M, de masse m soit animé d'un mouvement de translation varié, et soit j son accélération à un moment donné. La résultante de toutes les forces agissant sur M est égale à
Supposons que les forces exercées sur M se composent de forces connues, telles que la pesanteur, la pression de la vapeur, etc., dont la résultante est F, et de réactions exercées par des points d'appui ou d'autres corps mobiles reliés à M, dont la résultante est R. Les trois forces mj\ F et R forment un parallélogramme qui permet de déterminer Tune d'elles, quand les deux autres sont connues.
Dans une machine, on connaît le mouvement géométrique des diverses pièces M et, par suite, la grandeur et la direction de / et de mj. On connaît la force F ; on se propose de déterminer la «-nvjréaction R, ou plutôt l'action — R de chaque Fig. 142
corps M considéré, sur ses points d'appui.
La force — R, d'après la figure 142, est la résultante de F et de — mj. La force — mjy de sens opposé à y, est la force d'inertie du corps M, exercée par lui sur ses points d'appui ou sur les autres corps auxquels il est mécaniquement relié .
Lorsque la force F est nulle, la force — R est égale à — m;, c'est-àdire que la réaction du corps M sur tout Tensemble des corps agissant extérieurement sur lui se confond avec sa force d'inertie.
Appliquons ces principes élémentaires aux pièces mobiles d'une machine à vapeur, en négligeant tout d'abord l'obliquité de la bielle, sauf à en tenir compte plus tard.
Sur l'ensemble du piston et de sa tige, les forces composant F comprennent :
La pression P de la vapeur; Le poids IIp des deux pièces ; La pression N de la glissière sur le patin ; La pression — N du pied de bielle sur son tourillon ; Les deux dernières de ces forces se détruisent. Par suite, l'action Rp de la tète de tige sur le pied de bielle est la ré* sultante de P, de TIp et de la force d'inertie \p dont la valeur est
(5) '.= -FV
De même l'action R^ de la bielle sur la manivelle de l'arbre est la résultante de toutes les forces extérieures exercées sur la bielle, comprenant son poids n^ avec la force Rp, et de la force d'inertie de la bielle elle-même,
Enfin l'action Rm de la manivelle sur l'arbre est la résultante de toutes les forces extérieures, que la manivelle subit, et de sa propre force d'inertie.
Nous arrivons ainsi, de proche en proche, à trouver sur l'arbre, sept forces agissantes :
La dernière de ces forces est une force d'inertie dans le mouvement circulaire, c'est-à-dire une force centrifuge.
Nous connaissons la pression P de la vapeur, et le poids n des pièces mobiles; nous avons à étudier les forces d'inertie Ip,U,]m exercées par le piston et ses annexes, bielle et manivelle.
87. — Conditions dans lesquelles les forces d'inertie se calculent. Classification de ces forces, — L'étude des forces d'inertie des machines marines n'a pas pu être faite en attribuant aux pièces leur mouvement véritable; elle ne donne, par conséquent, que des résultats approchés.
Tout d'abord, on admet souvent que le mouvement alternatif véritable du piston peut être remplacé, sans trop d'erreur, par un mouvement pendulaire simple suivant une loi sinusoïdale. En d'autres termes, on suppose que la bielle a une longueur infinie par rapport à la manivelle, et qu'elle se meut parallèlement à elle-même, conformément à l'hypothèse qui sert de base à l'épure de régulation circulaire et à l'étude des conditions de départ des machines, n""' 72 et suivants. Les calculs de forces d'inertie des machines du Raner-Wilhelm-der -Grosse en particulier, dont les résultats sont donnés n""^ 96 et 107 du présent chapitre, ont été faits dans cette hypothèse .
Les formules algébriques, lorsque Ton tient compte de l'influence de l'obliquité de la bielle sur le mouvement de translation du piston, deviennent nécessairement plus compliquées ; mais leur application est très simple, le calcul numérique des tableaux nécessaires ayant été fait une fois pour toutes. Tous les résultats calculés à Indret pour des machines françaises, qui sont donnés n"^ 96 et 107, sont établis en faisant la correction de l'obliquité de la bielle, qui est très importante, comme nous le verrons au numéro 89.
La question de l'obliquité de la bielle étant ainsi réglée, on reste en présence de difficultés plus sérieuses, qui exigent le recours à deux hypothèses, dont le degré d'exactitude n'est pas exactement établi.
En premier lieu, on suppose que la vitesse de rotation de l'arbre à vilebrequins est uniforme, ce qui n'est pas possible , puisque le moment moteur est variable et que les machines marines n'ont pas de volant. La figure 143 représente les variations de la vitesse angulaire de la machine du Jauréguiberrpy relevées au cours des essais par M. Moritz. Les
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Fig. 143.
courbes représentent, pour deux allures, les différences, à chaque instant, entre la vitesse à cet instant et la vitesse moyenne pour un tour complet, exprimées en tant pour cent de la vitesse moyenne. L'écart atteint 8 ^ en moyenne, savoir 9 ^ en plus, et 7 ^ en moins. La force centrifuge, proportionnelle au carré de la vitesse, subit donc des écarts de 17 ^ en plus et en moins, ou de 34 % du minimum au maximum, qui influent très sensiblement surles forces dMnertle. Ni les accélérations tangentielles, ni les changements apportés à l'accélération de translation verticale du piston, ne sont, non plus, négligeables.
La seconde hypothèse consiste à admettre que toutes les forces d'inertie développées par la bielle, dans son double mouvement de translation et d'oscillation angulaire, peuvent être remplacées par celles que donneraient deux masses concentrées. Tune au pied de bielle, Tautre à la tète de bielle, présentant ensemble la masse totale de la bielle et ayant le même centre de gravité.
Nous étudierons, au numéro 91, les modifications que cette seconde hypothèse devrait subir, pour rentrer dans les conditions de la réalité. Telle que nous venons de Texposer, elle est acceptée, malgré ses inexactitudes ; elle a le très grand avantage de permettre un classement très simple de toutes les forces d'inertie, en forces d'inertie de rotation et forces d'inertie de translation.
Les forces d'inertie de rotation l^ sont entièrement produites par les manivelles et les tètes de bielles. Elles sont intégralement exercées sur les paliers. Elles sont uniquement centrifuges. Elles sont constantes en intensité, et variables en direction, de O'' à 360®, dans le plan perpendiculaire à l'axe de l'arbre .
Les forces d'inertie de translation \p sont produites par le piston, la tige, la traverse et son patin, enfin par le pied de bielle. Elles s'exercent sur les paliers et sur les glissières, à la manière de la pression de la vapeur P. Elles sont variables en intensité, depuis zéro jusqu'à un maximum. Elles sont toujours dirigées suivant la verticale, de haut en bas pendant la demi-course inférieure des montées et des descentes (côté A du cylindre), de bas en haut pendant la demi -course supérieure (côté a).
Les forces de rotation et de translation ne diffèrent pas seulement par l'origine et le point d'application que nous venons de désigner, ainsi que par la valeur numérique, que nous étudierons au numéro 88 ; elles diffèrent aussi par leur rôle.
Les forces d'inertie de rotation jn'inlerviennent pas dans le couple de rotation des machines ; elles influent seulement sur les vibrations de la coque étudiées aux § 3 et 4, en associant leurs effets à ceux des forces d'inertie de translation.
Les forces d'inertie de translation, plus importantes que les précédenteSy interviennent à la fois dans le couple de rotation de la machine, et dans les vibrations imprimées par la machine à la coque du navire.
88. — Expression approximative des forces dHneriie. — Considérons d'abord les forces d'inertie de rotation, les plus simples de toutes.
Soient «d la vitesse angulaire de l'arbre,
r la distance d'une masse mobile à l'axe de rotation.
La force d*inertie centrifuge est, pour une masse {a,
Pour une masse supposée concentrée à l'axe de la soie de manivelle, la force totale est,
n C /23îN\.
rs) I -n^/2^v
c étant la course des pistons. En effectuant les calculs numériques, cette expression devient,
(9) Im = 0,000569 nCM%
\tn et n étant exprimés en kilogrammes et C en mètres.
La formule (9) est généralement adoptée pour les applications numériques, avec les deux hypothèses qu'elle comporte, concentration de la masse à l'axe de la soie et parallélisme de toutes les forces élémentaires.
Le poids n qui y figure comprend le poids total de la soie, mais la moitié seulement du poids des deux bras de manivelle, dont le centre de gravité est supposé situé au milieu du rayon ; il comprend de plus le poids de la portion de bielle, qui est supposée concentrée sur la soie et participant à son mouvement;
En introduisant la vitesse moyenne des pistons,
qui est à peu près la même pour toutes les machines contemporaines, la formule (9) devient,
(10) I« =0,0168 nVN.
Si nous attribuons à Y la vitesse assez usuelle de 5 mètres, nous trouvons
(11) I« = 0,084nN = ng-
Calculons maintenant de la même manière les forces d'inertie de translation.
L'obliquité p de la bielle étant négligée, la hauteur z, au-dessus de son point mort inférieur, de toute la masse mobile, piston, traverse, portion de bielle concentrée en D, qui a son centre de gravité en G, est la même que celle du pied de bielle D.
ce qui nous donne, pour la valeur de l'accélération,
\dtj "" 2
co« CCS 9.
La règle des signes a été choisie de manière à donner le signe + aux accélérations et aux forces verticales dirigées comme la pesanteur, c'est-à-dire de haut en bas.
L'équation (13) conduit, pour l'expression de la force d'inertie,
g dt*'
en y remplaçant la vitesse angulaire » par sa valeur en fonction du nombre de tours, à la formule
, II C/27tNV
Cette formule peut prendre les deux formes.
Fig. 144
Ip = 0,000559 n C N« CCS ?, Ip = 0,0168 n V N 008 ?,
et, pour une vitesse moyenne des pistons égale à 5™, la forme
ip=o,o84 nN = n ^ cos ?.
L'expression de la force de translation Ip est donc la même que celle de la force centrifuge U, avec adjonction du facteur cos f ; les deux valeurs maxima de Ip sont égales à Im» pour une même valeur du poids n, et de même sens que I^. On peut donc réunir les deux expressions en une seule I, lorsque Ton considère seulement la valeur maximum, dans la force d'inertie de translation*
L'expression des forces d'inertie appelle immédiatement deux observations.
En premier lieu, sous la forme (9), (15), et plus encore sous la forme (H), (17), cette expression semble indiquer que les deux facteurs G et N de la vitesse moyenne Y des pistons ont, sur les forces d'inertie, une influence toute différente. Cette conclusion serait inexacte, parce que le poids des tiges de piston, bielles, manivelles, qui forme la plus grande partie du poids n, croit proportionnellement à la course C, et même plus vile que C.
Le poids n, dans son ensemble, est sensiblement proportionnel au produit
qui figure dans l'expression (8) du travail F, page 46. Par suite, le produit nCN*, dans les expressions (9) et (15), est proportionnel à
D*p C« N% ou encore, à F X C N.
11 convient donc de considérer la force d'inertie I des pièces mobiles comme sensiblement proportionnelle à la puissance F des machines et à la vitesse moyenne des pistons CN, sans distinguer entre les deux facteurs C et N de cette vitesse.
En second lieu, sous la forme (11), (17), l'expression des forces d'inertie montre clairement combien leur valeur numérique est élevée, comparativement au poids des pièces en mouvement. Le nombre de tours N est en effet fréquemment égal à 120, sur les cuirassés et les grands croiseurs, ce qui donne
i = ion.
Lorsque N est de 360, comme il arrive sur les torpilleurs elles contretorpilleurs, l'équation (11) indique
I = 30 II
Si, en même temps, la vitesse moyenne des pistons V atteint 7"^ la force d'inertie I dépasse 40 n.
L'obliquité des bielles augmente encore l'intensité des forces d'inertie au haut de la course, et peut la porter à 50 n.
Il n'y a pas lieu d'être surpris, d'après ces chiffres, de l'intensité des effets des forces d'inertie, qui ont menacé parfois la coque des navires légers, d'une véritable dislocation.
89. — Influence de F obliquité de la bielle sur le mouvement du piston, — Considérons le mouvement géométrique des bielles dans l'espace, sans nous occuper ici des forces d'inertie que ce mouvement fait développer aux bielles elles-mêmes.
Par suite de l'obliquité p de la bielle, la hauteur z du piston, au-dessus
de son point mort inférieur, est diminuée à chaque instant de la hauteur
(18) e=b(l — cos jô),
ainsi que nous l'avons vu déjà au n"* 64.
Soit m le rapport de la longueur de bielle 6 à la demi-course ou au rayon de la manivelle ; nous avons trouvé,
(19) « = ^ ( m - y/ //^- - sin« ?\
La hauteur du piston passe ainsi de la valeur — 2;, à la valeur
y étant négatif, comme z^ mais moindre en valeur absolue. En remplaçant z eie par leurs valeurs (12) et (19), nous avons
(20) y = — -^(1 — 008 f — m + y m* — sin*^ j ;
en différentiant, et en remplaçant -^ par »,
/ai\ ^y C / . sin 2 9 \
Dans cette nouvelle valeur de Taccéléralion verticale du piston, le second terme du facteur entre parenthèse représente la correction qui tient compte de Tobliquité de la bielle.
La force d'inertie Ip calculée avec l'accélération exacte est, en y remplaçant la vitesse angulaire par sa valeur en fonction du nombre de tours,
(24) I, = 0,000559 II C N* ( cos ? - ïÇÇSili+l^) .
\ (m* — sin^9)T /
Dans le terme correctif, on néglige quelquefois sin^ (p au numérateur et sin' f au dénominateur, ce qui ne change pas les deux valeurs extrêmes du terme ; on arrive ainsi à l'expression plus simple, et encore assez exacte,
(25) Ip = 0,000559 11 C Ni T cos 9 - ^^\
Nous nous en tiendrons, pour tous les calculs numériques, à l'exprès^ sion (24).
Les deux valeurs extrêmes du facteur de I^ fonction de Tangle (p sont, en valeur absolue, 1" pour f = 0, cas de la force d'inertie dirigée de haut en bas,
2"" pour f» = 180°, cas de la force d'inertie dirigée de bas en haut,
Comme le rapport m est au plus égal à 4, les deux valeurs extrêmes de Ip, qui seraient égales Tune à l'autre d'après Téquation (18), sont entre elles, d'après l'équation (24), dans le rapport
de 1 — 7 a 1 + 7, c'est-à-dire de 8 à 5.
L'influence de Tobliquité de la bielle sur les forces d'inertie de translation est donc loin d'être négligeable.
Les valeurs numériques, suffisamment rapprochées, du facteur
?»'cos294-8in^9
(;«3 — sin* ?)t
sont données par le tableau suivant, emprunté au Traité de M. fiienaymé, pour le rapport de la bielle à la manivelle m = 4.
Tableau XV.
Angles ç
Angles f
Entre le minimum de A, 0,7S, et le maximum 1,25, nous avons le rap port de 3 à 5 indiqué plus haut.
La signification de la colonne B est donnée au numéro suivant.
Les variations de A et de B, entre 180^ et 360% reproduisent» en sens inverse, celles de 0* à 180^.
90. — Suite des conséquences de Vobliquité de la bielle. — La fonc? tion B de Tangle f , calculée dans le tableau XV, est,
B = sm ? ( 1 — y , . = J;
Pt-lF
elle sert à calculer le bras de levier de Teffort circonférentiel exercé sur la manivelle, en tenant compte de l'obliquité de la bielle.
Soit F cet effort total, résultante de <t» et de N, figure 145; la force verticale 4» est ici la somme de la pression de la vapeur P, du poids des pièces mobiles n et de la force d'inertie de translation verticale Ip exercée par ces mêmes pièces sur la soie de manivelle.
Le moment moteur de la force F est
(28) W = F X ÔK,
ou, d'après l'équation (1 6w), n» 85, (28 M ^l = *x'ÔA=*rf,
_j_ en appelant d la distance OA, qui serait le bras de / levier lui-même OE de la force F, si Tobliquité j5 ^ était nulle.
Nous avons (29)
Kig. 145
la figure 145 nous donne, d'autre part,
d= OE - AE =1 sin? — AE ;
AK =0E — OA = BH — OA = DH tangP- DOtang^= OH tangft
La valeur de d est donc (29 bis)
A E = ^ ces 9 tang /3.
d =-5 (sincp — CCS 9 tang JS)
La relation connue entre jSet <p, dans le triangle BOD,
fournit
Bin 3 = — sin 9,
taagi3 =
sm 9
v/ m^ — siu* 9
ce qui conduit finalement à l'expression de dy
Biii2 <p
(88) d = y Binyf 1 — 7== . , ) = --(sin?— ^ / , .== ).
En nous reportant à l'expression (27) de la fonction B, figurant dans le tableau XV, nous obtenons finalement,
(82 bi8)
d = ^XB.
Une formule approchée de d, plus simple que (32) et plus exacte que l'expression -3- sin 7 négligeant l'obliquité delà bielle, serait la sui* vante :
d = — (sin 9 — sin 2 9) ;
nous nous en tiendrons à l'expression (32) .
La longueur d, jouit de quelques propriétés géométriques assez curieuses.
Considérons, figure 146,un mouvement angulaire infiniment petit dO de la bielle autour de son axe instantané de rotation C, qui est à la rencontre du rayon OB et de la perpendiculaire DC à la trajectoire du point D; soit U la vitesse instantanée du piston.
Nous avons
Udi=i)C X rfO,
1 C a)(/< = "FÔ X de,
d'où nous tirons,
ÎCco
AO DC
B0"~BC"~1 p,
Les doux égalités (33) et (34) établissent la relation, (85)
eu
Cette propriété pouvait être déduite immédiatement de la comparaison des équations (21) et (32).
91. — Forces d'inertie développées dans le mouvevnent véritable de la bielle. — Tous les calculs qui précèdent tiennent compte à la fois de la masse et du moment d'inertie de la bielle ; mais la valeur attribuée au moment d'inertie, par la décomposition de la masse totale,
en deux parties appliquées aux axes des deux tourillons de la bielle, est
exagérée.
Soient m, et m, les deux masses composantes, et d, , d, leurs distances respectives au centre de gravité G. Pour ne rien changer à l'inertie de translation et de rotation, la décomposition devrait satisfaire aux trois conditions,
m< + Tn, = M, (36) { m^di — wji di = 0,
m<d,* — 7w,d,*=MR2,
R étant le rayon de giration, dont la valeur, pour une tige de diamètre uniforme et de longueur/, serait
Or, la décomposition adoptée a tenu compte seulement des deux premières équations (36), et a remplacé la troisième par une condition arbitraire, toute différente,
d^+di = l.
D'après les trois équations (36), une seule des quatre quantités m,, d,, m^yd^j peut être"" choisie arbitrairement. Les trois autres sont ensuite faciles à déterminer.
La troisième équation étant mise sous la forme plus simple
dt da := R2,
qui se déduit des autres, nous pouvons nous donner, par exemple, d„ en supposant
c'est-à-dire en transportant une partie du poids, à déterminer, sur la tète de bielle, où elle aura un simple mouvement de rotation. Les trois équations (36) donnent alors
nii =M
Comme 2 R est toujours moindre que /, ces équations montrent, de suite, que m, est inférieur à la moitié de M et que rf, est inférieur à la moitié de L
L'application des formules (37) a été faite à une bielle du Jurien-dela-Gravièrey pour laquelle on a,
IVO
Les résultats des calculs ont été :
La figure 147 représente Torbite du point de la bielle, situé à 0*^,114 au-dessous de Taxe de la soie de pied, où la masse de 50,13 unités devrait être supposée concentrée. La détermination exacte des forces d'inertie correspondant au parcours d'une semblable orbite serait des plus difficiles.
La décomposition de la masse de la bielle en deux parties n'offre donc d'avantage, que si l'on se contente d'une solution approchée. Si l'on voulait arriver à une solution rigoureusement exacte, il faudrait, conformément aux principes, déterminer séparément les forces d'inertie de translation du centre de gravité, et celles d'oscillation autour du centre de gravité. Fig. 147
L'étude des accélérations du centre de gravité ou de tout autre point d'un corps quelconque, dont deux points B et D ont des mouvements connus dans un plan, fig. 148, peut se faire assez simplement à l'aide d une série de théorèmes, que M. Marbec a déduits des lois les plus élémentaires delà similitude géométrique. En ce qui concerne la bielle en particulier, il ressort des «c Principes de Mécanique graphique » de M. Marbec, que l'extrémité des accélérations en chaque point de l'axe B D, tracées à partir de ce point, forme une droite bd semblable à BD. Par suite, l'accé-
lération du centre de gravité G s'obtient en joignant le point G au point g, qui divise la ligne bd, en deux parties proportionnelles à BG et à GD. Le principe est du reste très général, il s'applique à toutes les dérivées successives de l'espace parcouru par rapport au temps, ou cimènes, et
à tous les points d'un corps de forme quelconque, l'extrémité des cimènes donnant toujours une figure semblable à celle du corps lui-même.
En poursuivant ses recherches, M. Marbec a démontré diverses propriétés curieuses des accélérations, et des cimènes en général, par exemple, l'existence d'un centre d'accélération analogue au centre instantané de rotation. En joignant le centre instantané des accélérations aux deux extrémités de l'accélération de chaque point du corps, on obtient des triangles tous semblables entre eux, exactement comme si l'on opérait avec le centre instantané de rotation. Cette propriété des centres instantanés d'accélération peut se démontrer ou plutôt se vérifier directement, comme l'ont reconnu MM. Terré et Gayde à la lecture du présent chapitre. La démonstration intéressera les lecteurs qui ne seraient pas familiarisés avec le mémoire de M. Marbec lui-même.
Soient toujours B^ et De/ les accélérations de la tête et du pied de bielle; menons en B une perpendiculaire à B6, et en D une perpendiculaire à D^, figure 149; le point de rencontre C est le centre des accélérations.
Pour démontrer toutes les propriétés du centre G, il suffit d'établir que les deux triangles C B D et C 6 ci sont semblables.
Décrivons sur C h comme diamètre une circonférence, qui passe nécessairement en B, et sur Cd, une seconde circonférence qui passe par D. Prolongeons BD jusqu'à son intersection en e avec bd\ le point e doit avoir son accélération dirigée suivant 6d, et il doit être par suite le pied de la perpendiculaire abaissée de C sur 6cf, d'où il résulte qu'il est le point d'intersection des deux circonférences capables d'un angle droit sur les diamètres Cb et Cd.
Cela posé, nous trouvons successivement : Angle d6C= Angle DBC (sur la circonférence CBè) ; Angle BC6= Angle Beb (sur la circonférence CB6) ; Angle DCrf= Angle Beô, ayant le même supplément.
Fig. 148
Ces deux égalités donnent, en ajoutant un angle commun :
Angle B G D = angle bcd.
Les deux triangles BCD et bCd sont donc semblables; donc les décompositions que Ton fait, en décomposant leurs côtés en parties proportionnelles ou en traçant sur ces parties des angles égaux etc., sont également semblables, ce qui conduit à toutes les propriétés du centre d'accélération.
Fig. 149
Pour en revenir maintenant aux principes généraux de M. Marbec, ils permettraient de résoudre assez facilement des problèmes regardés comme très compliqués; ils permettraient, par exemple, de déterminer complètement la force dMnertie de la bielle, en répartissant la masse en deux points, dont G peut être l'un, soit pour le cas d'un mouvement de rotation uniforme de la machine, soit même pour celui d'un mouvement varié, les deux accélérations de B et de D étant toujours connues.
Si nous voulions calculer les forces d'inertie développées dans le mouvement oscillatoire de la bielle, nous aurions, pour valeur de leur moment,
dt*'
MR
Deux différentiations successives de Téquation (30) nous donnent,
d*S ci>' . i ces' 9
— -L. = — am CD \ -i
sm 9
ri'-è^'^y v'-i.i
sm» 9
Cette formule, un peu compliquée, se simplifie beaucoup en négligeant sin^ (f devant m*, comme dans Téquation (25) ; elle devient ainsi
rf"P w« . /ces» y \
rf?=m'"^'
et elle conduit, pour le moment des forces d'inertie d'oscillation, à l'expression
(39) cfl^^=MR-^'9inç(l-«-^')
Ce moment, qui change de signe avec sin cp, tend à imprimer au navire, non pas, comme "t, une bande permanente, mais un léger roulis ; il n*est pas assez important pour mériter d'être l'objet de calculs numériques. Nous nous bornerons à faire remarquer que chaque bielle a une période propre d'oscillation pendulaire, autour de son pied. Ainsi, pour iQJuriende- la- Gravier e pris plus haut comme exemple, le calcul donne, pour moment d'inertie autour du centre de gravité,
et, pour moment d'inertie autour de l'axe du pied de bielle,
S OT r« = 84,8.
Le moment Va du poids de la bielle étant, d'autre part,
Fa = 904^ X 0-,715 = 646,4 kilog. mètres,
la demi-période d'oscillation t est
La période totale 0", 72 rend l'oscillation de la bielle synchrone avec la rotation de la machine à 83 tours Â cette dernière vitesse, et en négli* géant le frottement sur le tourillon , la soie de manivelle n'a aucune force à exercer sur la tète de bielle, pour entretenir le mouvement pendulaire de période 2 1.
^ 2. — Moment de rotation. Coefficient d'irrégularité.
92. — Analyse des moments des différentes forces agissant sur une manivelle. — Les forces qui produisent un moment de rotation sur l'arbre sont la pression de la vapeur P, l'ensemble des poids des différentes pièces mobiles réunis en un seul II, enfin, les forces d'inertie qui peuvent être, comme les poids, réunies en une seule force 1, puisque ces
forces sont constammenL parallèles Les unes aux autres. La force I peut être regardée comme parallèle à la pression P, puisque la force d'inertie centrifuge a constamment un moment nul par rapport à l'arbre, et que la force d'inertie exercée par la portion de la bielle voisine du pied perpendiculairement à la course, figure 147, peut être négligée.
Au point de vue du moment de rotation, comme au point de vue du travail, le rôle de la pression de la vapeur P diffère complètement de celui du poids n et de la force d'inertie I ; en efTet, P seul produit le travail moteur, tandis que n et I, dont le travail est nul pour un tour complet de la machine, n'influent que sur la régularité du mouvement.
Le parallélisme continu des trois forces P, n, I, dans les machines verticales, permet d'obtenir par une seule opération la courbe des moments moteurs, en faisant tout d'abord le diagramme totalisé du travail de ces trois forces. L'aire de ce dernier diagramme, pour un tour complet, est égal d'ailleurs à l'aire du diagramme des pressions, tel qu'il est fourni par l'indicateur de Watt.
Le passage, du diagramme du travail, à la courbe des moments, comporte une double opération :
1° Changement des abscisses. Les arcs 7 parcourus par la manivelle sont substitués aux longueurs parcourues par le piston. Le diagramme se trouve considérablement allongé dans le voisinage de l'extrémité de course.
i" Changement des ordonnées, consistant dans la multiplication de chaque valeur de la force par celle de son bras de levier. Le bras de
bielle ; il est exactement donné, pour chaque valeur de f, par la formule
Fig. 150. — (flreitnttï, cylindre HP)
(32) employée dans tous les calculs d'Indret. Les ordonnées représentant les moments sont nécessairement nulles aux points morts.
Pour servir à préparer la courbe des moments, le diagramme d'Indicateur de Watt doit être pris, non sous la forme de son relevé direct, mais sous la forme qui a été représentée figure 17, et que nous reproduisons figure ISO. La pression qui produit le moment moteur
est, en effet, la résullanle, à chaque instant, des pressions exercées sur les deux faces du piston, telle qu'elle est figurée par les hachures, figure ISO. La pression de la vapeur devient une force résistante, en approchant de l'extrémilé de la course.
93. — Courbe de la réiultanle des forces, préparatoire de la courbe des moments. — Avant de tracer la courbe des moments, on prépare
habituellement une courbe des forces rapportées aux arcs décrits, pris pour abscisses, de manière à séparer les deux opérations indiquées plus hauL
La figure 151 représente, par rapport à Taxe des abscisses XX, la courbe des pressions P déduite directement des diagrammes de la figure 150; la portion négative de la courbe y atteint, en abscisses, un développement beaucoup plus grand que sur les diagrammes. Sur la figure 151, le poids des pièces mobiles n ayant été représenté à la même échelle que P, par deux parallèles Xf Xj à Taxe des abscisses, les ordonnées comptées au-dessus et au-dessous des lignes X^ X^, dans la partie hachurée de la figure, correspondent à la résultante de P et de n.
Sur les figures 152 et 153, la courbe inscrite sous le nom de courbe des pressions de la vapeur est en réalité la courbe des résultantes de P et de n portées en ordonnées au-dessus de XX'.
La courbe des forces d'inertie en fonction des arcs a> se calcule à l'aide de Tune des formules établies au n^ 89 ; sur la figure 152, elle a été obtenue à l'aide de la formule (24) et du tableau XV. La force d'inertie est une force résistante pendant la première moitié environ de la course du piston, alors que la pression de la vapeur s'exerce avec sa plus grande intensité; elle s'annule vers le milieu de la course; elle devient ensuite force motrice, et elle atteint sa plus grande intensité à la fin de la course, quand la pression P est passée à l'état de force résistante. Par suite, la force d'inertie a un effet favorable sur le moment moteur total, qu'elle régularise très notablement. On remarquera, en particulier, sur la figure 152, que la force d'inertie atténue, dans une forte proportion, les pressions de vapeur, qui s'exercent à contre vers la fin de la course, et qui tendent, par suite, à changer la face travaillante du patin et de la glissière. La force d'inertie diminue donc le danger des chocs ou plutôt des claquements de glissière, à fin de course; elle atténue aussi les chocs beaucoup plus vifs, auxquels sont exposés les deux chapeaux de la bielle au bas de course, et son corps au haut de course.
La figure 152 donne la courbe de la force P, celle de la force I, et celle de leur résultante. Dans le tracé de cette figure, la direction attribuée aux ordonnées, soit au-dessus, soit au-dessous de l'axe des abscisses, a été déterminée, non pas d'après la direction des forces vers le haut et vers le bas, mais d'après le sens positif ou négatif de leur moment; les ordonnées ont été portées comme positives, quand la force a un moment positif, dans le sens du mouvemenL C'est pour ce motif que les forces d'inertie changent de sens aux points morts et à mi-course, sur la figure 152, tandis qu'elles ne changent de direction qu'au passage à mi-course, dans la machine.
Les courbes des forces se présentent sous une forme aussi claire et plus ramassée, si Ton superpose les deux moitiés de la figure 152, comme le représente la figure 153. Les ordonnées de la portion de droite de la
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figure 152 étant renversées, le haut en bas, les deux courbes de la pression et de la force résultante forment des diagrammes fermés,
tandis qu'une courbe unique simple représente la force d'inertie pour les deux moitiés de la révolution complète.
Sur la figure 152 et la figure 153, on distingue nettement les deux effets principaux, favorables l'un et l'autre, des forces d'inertie au point de vue du fonctionnement intérieur de la machine :
1^ L'effort maximum, duquel dépend la fatigue des pièces, est diminué de toute la fraction dont l'ordonnée X A' est inférieure à l'ordonnée X A, ou, en valeur absolue, de toute l'ordonnée X I.
2® La période, pendant laquelle l'effort est de sens contraire à la rotation et produit un travail négatif, est réduite de toute la différence entre l'arc M X' et l'arc N X'. L'effort négatif maximum lui-même est réduit de toute la différence X'a — X'a' ou X' R, ce qui diminue d'autant l'intensité des chocs sur la glissière.
A rinstant où les forces d'inertie I s'annulent, lors du passage de la manivelle en Q, la pression de la vapeur est assez voisine de sa valeur moyenne ; il n'y aurait donc avantage, ni à diminuer P, ni à l'augmenter à cet instant.
Les forces d'inertie étant plus grandes au haut de course, en P^, qu'au bas de course, en P^^, la force résultante, qui produit en se renversant les chocs dans les articulations, est plus grande en P^. Il résulte delà qu'aux deux articulations de tète et de pied de bielle, le coussinet du chapeau doit fatiguer plus que celui du corps et subir un matage plus violent ; la bieUe, simple pièce de transmission, subit, en effet, les deux chocs sur les chapeaux au bas de course, et les deux chocs sur le corps en haut de course.
94. — Courbe des moments moteurs. — La courbe des moments moteurs se déduit de celle des forces résistantes, fig. 152 et 153, en multipliant les ordonnées de cette dernière par les bras de levier correspondants dy dont le tableau XV, page 259, fournit immédiatement la valeur.
Sur la courbe des moments ainsi obtenue, fig. 154, il ne saurait être question d'uniformité des moments, puisque les bras de leviers s'annulent aux deux extrémités de la course. Les moments négatifs sont très faibles, parce qu'aux instants où la force totale devient résistante, le bras de levier est presque nul.
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La figure 154 montre suffisamment Timpossibilité, pour les machines dépourvues de volant, de fonctionner régulièrement avec un seul cylindre. 11 a toujours été admis, en effet, que les machines marines, en raison de la faiblesse de leur volant, devaient être à plusieurs manivelles, sauf dans quelques cas très exceptionnels et de minime importance.
La présence de plusieurs manivelles, calées sous des angles quelconques, suffirait certainement pour faire franchir les points morts et permettre d'échapper au danger d'un stoppage inopiné en cours de marche ; mais ce n'est là que la moindre des conditions à remplir.
On attache une très grande importance à la régularité, à défaut d'uniformité, dans le mouvement de la machine, et cela pour plusieurs motifs. Les accélérations angulaires sont, pour toute la ligne d'arbres, une cause de changements brusques dans les efforts de torsion que Ton tient, à juste titre, à écarter ; on à même accusé les irrégularités du mouvement, d'altérer la structure moléculaire du métal, lorsqu'il était d'usage de porter, au compte d'altérations de ce genre, les ruptures d'arbres survenant après une durée de service presque constante. De plus le fonctionnement des hélices, très sensible à de faibles changements dans le recul et l'angle d'attaque, ne saurait échapper à Tinfiuence de changements de vitesse, même faibles, comme ceux constatés sur le Jauréguiberry ; il serait profondément altéré par des irrégularités de mouvement plus fortes.
il est donc indispensable de faire, du calage des manivelles, une étude approfondie.
95. — Régularisation du moment moteur par les angles de calage. Anciens exemples. — L'influence des angles de calage des manivelles se fait sentir, non seulement sur l'uniformité du couple moteur, mais aussi sur les différentes forces et les différents moments qui produisent les trépidations de la coque. Les angles de calage se trouvent soumis, par suite, à des conditions contradictoires, entre lesquelles il faut parfois établir un compromis ; nous les étudierons d'abord uniquement au point de vue du moment de rotation.
Dans toutes les figures représentant les angles de calage, nous désignerons les manivelles par leur numéro d'ordre compté à partir de l'avant. L'ordre de succession n'intéresse pas le couple moteur, mais il est important au point de vue des trépidations. De plus, le numéro se trouve indiquer en général, en même temps que le rang de la manivelle, le rang de la détente dans le cylindre ; le cylindre H P est, en effet, presque toujours à l'avant, puis vient le cylindre MP et ensuite le cylindre ou les cylindres BP ; toutes les déviations à cette règle seront
indiquées, quand il s'en présentera, sur un croquis de l'arbre à vilebrequins. L'ordre des détentes n'intéresse pas moins le couple moteur que les trépidations.
Si toutes les manivelles de l'arbre étaient actionnées par des cylindres pareils, fournissant les mêmes diagrammes, comme au temps des machines à détente simple, la solution du meilleur calage serait très facile. Il suffirait de mettre toutes les manivelles à des angles égaux les uns aux autres. Il y aurait à tenir compte toutefois de ce que, au point de vue du couple de rotation, deux calages écartés de 180^ sont équivalents, sauf les effets secondaires dus au poids des pièces mobiles et à Tobliquité des bielles.
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Fig. 165.
Au temps de la détente simple, la règle qui précède a toujours été très exactement suivie, pour les machines à deux manivelles, avec le calage à 90% et pour les deux machines de frégates cuirassées à trois cylindres, avec le calage à 120'', figure 1S5, A et B. Quant aux machines a quatre cylindres, dont il a été construit quelques-unes à cette époque, la recherche du couple de rotation uniforme aurait dû conduire pour elles à la disposition C, qui répartit les huit points morts à égale dislance sur la circonférence. Cette disposition, dont on se rapproche aujçurd'hui sur quelques machines à détente triple ou quadruple, aurait conduit à des valeurs exagérées de la résultante de trépidation, à l'époque où tous les pistons avaient même poids ; on s'est contenté du calage à 90®, dont nous verrons une disposition remarquable appliquée sur VEylau,
Le cas des machines à détente multiple, le seul qui nous intéresse aujourd'hui est plus compliqué, la force motrice et la force d'inertie variant beaucoup, l'une et l'autre, d'un cylindre à l'autre.
Sur les premières machines compound à trois cylindres égaux de la Marine française, type Savoie^ Magnanime^ etc., le cylindre HP faisait beaucoup plus de travail que chacun des deux autres; il a paru rationnel, par suite, de rapprocher les deux manivelles BP, en les plaçant à 90** l'une de l'autre, et de mettre la manivelle H P dans le prolongement de leur bissectrice, figure 156, A.
Cette disposition, qui avait été critiquée dès le début, se montra plus lard nettement défavorable, lorsque la pression de timbre aux chaudières passa, de i^,SO ou 2^25, à 4 kilos. Sur le Shamrock^ qui présentait la
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disposition A, TirrégUlarité du couple de rotation se manifestait par des usures anormales des soies des tourteaux de jonction, tandis que les machines de V Annamite et dxxMytho, avec les manivelles calées à lâO*", disposition B, n'avaient aucune avarie de ce genre. A cette occasion, M. Bailly calcula très exactement les couples de rotation du Shamrock^ pour les deux calages A elB ; il fit une troisième hypothèse, représentée en C, fig. 156, dans laquelle Tangle des manivelles BP est porté à 150''.
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Fig. 157 {Shamrock).
Les résultats obtenus sont donnés, figure 157, en coordonnées polaires,
le moment de rotation total étant porté suivant la direction de la manivelle HP. Sur cette figure, la supériorité du calage B à 120**, sur la disposition A, apparaît très nettement. La disposition C présente aussi un avantage sur la disposition B ; mais la différence est beaucoup moindre, entre les rayons des cercles enveloppes, pour les courbes C et B, que pour les courbes B et A.
Ajoutons, en terminant, que M. Bailly, à la suite de son étude, ayant analysé les causes des irrégularités, est parvenu à obtenir un moment de rotation suffisamment uniforme, par de simples changements dans la régulation des tiroirs du Shamrock^ et a pu conserver Tarbre à vilebrequins existant, qui était d'une seule pièce.
96. — Cjoefflcient (T irrégularité du couple de rotation. Exemples pris sur des machines récentes. — Les calculs complets du couple de rotation en tenant compte des forces d'inertie, qui étaient assez peu usités vers 1888, à répoque du travail de M. Bailly, sont entrés maintenant dans la pratique des salles de dessin. On préfère la représentation rectangulaire des forces et des moments, à la représentation polaire de la figure 157 applicable seulement aux moments.
A Indret, en particulier, où la pratique de ces études a été développée par M. Garnier, les angles de calage des machines ne sont arrêtés qu'à la suite de calculs complets, faits souvent pour diverses positions relatives des manivelles. Le résultat du calcul, pour chaque cas, se résume en établissant le rapport du couple de rotation maximum ^Jt au couple de rotation moyen w, qui se nomme coefficient d'irrégularité du couple de rotation.
Pour le BrennuSy les courbes rectangulaires des moments ont été tracées par M. Garnier pour les trois calages représentés figure 158.
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Les coefficients d'irrégularité donnés par les courbes sont les suivants, pour deux allures différentes :
Calage A . . . .
Calage A . . • .
A 88 TOURS
l,lî)6 1,830 1,669
A la suite de ces calculs, et en tenant compte aussi de Teffet de trépidation qui sera étudié au § 3, le calage A a été adopté pour la machine du Brenntis.
La figure 159 représente les moments partiels donnés par chaque cylindre, et le moment de rotation total de la machine du Brennus.
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Fig. 159 (Brennus).
L'étude faite pour le Brennus a été reprise lors de la conslruclion de la machine du (TAssas, avec les mêmes calages A et B et un calage comparatif C différent de celui de la figure 158 et représenté fig. 160. Le nouveau calage C avait dû être regardé comme plus avantageux, principalement au point de vue des trépidations; il s'est montré également supérieur à celui de la figure 158, au point de vue de la régularité du couple de rotation ; c'est le calage qui avait été adopté sur le Cassard.
Les calculs ont conduit au tableau suivant, pour une marche unique, celle à 140 tours r
Calage A * B .
COUPLE MOTEDR
Coelficient d'irrégularité
"oS
Maximum
' Minimum
Moyen m
Les poids
mobiles
sont ceux
du d'Assas
Pig. 160 {d'As$a$, Cassard).
Les courbes de moment total, pour les trois calages A, B, C, sont données figure 161.
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Fig. 161 {d*Astas, Ca$sard).
Le calage A, le plus avantageux des trois, au point de vue de la régularité du couple moteur, a été adopté sur le d^Assas.
Un exemple de calage très différent nous a été donné par le Kaiser^ Wilhelm-der-Grosse, dont la manivelle H P est écartée d'un septième de circonférence de celle d'un cyL BP, les calages étant de deux septièmes de ciiconférence enlre les autres manivelles, fig. 162.
Ces angles de calage, du reste, ont été choisis, moins en vue de la régularité du couple de rotation, qu'en vue de la faiblesse des trépidations.
Les courbes des couples de rolalion partiels et du couple total ont été reproduites figure 163, d'après YEngineering. Les calculs ont été faits
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simplement à Taide de la formule (44), qui ne tient pas compte de l'obliquité de la bielle ; leurs résultats ne sont donc pas tout à fait comparables à ceux obtenus pour le Brennus et le d'Assas.
En prenant des relevés aussi exacts que l'échelle de la figure 163 le permet, on arrive aux résultats suivants :
Moment moteur total maximum ilt ir>8*™,2
— minimum 88 C
— moyen m 133
Coefficient d'irrégularité.
Le coefficient d'irrégularité diflfèro peu de celui donné par le calage A, sur le Brennus et le d'Assas.
97. — Relevé expérimental de Vaccëlération angulaire. Appareil de stoppage automatique, — L'importance attachée, ajuste raison, à la régularité du couple de rotation rendrait très intéressant de posséder le relevé expérimental du moment de ce couple à chaque instant. Un instrument a été construit à cet effet, sur le principe de la mesure exacte et continue de la torsion de la ligne d'arbres, comme nous le verrons chapitre XII. L'unique application faite jusqu'ici de cet instrument, celle exécutée par M. Minel, sur la Carpe, n'est pas suffisante pour permettre de le considérer comme étant entré dans la pratique. Au chapitre VII, nous dirons aussi un mot des autres dynamomètres de torsion déjà essayés ou actuellement à l'étude.
L'accélération angulaire pourrait être connue à chaque instant Le
relevé obtenu par M. Morilz, sur le Jauréguiberry, fig. 143, montre en effet que la courbe des vitesses angulaires s'obtient en enregistrant électriquement les passages de points très rapprochés deTarbre devant un repère fixe ; or, la courbe des accélérations est facile à déduire graphiquement de la courbe des vitesses. Mais, dans une machine marine en marche, la valeur du moment moteur n'est nullement donnée par celle de l'accélération angulaire, même si Ton suppose le moment d'inertie de toutes les pièces en mouvement connu, ainsi que les forces d'inertie de translation des pièces mobiles correspondant aux changements de vitesse de Tarbre. Les résistances passives, et surtout la résistance de l'eau à la rotation de l'hélice, qui fait en moyenne équilibre au moment moteur, varient beaucoup, en effet, avec la vitesse; leurs variations dissimulent Teffet du moment moteur sur les changements de vitesse angulaire.
L'élude de l'accélération angulaire pourrait surtout servir à construire avec précision un appareil de stoppage automatique, donnant Tarrèt instantané sous Faction d'une forte accélération angulaire. Un semblable instrument assurerait des conditions de sécurité, en cas de rupture d'arbre, que les régulateurs de vitesse paraissent impuissants à fournir.
§ 3. — Etude générale de la trépidation des navires.
98. — Des vibrations de la coque. Premières observations. — Les vibrations de tout genre, imprimées par la machine à la coque, indépendamment de quelques effets secondaires dus à l'hélice, sont uniquement produites par les forces d'inertie.
Dès l'origine des machines à hélice, on s'est préoccupé des secousses violentes imprimées à la coque des navires par les machines à allure rapide. On les a longtemps confondues, quelle que fut leur direction, sous le nom unique de trépidations, sans chercher à analyser leurs causes diverses. La distinction entre l'effet des forces de translation et celui des couples d'inclinaison, en particulier, n'a guère été faite qu'à une époque toute récente. On se préoccupait uniquement des forces, qui existent seules, d'ailleurs, sur les machines à deux cylindres, et dont Fréminville a donné l'expression approchée dans son Cours de machines marines.
Il est à remarquer cependant que, pour les machines à quatre cylindres, les constructeurs du vaisseau mixte VEylau ont trouvé, dès 1854, la solution parfaite. Groupant les cylindres par paires, un de chaque côté de l'arbre, avec les axes en prolongement, ils les ont fait
travailler, comme le montre la figure 164, sur deux manivelles à 180** Tune de l'autre. Dans ces conditions, si le poids de la bielle simple B contre-balance celui de la double bielle B,, B\ et de sa traverse, la force d'inertie \p a une résultante nulle ; si le poids de la manivelle D contrebalance celui des deux manivelles D^, D\, la force d'inertie \m est également nulle. Il ne saurait donc y avoir ni force d'inertie résultante, ni couple résultant. Deux groupes semblables de manivelles, calés à 90*' l'un de l'autre, assuraient d'ailleurs la régularité du couple de rotation . Si la disposition de YEylau était applicable aux machines verticales modernes, le présent paragraphe et le suivant pourraient être singulièrement simplifiés.
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Sur les navires en bois, surtout quand la coque était fatiguée, il était facile de reconnaître l'effet de l'inertie, en raison duquel, le centre de gravité général de la machine restant immobile, la partie fixe, plan de pose et bâtis, prend un mouvement alternatif par rapport à la charpente voisine. Avec les coques rigides bien reliées à la machine, telles que les coques en fer, l'ensemble du navire et des bâtis fixes de la machine ne pouvant pas prendre le rapide mouvement alternatif de sens contraire à celui des pièces mobiles, les vibrations de la coque se manifestent, a la place des translations de la machine.
On a de bonne heure distingué deux vibrations distinctes. Tune horizontale, appelée mouvement de lacets qui était la plus prononcée au temps des machines horizontales, la seconde verticale, dite trépidation^ qui est devenue prépondérante avec les machines verticales.
Sur les navires en fer, dont les coques ont une durée de vibration propre bien définie, le rôle important du synchronisme entre les révolutions et de la machine et les vibrations de la coque ne tarda pas à être reconnu. Ainsi sur le Milan^ pendant les essais, les vibrations devenaient continuelles et très amples vers l'allure de 150 tours. Une circonstance fortuite favorisait l'étude des vibrations du Milan ; on les trouvait enregistrées exactement, au moins quant à la durée, sur la courbe de roulis relatif tracée par le petit pendule de l'oscillographe
double. La figure 165 donne un spécimen de courbe ainsi obtenue dans des conditions où, le synchronisme avec la machine étant imparfaity les vibrations se succédaient en séries d'amplitude croissante, puis décroissante. Il est assez curieux de comparer le nombre total des vibrations composant une série complète, croissante et décroissante,
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avec le nombre théorique 4 m, pour lequel la théorie du roulis dans un milieu non résistant donne la formule,
2Tn-T (2T-T„)'
La figure nous donne un nombre 4 m égal à 22, pour les vibrations d'ime série complète comptée de A en B. La durée totale est de 9*,6, ce qui fait, pour la période des vibrations,
Tn = 0',44.
D'un autre côté, le nombre de tours de la machine, pendant l'essai du 2 avril 1885, était de 125, ce qui donne, pour la durée d'un tour,
Nous obtenons donc
ini = 20.
Il n'y a pas lieu d'ailleurs d'altacher grande importance à cette coïncidence, parce que la formule (41) est très sensible à la moindre erreur sur la valeur de T^ ou de T dans le voisinage du synchronisme, et que la vibration des coques ne peut être regardée comme s'accomplissant dans un milieu non résistant.
La distinction entre des diverses sortes de vibrations, mal établie sur le iW/aw, a été d'abord bien faite, en France, sur les locomotives,
pour lesquelles celle dislinclion a plus d*imporlance que pour les navires.
L'action des forces d'inerlie sur les locomotives fut particulièrement étudiée en 1889, dans une série d'expériences exécutées par les soins de M. Baudry à la Compagnie du Paris-Lyon-Méditerranée. Une locomotive ayant été suspendue à l'écoperche, on la fil tourner à différentes vitesses, en mesurant avec soin tous ses mouvements de translation et d'inclinaison. L^amplitude des oscillations ne dépassa pas 4 millimètres pour le lacet, tandis qu'elle alteiji^nit 9 millimètres pour le recul, et 20 millimètres pour le soulèvement ; nous donnerons plus loin, tableau XVI, la définition de ces trois mouvements. La faiblesse du mouvement de lacet était importante à constater.
Pour les machines marines, l'étude exacte des trépidations date des mémoires de M. Augustin Normand, en 1892, 1894, et des travaux de M . Otto Schlick, un peu postérieurs, mais parfaitement indépendants de ceux de M. Normand.
Bien que les données expérimentales soient encore trop rares, les éléments ne manquent plus, pour aborder aujourd'hui l'étude des vibrations et des moyens de les affaiblir. Nous analyserons d'abord les forces enjeu, en définissant, avec précision, leur direction ou le sens de leur moment et leurs effets sur la coque ; nous considérerons ensuite les propriétés des coques au point de vue des mouvements vibratoires qu'elles sont susceptibles de prendre. L'étude des moyens préventifs fera l'objet d'un autre paragraphe.
99. — Efforts exercés sur la coque par une machine en mouvemenL — Nous n'avons plus à parler ici du moment d'inclinaison sur la coque, produit par la pression de la bielle sur la glissière et la manivelle, n** 88, en retour duquel la coque exerce une réaction qui fait équilibre au moment de rotation de l'hélice. Nous n'avons pas à considérer non plus le poids de la machine, pièces fixes et pièces mobiles, bien qu'il puisse fatiguer les attaches, dans les mouvements de roulis. Les forces d'inertie seules sont en jeu, dans la production du mouvement vibratoire, et toutes sont en jeu, tandis qu'une partie seulement intervient dans le couple moteur et dans sa régularité. Comme nous l'avons vu, les forces d'inertie comprennent : 1** Les forces d'inertie de translation, verticales sur les machines verticales,
(24} I, = 0,000559 n, C N- f ces ? - "»\eo«2y + Bin^y\
' \ (m — sin" <p) y
2** Les forces d'inertie de rotation, ou forces centrifuges, (9) 1^ = 0,00559 n, C N^.
qui, pour produire les vibrations, se divisent en deux composantes : Tune parallèle à \p et de même sens,
1\„ = 0,000569 n, c N* CCS <p,
l'autre perpendiculaire à Ip, (48; I"m == 0,000559 H. C N» sin ? .
Chaque cylindre d'une machine à vapeur donne donc lieu, au point de vue de l'effet pour faire vibrer la coque, à deux forces rectangulaires, savoir :
Une force verticale Ip + l'm,
Une force horizontale I",,,.
Telle est la seule distinction cnire les forces o:i jeu, dont nous ayons à tenir compte par la suite.
100. — Énumération des résultantes de translation et des couples. Classification de leurs effets. — Considérons une machine à vapeur complète, avec ses différents cylindres toujours numérotés à partir de l'avant, comme nous l'avons dit au numéro 95.
Prenons pour axes de coordonnées rectangulaires, fig. 166, Taxe 0 X de l'arbre de la machine, et les deux droites OY et OZ, Tune horizontale, l'autre verticale, perpendiculaires à 0 X.
Toutes les forces d'inertie sont situées dans des plans perpendiculaires à OX; leur ensemble, appliqué aux supports de la machine supposés entièrement rigides, se compose donc en deux forces de translation seulement,
z^s(ip+r;„),
Y = s Tnt^ Fig. Ififi
le signe 2 embrassant les différents cylindres, ou groupes de cylindres montés en tandem.
Nous trouvons, au contraire, les trois couples habituels des compositions de forces, présentant les trois moments Mx, My, M^ autour des trois axes ; mais ces moments sont d'importances très difïérenles.
Le moment My, produit dans le plan longitudinal par les forces verticales Z, avec les distances entre les axes des cylindres pour bras de
levier, est de beaucoup le plus important, à la fois comme forces et comme bras de levier.
Le moment Me, produit dans le plan horizontal par les forces Y, a les mêmes bras de levier que M.v; mais les forces en jeu r'„, sont beaucoup moindres.
Le moment Mx, produit dans le plan transversal, est très faible, à la fois comme forces et comme bras de levier; en effet, toutes les forces If. et L, concourant vers Taxe X, ce moment est uniquement dû à des effets d'obliquité des bielles, ou d'accélération angulaire de Tarbre.
Pour définir exactement le rôle des deux résultantes de translation et des trois couples, nous avons réuni, dans le tableau XVI, l'indication du genre de mouvement que chacun d'eux tend à imprimer à la coque, et qui se traduit par une vibration de nature particulière. Nous avons considéré les deux cas de la machine verticale et de la machine horizontale, pour mieux faire ressortir Teffet exact de chaque force et de chaque couple. Enfin nous avons complété le tableau par une troisième colonne indiquant les noms adoptés pour les vibrations correspondantes, sur les locomotives.
Tableau XVI
Forée ou coapb
&IACHINES MARINES
LoeomotiTCS
Yorticales
horizontales
Trépidation
Lacet
Tangage
Embardée
lion lis
Lacet
Trépidation
Embardée
Tangage
Rouliis
Recnl Soulèvement Roniis Lacet Galop
Les machines marines étant généralement verticales, la force Z se nomme résultante de trépidation, et M^ se nomme couple de tangage ou moment de tangage.
Lorsqu'au lieu de considérer les causes des vibrations, on parle des mouvements de la coque eux-mêmes, on englobe d'habitude, sous le nom unique de trépidations, le mouvement vertical tout entier, qu'il soit produit par My ou par Z indifféremment. Cette confusion est sans inconvénient, pourvu qu'on garde présente la distinction faite dans le tableau XVI
De mémo, on donne souvent le nom de lacet au mouvement de vibralion horizontal lout entier, produit par la force Y et le couple M5.
101. — Propriétés des coques, considérées comme corps flexibles et vibrants. — Par un point central du navire que nous pouvons placer au centre de gravité, supposons trois plans rectangulaires, plan horizontal, plan longitudinal et plan transversal; considérons successivement ces trois plans, comme des plans d'encastrement, par rapport auxquels la coque subit un moment de flexion dû aux forces d'inertie.
En raison de la faiblesse des deux dimensions transversales, largeur et creux, comparées à la longueur, il ne peut se produire aucune flexion appréciable par rapport au plan horizontal, ni par rapport au plan longitudinal pris comme plans d'encastrement. Les seules flexions possibles sont celles produites par rapport au plan transversal, c'est-à-dire les flexions longitudinales.
La flexion longitudinale est verticale ou horizontale. La flexion verticale est celle que tendent à produire la composante de trépidation Z et le couple de tangage My ; la flexion horizontale est celle qui résulte de la composante de lacet Y et du couple d'embardée M- ; quant au couple de roulis, il ne peut produire aucune flexion.
L'effet des deux couples, et l'effet des deux composantes qui produisent des flexions, se distinguent Tun de l'autre par une propriété importante. L'effet d'un couple peut être combattu par celui de tout autre couple de même moment, situé dans le même plan, par exemple, par celui de deux forces perpendiculaires à celles du premier couple.
Par suite, l'effet du couple de tangage M^ situé dans le plan longitudinal peut être annulé en reliant la partie supérieure de la machine à la coque par des liaisons horizontales, ce qui substitue au couple Uy composé de forces verticales, un couple égal formé de forces horizontales ; le nouveau couple tend à produire la flexion par rapport au plan horizontal d'encastrement considéré tout à l'heure, c'est-à-dire dans une direction où la résistance à la flexion est infinie. Cette propriété a été utilisée, par M. Normand, comme nous le verrons plus loin, n** 105.
L'effet du couple d'embardée M- situé dans un plan horizontal pourrait s'annuler de même, en reliant les bàlis bâbord et tribord d'une machine aux murailles voisines, par des tirants horizontaux à peu près parallèles à l'axe du navire. La flexion d'embardée se -trouverait ainsi arrêtée par suite de l'impossibilité où est le navire de fléchir par rapport au plan longitudinal pris comme plan d'encastrement. Celte propriété a été utilisée dans la disposition des parquets et de leurs supports, sur quelques appareils récemment mis en construction à Indret.
Les coques ne présentent, au contraire, aucun moyen de transformer les forces Z et Y, pour changer leur direction, et pour annuler leur effet comme celui des couples M^ et Mz.
DC'^K. (S 'VWOtVMb )
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Fig. 167
Des deux sortes de flexion longitudinale, la seule dont on se préoccupe, pour la coque des navires munis de machines verticales, est la flexion verticale, produite par la composante Z et par le couple My. La
composante Z tend, dans la vibration de la coque, à produire un ventre à l'emplacement delà machine; le moment M^^ tend, au contraire, à y produire un nœud. Une propriété importante des coques, qui leur est commune avec tous les corps vibrants, consiste à pouvoir prendre diverses sortes de mouvements, en présentant un nombre de nœuds variés comme l'indique la figure 167. La distribution des nœuds et des ventres dépend de la structure de la charpente et de la distribution des poids dans le sens longitudinal.
M. Yarrow et M. Mallock, qui ont étudié avec soin la vibration des coques de torpilleurs, y ont observé la présence de deux, de trois et de quatre nœuds, comme sur la figure 167, n^" 1, 2, 3, jamais davantage.
M. Otto Schlick a exécuté, sur une simple planchette flexible une expérience intéressante, qu'il n'est pas possible de faire malheureusement sur les navires eux-mêmes, pour déterminer l'emplacement le plus convenable de la machine. 11 détermina d'abord la position naturelle des nœuds et des ventres sur la planchette en vibration. Prenant ensuite un petit modèle de machine à un seul cylindre, donnant une forte composante Z, sans aucun moment My, il vérifia, que cette machine, placée sur un ventre en A, imprimait de violentes trépidations à la planchette, et que, sur les nœuds, en A', figure 167 n^ 1, elle ne donnait lieu à aucune vibration. Prenant ensuite une petite machine à deux cylindres, avec manivelles à 90® qui donnait lieu à d'assez forts moments M^ avec les Z nuls, il constata qu'elle imprimait des vibrations analogues aux trépidations du premier cas, lorsqu^on la plaçait en A*. Ainsi la trépidation doit être le résultat de la force Z ou du moment My, selon que la machine est placée, soit sur un ventre naturel, soit sur un nœud de vibration.
102. — Durée des vibrations. Conditions diverses de synchronisme. — La grandeur des trépidations dépend, par-dessus tout, de leur synchronisme plus ou moins parfait avec les révolutions de la machine qui les produit. Il importe donc, tout d'abord, de connaitre la durée des trépidations.
Soient 2 T» la période complète des trépidations, aller et retour, qu*il s'agit de déterminer;
2 / la distance entre deux nœuds consécutifs, à peu près proportionnelle, pour un nombre de nœuds donné, à la longueur L du navire ;
] la force verticale produisant la trépidation;
P le poids du corps vibrant, égal ici au déplacement du navire considéré;
A le moment d'inertie de la section d'encastrement fixe par rapport à laquelle la flexion se produit;
E le coefficient d'élasticité ;
K un coefficient constant, et g l'accélération due à la pesanteur.
La formule générale de la période des vibrations, donnée par M. Flamant,
V 6(7 EA
devient, pour le cas des navires, I étant négligeable en présence de KP à cause de la grande valeur de P,
^•"^ V ëJËI-
En remplaçant l par L auquel il est proportionnel, et réunissant toutes les constantes en une seule ^, qui devra varier avec le nombre de nœuds, celle formule peut s'écrire,
(45) 2ï-=ïV/^'-
Le nombre de vibrations par minute est, par suite,
•NT — JiL — Ëî? i/-A- 2T,."" Ç V PL»'
OU, plus simplement.
Si Ton veut se dispenser de calculer le moment d'inertie A, pour appliquer les formules précédentes, on peut adopter, pour représenter A, la formule empirique,
A = kêp* (Sm+p)!
ou plus simplement
A = dkemp^^
e étant l'épaisseur moyenne de la matière travaillant sur le pourtour de la section ; m la largeur du navire, à la section considérée; p le creux du navire, à la section considérée. L'expression (45) peut alors s'écrire, en changeant la constante,
l'expression (46) devient de même,
/emp*
= *y PL»'
Il parait préférable de s'en tenir aux formules (45) et (46).
Pour le cas de la flexion la plus simple, avec deux nœuds seulement, M. Otto Schlick donne à la constantes, dans la formule (45) les valeurs suivantes, le tonneau étant pris pour unité de poids, le millimètre partout pour unité de longueur, et le millimètre carré pour unité de surface.
Contre-torpilleurs et grands torpilleurs, à formes fines . . . 108.700 Grands paquebots transatlantiques, à formes fines ... y 99.460 Cargos, à formes pleines 88.650
En adoptant le chiffre attribué aux transatlantiques, on forme le tableau suivant relatif à quelques croiseurs.
Tablbau XVIL
Jeanne-cTArc
Jurien-de-la-G ravie re
Milan
Dunois
Les valeurs de N ainsi calculées représentent les nombres de tours les plus désavantageux, au point <ie vue de l'effet des forces d'inertie, pour la marche des machines à toute vitesse. Le synchronisme des nombres de tours et des vibrations est, d'ailleurs, d'autant plus dangereux, qu'il correspond à une valeur absolue plus grande de N et, par suite, des forces d'inertie.
Le nombre calculé pour le Milariy 162 vibrations, conduit, pour la du-
rée i Tn d'une vibration complète, au chiffre de 0%37, un peu différent de celui qui a été relevé sur les courbes de roscillographe en 1885.
En partant delà valeur connue, O^'^M, de la durée des trépidations du Milan, et de celle de N égale par suite à 143, nous trouvons, pour la constante S, la valeur numérique 89.760. Ce dernier nombre se rapproche assez de 99.460, pour que Tobservation du Milan soit regardée comme une confirmation du calcul de M. Otto Schlick.
Pour le cas où la flexion se fait avec plus de deux nœuds, les constantes E et S varient, comme Tindique l'équation (44), respectivement enraison, ou en raison inverse, de la racine deux tiers de la longueur /; ces constantes varient ainsi en raison inverse ou en raison directe de la racine deux tiers du nombre des nœuds supposés équidistants.
Si noiiB posons 2 t = l. . dans le cas de deux nœuds ;
Nous avons . • . 2f:=r^J*=0,54 avec trois nœuds,
et, de même« • . . ^ ^ = (ô )^ = 0,85 avec quatre nœuds.
Nous aurions • . . 2 t =z (yp =z0^2i) avec cinq nœuds.
£n nombres ronds, on peut admettre que la valeur de la période i t
diminue suivant les rapports -, -, -, lorsque le nombre des nœuds devient 3, 4, 5.
M. Mallock a vérifié expérimentalement ces conséquences des lois élémentaires de la flexion, sur une planchette de bois flexible, qu'il a mise en vibration en faisant varier le nombre des nœuds tenus équidistants. Il a trouvé les rapports suivants entre les valeurs successives de
la période
2 ( = 1 pour 2 nœuds ;
Ces chiffres paraissent concorder suffisamment avec ceux fournis par le calcul.
Le synchronisme entre les trépidations de la coque et les révolutions de la machine, source des grandes amplitudes de trépidation, peut, d'après ce qui précède, se rencontrer à plusieurs allures. En effet, si ce synchronisme se rencontre à N tours de la machine, pour la vibration à 2 nœuds, il se reproduira, avec les nombres de tours 2 N, 3N, 4N, pour les vibrations avec 3, 4, 8 nœuds, etc. Les machines ne peuvent pas atteindre, en général, des allures aussi rapides ; mais on observe le
retour de grandes trépidations, aux nombres de tours qui sont des sous-mulliples de N.
103. — Mesure de l'amplitude des trépidations. — L'amplitude des trépidations peut s'enregistrer assez facilement, à Taide d'instruments fondés sur le même principe que le grand pendule de Toscillographe double et les séismographes. Une masse très lourde, suspendue de manière à ne pouvoir prendre que des mouvements d'oscillation à longue période, est placée en face d*un point qui participe aux vibrations rapides du navire ; l'un des deux corps porte un pinceau traceur, l'autre un papier enregistreur ; le mouvement relatif de la coque qui vibre, par rapport à la masse qui ne peut pas suivre son mouvement, àe trouve relevé d'une manière continue.
Fig. 168.
Cet instrument a reçu les noms de pallographe et de vibrographe ; le premier est sans doute plus correct, mais le second semble acceptable, après tant d'autres mots qui associent une racine latine et une racine grecque. Deux spécimens seulement sont en service. Celui de
M. OUo Schlick, fig. 168, porte le pinceau traceur fixé en p au levier L qui porte la masse fixe G, tandis que le tambour enregistreur T est fixé à la coque ; le levier L a un point fixe en 0, et est soutenu par un ressort à longue période de vibration. L'appareil de MM. Nesbit et Yarrow présente des dispositions de détail un peu différentes, avec le tambour porté par la masse G, tandis que le pinceau est sur la coque ; le fonctionnement est le même.
L'observation des amplitudes de trépidation, même faite avec des moyens rudimentaires, montre clairement Tinfluence du synchronisme ; de plus, elle permet de vérifier la reproduction périodique du synchronisme pour des nombres de tours croissants, lorsqu'on dispose d'une machine suffisamment rapide.
Sur un torpilleur, dont Thélice avait été enlevée, afin de permettre d'atteindre des nombres de tours très élevés, M. Sidney Barnaby a observé que les grandes trépidations se produisaient pour les nombres de tours formant la série suivante :
un état d'immobilité presque complète se rencontrait à 300, à 800 et à 700 tours. Ces nombres concordent exactement avec les indications du calcul, au sujet de rinfiuence du nombre des nœuds.
Sir William White a observé le cas, non moins curieux, d'un avisotorpilleur, dont la coque entrait en vibration avec les nombres de tours
suivants :
Les plus grandes trépidations étaient à 125 tours. 11 est vraisemblable qu'ici, le nombre de vibrations par minute était de 128 avec deux nœuds, et de 258 avec trois nœuds, et que les trépidations à 65 tours correspondaient à un cas d'hémichronisme, comme il s'en rencontre pour la houle et le roulis des navires.
En valeur absolue, l'amplitude des trépidations de la coque ne peut être donnée que par les vibrographes fonctionnant avec précision. M. Yarrow a trouvé 11 millimètres sur un torpilleur et M. Otto Schlick 9™"*,5 sur un navire de commerce ; le vibrographe de M. Mallock a enregistré jusqu'à 40 millimètres sur le Terrible. Ces chiffres, qui paraissent être des maxima, sont, en somme, peu élevés. L'impression physique, que l'on éprouve sur un navire soumis à des trépidations violentes, ferait croire à des amplitudes de mouvement bien plus grandes. Le corps humain, s'il est un assez mauvais vibrographe, est, par contre, un vibroscope d'une grande sensibilité; il a la perception très nette de mouvements dont l'amplitude atteint à peine 1 millimètre. Les trépidar
lions fatiguent par suite le personnel, plus que la charpente même des navires ; c'est là pour les coques un préservatif contre le danger de se démolir sous Taction des trépidations de la machine, auquel on les a cru exposées sur quelques petits navires à grande vitesse.
§ 4. — Mesures adoptées contre les trépidations. Conclusions sur les forces dlnertie.
104. — Variété des remèdes à opposer au danger des trépidations, — Les moyens préventifs propres à combattre les trépidations sont assez nombreux, et le choix à faire entre eux doit varier selon les circonstances. Les uns consistent à agir sur la coque seulement ; d'autres portent à la fois sur la coque et sur la machine ; d'autres enfin reposent uniquement sur les dispositions de la machine. L*étude de ces derniers rentre plus particulièrement dans le cadre d'un traité de machines.
Sur la coque seule, on peut agir par la consolidation générale de la charpente, qui rend les trépidations à la fois moins amples et plus rapides.
La position à bord, donnée à la machine, offre une sérieuse importance, comme on le voit en se reportant à la figure 166. Si la machine est construite de manière à produire une faible résultante de trépidation Z et un fort moment de tangage M/, il convient de la placer dans le milieu de la longueur, c'est-à-dire sur le ventre principal de vibration; c'est la solution adoptée sur plusieurs bâtiments français de construction récente. Quand, au contraire, on croit avoir à redouter l'effet de la force Z, plutôt que celle du couple My, la position voisine d'un nœud de vibration est préférable .
Les combinaisons portant à la fois sur la coque et sur la machine consistent principalement dans le mode d'attache, et les liaisons établies entre la première et la seconde. Sur ce point, il importe de faire une distinction complète, entre l'importance des résultats à obtenir sur la trépidation et sur le tangage. Les liaisons entre la coque et la machine ne peuvent, en effet, atténuer que dans une faible mesure l'effet de la résultante de trépidation Z, tandis qu'elles peuvent aller jusqu'à rendre nul l'effet du couple de tangage M^, comme nous l'avons vu au n^ 101. On dispose donc de moyens d'action contre le couple M^ plus étendus que ceux opposés à la force Z , et on les a mis en œuvre, non seulement sur les torpilleurs, comme nous le verrons plus loin, mais encore sur de grands croiseurs.
Une précaution efficace, quand elle est réalisable, comme sur les
paquebots, consiste à éviter le synchronisme entre les vibrations de la coque et les révolutions de la machine. Sur les machines actuelles, le nombre de tours maximum des machines est en général supérieur au nombre de vibrations N des coques ; il faut viser à obtenir 1,5 N pour le nombre de tours habituel. La distribution des poids à bord a, sur la valeur de N, une influence qui peut être utilisée.
Les bâtiments de guerre marchent à des allures trop variées, pour que le synchronisme ne se rencontre pas en service.
Les éléments dont on dispose, du côté de la machine, sont au nombre de trois.
l"" Le poids des pistons et des contrepoids de manivelles.
2" Le calage des manivelles.
Ces deux éléments influent à la fois sur la valeur de la force Z et sur celle du couple My. De plus, les contrepoids de manivelles détruisent le moment du couple d'embardée M^.
3® La distribution, dans le sens longitudinal^ des différentes manivelles dont le calage a été déterminé.
Ce troisième élément influe uniquement sur M^. Il est sans influence sur Z, et, par suite, il n'a pas apparu dans Tétude du moment de rota* tiou.
La valeur de Z et celle de M^, se déterminent, pour chaque navire, par un tracé de courbes beaucoup plus simple que le tracé de la courbe du moment de rotation. Il suffit, en effet, pour obtenir Z, d'additionner les valeurs de \p des différents cylindres, déjà portées sur les courbes I R et la figure 152, en y ajoutant les valeurs de Ln, faciles à calculer, formule (44). Pour calculer les moments M^, on choisit comme axe, l'axe du cylindre n** 1, ou cylindre avant, et, pour tous les autres cylindres, on multiplie chaque valeur de Z par la distance entre les axes des deux cylindres.
Nous donnerons, figures 171, 173, 176, 179 et 172, 174, 177, 180, quelques spécimens de courbes de Z et de M^.
On possède un grand nombre de courbes de valeurs de Z et de My ainsi calculées. On est au contraire très pauvre en résultats d'expériences faisant connaître les vibrations correspondantes à une force et à un couple connus. On en est même presque réduit aux conjectures, sur rimportance relative à attribuer à la résultante Z et au couple My.
Pour les comparaisons à faire d'une machine à l'autre, il convient de calculer le rapport
en ce qui concerne la résultante Z, et le rapport
en ce qui concerne le moment de tangage.
F étant la puissance en chevaux,
V étant la vitesse moyenne des pistons, _
D étant le diamètre du cylindre B P, ou son produit par \J 2 s'il y en a deux ; il représente ici une longueur proportionnelle aux bras de levier du couple Uy.
Parmi les obstacles opposés à la vibration des coques de navires, il en est un sur lequel le constructeur n*a pas d'action et qui ne peut se compter, par suite, au nombre des moyens de la combattre. C'est la résistance de Teau, dont l'action se manifeste par la production de rides autour de la flottaison des bâtiments légers. Il est assez vraisemblable que, n'eût été l'effet de la résistance de Teau, les trépidations des torpilleurs et des contre- torpilleurs auraient atteint plus d'une fois des amplitudes dangereuses pour la solidité delà coque.
105. — Dispositions adoptées sur les torpilleurs par M. Normand et par AI. Yarrow. — Les premières mesures préventives contre les trépidations ont été adoptées sur les torpilleurs, à une époque où, les machines étant à trois manivelles, le choix de l'angle de calage était à peu près fixé et où la distribution longitudinale des manivelles était indifférente.
M. Normand, à qui est duc l'élude la plus ancienne et la plus complète sur les lois des trépidations et sur les moyens de les combattre, a été conduit aux deux mesures suivantes :
1^ Annuler sensiblement la résultante Z, en lestant les pistons les plus légers, de manière à égaliser les forces d'inertie sur les trois manivelles. Il a suffi, pour obtenir ce résultat sur le Chevalier^ d'ajouter 61 kilogrammes au piston HP, et 42 kilogrammes au piston M P.
i* Annuler l'effet du couple de tangage M^, en le transformant en un couple de flexion de la coque dans le sens de la hauteur. A cet effet, la partie supérieure du massif des cylindres a été reliée au pont par des tirants convenablement boulonnés.
Les résultats obtenus ont été très satisfaisants.
M. Yarrow a imaginé de contre-balancer à la fois la force Z et le moment My à l'aide de deux contrepoids mus par des excentriques, guidés par des glissières verticales, et placés l'un à l'avant, l'autre à l'arrière de la machine, fig. 169. Il dispose ainsi de trois éléments arbitraires.
le poids, la course, l'angle de calage, pour chaque contrepoids, lia soin, de plus, de munir toutes les manivelles du vilebrequin de contrepoids tournants bien proportionnés aux manivelles.
C^^twdiA G^tUvdcc C^livy^
Fig. 169
Un contre- torpilleur de 248 tonnes de déplacement, dont la machine avait été ainsi disposée, a été expérimenté dans les trois conditions suivantes l*" Sans contrepoids;
2** Avec contrepoids tournants seulement; 3"* Avec contrepoids tournants et contrepoids oscillants. Les amplitudes de vibrations maximum, relevées avec le vibromètre, ont été :
1*' cas : Amplitude totale 10"»,9
2« cas : — T^^.Q
8* cas : - 2'°",8
La disparition des rides à la surface de Teau, autour du petit bâtiment, accompagnait nettement la diminution des trépidations.
L'appareil antivibratoire Yarrow pourrait être susceptible d'applications variées, sur les locomotives, par exemple, pour combattre le mouvement de lacet, si pernicieux à la conservation de la voie.
106, — De V angle de calage des manivelles^ combiné avec leur ordre de succession longitudinale, — Au point de vue de Tangle de calage, il y a peu de chose à dire des machines à deux manivelles et à trois manivelles.
Sur les machines à deux manivelles, le calage est toujours de 90^. Au moment où la force d'inertie Z atteint son maximum pour une manivelle.
elle est nulle pour Tautre. La résultante de trépidation est alors très grande, et le moment de tangage est nul.
Fig. 170
Fig. 171 (Du Chayla et eomparalirs).
Fig. 172 (Du Chayla et comparatifs)
Sur les machines à trois manivelles, le calage est presque toujours de 120® ; la distribution dans le sens longitudinal est presque indifférente, puisque chaque manivelle fait toujours le même angle avec les deux voisines. On a donc peu d'action sur les forces d'inertie, dans cette sorte de machines; on peut seulement égaliser le poids des trains mobiles. Les machines à trois manivelles comme celles du Lucania et du Campania^ en tandem sur deux manivelles, seulement, se sont montrées, en pratique, inférieures, sous le rapport des trépidations, aux anciennes machines à délente double avec trois manivelles et trois cylindres égaux, et surtout aux machines à quatre manivelles bien équilibrées, comme ceUe du Kaiser-Wilhelm-der-Grosse*
Une étude a été récemment faite à Indret, pour comparer le calage à 130'' de la machine du Du Chayla, avec les deux autres calages B et C, de la figure 170.
Les courbes de la résultante de trépidation Z et du moment de tangage M^ sont données figure 171 et figure 172.
Sur ces deux figures, les différences entre les effets des trois calages considérés semblent assez prononcées ; mais, si on les compare aux effets des calages de quatre manivelles, ces différences sont relativement peu importantes.
L'influence du calage et de la distribution longitudinale des manivelles a commencé surtout avec les machines à quatre manivelles, d*un usage presque général aujourd'hui. La présence de quatre manivelles permet des combinaisons très variées.
S'il s'agissait uniquement de combattre les trépidations, sans avoir à se préoccuper, ni de la régularité du couple de rotation, ni de la ma* nœuvre de la machine, il serait facile, avec quatre manivelles, de n'avoir ni force résultante Z, ni couple Mj.» 11 suffirait de placer les quatres manivelles dans un même plan, en les orientant, les deux extrêmes d'un côté de l'arbre, les deux centrales du côté opposé. Chaque groupe de deux manivelles, avant et arrière, donnerait ainsi une résultante partielle nulle, et un moment de tangage partiel égal et contraire à celui fourni par l'autre groupe. On réaliserait donc des conditions de tranquililé aussi parfaites que celles de VEylau,
Les exigences de la régularité de rotation et de la sûreté de la manœuvre rendent évidemment impraticable cette disposition.
Dans ces conditions, il reste possible de supprimer du moins la résultante générale Z en conservant le groupement par manivelles opposées deux à deux. Telle est la disposition étudiée à plusieurs reprises à Indret, et adoptée, ainsi que nous l'avons vu au n** 96, après des compa-
raisons faites avec d'aulres calages, sous le rapport de rirrégularité du couple de rotation, figures 169 et 161.
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Au point de vue des trépidations, le résultat donné par le calage à 180° des deux groupes de manivelles
P Cylindres 1 et 8, HP et BP.
2*» Cylindres 2 et 4, MPet BP.
a été également calculé à Indret.
Les deux figures 173 et 174 représentent, pour le d'AssaSy et pour ses deux comparatifs de la figure 160, les courbes de la résultante Z et celles du moment total de tangage M^, correspondant à chacun des trois calages.
Les mêmes calculs ont été faits à Toccasion de la machine du Juriende-la-Gravière^ avec les trois calages représentés figure 175.
ABC
Fig. 175
Les résultats sont donnés, figure 1 76 pour les forces Z et figure 177 pour les moments My.
Au point de vue de la résultante Z, figures 173 et 176, le calage A, adopté sur le Brennus^ le dCAssas et le Jurien-de-la-Gi^avière^ est évidemment très bon. Au point de vue du moment M:^) le résultat indiqué par les figures 173 et 174 est moins satisfaisant.
Le groupement des manivelles 1 et 3 d'une part, 2 et 4 d'autre part, donne au couple de langage un bras de levier trop fort. Le groupement 1-3 et 2-4 conduirait à des moments réduits de moitié, si les axes des cylindres sont équidistants, et il n'augmenterait pas la résultante Z. L'inconvénient de ce dernier calage est que le couple de rotation devient très irrégulier, comme on l'a vu au n*" 96, quand on accouple les deux manivelles BP à 180% contre les deux manivelles HP et M P, agissant ensemble sur un diamètre perpendiculaire au premier.
On peut associer les avantages des deux calages que nous venons de considérer, c'est-à-dire celui du calage A des figures 158, 160, 175, au point de vue de la régularité du couple de rotation, et celui du calage B des mêmes figures, au point de vue de la faiblesse du couple de langage, en adoptant une distribution convenable des cylindres dans le sens longitudinal. 11 suffit» pour cela, en prenant le calage B, de disposer un des cylindres B P à côté de chacun des deux cylindres H P, M P, et de l'accoupler avec lui à ISO**.
Cetle solution, qui a des inconvénients au point de vue de la complication du tuyautage de vapeur, est difficilement applicable, faute d'es-
Fig. 176 {Jurien-de-la-GravUre),
Fig 177 (Jurien-de-la-Gravière).
pace, sur les bâtiments de guerre, mais elle convient bien aux bâtimehls de commerce ; elle a été étudiée très soigneusement par M. Pinczon, à Toccasion de la machine du transatlantique la Lorraine,
Les calculs des valeurs de Z et de M^, pour la LorrainCy ont été faits avec six calages différents, dont quatre rectangulaires, représentés
sur la figure 1 78.
BP BP MP HP
LA
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Pig. 178
Les quatre dispositions sont évidemment équivalentes, au point de vue de la résultante, et un peu inférieures, sous ce rapport, à la disposition du d'ilssos. La courbe des valeurs de Z est représentée fig. 179.
120* 151' iw' w' Fig. 179 (Lorraine).
Au point de vue du couple de tangage» les deux dispositions A et B, ont une grande supériorité sur les dispositions C et D ; la disposition B donne lieu, en particulier, à un couple sensiblement moitié moindre, que la disposition D, qui est celle du Brennus, 550 ^"^ au lieu de 1000 ^. Les valeurs de My sont représentées figure 180.
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Fig. 180 {Lmrainê),
La disposition B a été adoptée. Elle a été améliorée par l'addition de deux contrepoids» convenablement placés pour fournir un moment de tangage négatif au moment du plus grand moment positif donné parla machine. On est arrivé ainsi à réduire le maximum de M^ à 200 tm.
Les résultats des calculs précédents ont été confirmés par une expérience faite à Taide d'un petit modèle de la machine, placé sur un madrier flexible, qui représentait la coque de la Lorraine. Les vibrations, très prononcées avec les distributions de manivelles C et D, très faibles avec les distributions A et B, ont totalement disparu avec la disposition B complétée par les contrepoids. Tout permet donc d'espérer que la Lorraine aura peu de trépidations.
Faisons remarquer, en terminant, que la disposition D de la figure 178, adoptée sur beaucoup de bâtiments de guerre, pour les motifs qui ont été signalés, n'a donné lieu à des plaintes, ni sur le Brennus, ni sur le (PAssaSj ni sur les autres bâtiments disposés de la même manière. Les mesures prises dans la construction des machines, el dans leurs attaches avec les coques, pour combattre les flexions produites par le couple M^, semblent donc avoir l'efficacité nécessaire.
107. — Distributions et calages divers, avec quatre manivelles non rectangulaires. -— Dans les machines à quatre manivelles, la régularité
du couple de rotation ne demande nullement que les quatre tourillons tombent aux deujL extrémités de deux diamètres rectangulaires. Le calage rationnel, représenté en C, figure ISS, comporte au contraire un angle de 4S'' ; mais ce calage donnerait probablement lieu à des valeurs excessives de Z. Pour faire leur part à la fois, au couple de rotation, à la résultante de trépidation et au couple de tangage, ce n^est pas trop d*user de toutes les ressources qu'offre la liberté complète dont on dispose pour les calages, jointe à la latitude dans le choix des distributions suivant le sens longitudinal.
La recherche de la meilleure disposition, en admettant tous les angles de calage possibles, en dehors des manivelles rectangulaires, a été faite à diverses reprises, comme le montrent les figures 1S8, 160, 17S, calages C, et aussi les études de M. Pinczon sur deux dispositions de manivelles non représentées figure 178. MM. Otto Schlick et Tweedy, ont fait, de cette recherche, Tobjet particulier de calculs nombreux, accompagnés d'études expérimentales analogues à celle dont nous avons dit un mot au sujet de la Lorraine.
MM. Otto Schlick et Tweedy, dans un article de Y Engineering de 1897, ont préconisé les trois dispositions représentées figure 181.
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Fig. 181.
Les dispositions A et C se rapportent à des machines à détente triple, et la disposition B, à une machine à détente quadruple. La première. A, offre une grande analogie avec la disposition C de la figure 178. La disposition C se rapproche beaucoup de celle adoptée par M. Jûngermann sur la machine du Kaiser» Wilhelm-der-Grosse.
Nous avons' déjà indiqué, figure 162, le calage des manivelles du Kaiser-Wilhelm-der-Grosse^ à l'occasion du couple de rotation ; il est inutile de le reproduire ici, la succession des manivelles étant selon Tordre ordinaire, de HP à BP, en partant de Pavant.
Tous les calculs relatifs aux trépidations ont été faits pour le bâti-
ment, en tenant même compte des forces d'inertie résultant du mouvement des tiroirs. La figure 182 représente les deux résultantes de trans-
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Pig. i82 {Kaiser'WUnelm'der-Grosse).
lation comprenant Tune les forces positives, l'autre les forces négatives. La figure 183 représente, de la même manière, les moments de tangage
Fig. 183 [Kaiter-WiUielm-der'Grosse).
pris par rapport à l'axe du cylindre BP.R. Les deux courbes, Tune posi-
Uve, l'autre négative étant sensiblement symétriques par rapport à Taxe des abscisses, la courbe résultante aurait ses ordonnées presque nulles, pour le moment My, comme pour la force Z. Le bâtiment est connu, en effet, pour avoir peu de trépidations, ainsi que nous Tavons dit plus haut.
Il est à remarquer, sur la figure 182, que les courbes des forces d'inertie partielles des différents cylindres sont symétriques par rapport à Taxe des abscisses, alors qu'en réalité, les forces d'inertie à bas de course ne sont que les trois cinquièmes des forces d'inertie à haut de course. 11 ressort de là que les calculs ont été faits sans tenir compte de Tobliquité des bielles.
Nous résumerons ce paragraphe par le tableau suivant, qui donne les coefficients de résultante de trépidation et de couple de tangage, tels qu'ils sont définis au n"* 104, pour toutes les machines, dans les calculs desquelles il a été tenu compte de l'obliquité des bielles.
Tableau XVIII. - Coefficients de trépidation.
Z hV
KVD
CAS DE QUATRE MANIVELLES
D'Assoê et comparatifs, fig. 160 . . . . B
Junen-de-la-Oravière et comparatifs, ) ^ ^«- ^75 j g
( ^ Zorroin^ et comparatifs, fig. 178 . . • -î n
11 suffirait d'un petit nombre d'additions à ce tableau, pour faire connaître théoriquement les effets de tous les calages entre lesquels on peut avoir à choisir. Il faudrait y joindre de nombreuses données expérimentales, recueillies à la mer, pour résoudre pratiquement le grave problème des trépidations, ainsi que nous allons le voir.
108. — Résultats d' expériences ^ sur V effet du calage et de V ordre de succession de quatre manivelles. — Relativement aux résultats obtenus à bord, avec les diverses dispositions de manivelles étudiées au n® 106» nous ne possédons que les indications données dans ce numéro.
Nous avons à parler maintenant d'une expérience précise, faite en Angleterre sur le Tennble, par les soins de Sir John Durston.
Les quatre calages essayés concurremment sont représentés sur la figure 184 ; la succession des cylindres est suivant Tordre habituel, HP, MP, BP, BP, à partir de l'avant.
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Fig. 184 [Terrible).
Le calage A est celui adopté primitivement dans la construction de la machine ; il avait donné lieu, au cours des essais, à des trépidations qui furent jugées excessives entre 86 et 92 tours. Le calage B est celui du Powerfuly un frère du Terrible ; il n'a donné lieu qu'à des trépidations modérées, mais il a dû produire, d'après ce que nous avons vu plus haut, des irrégularités prononcées dans le couple de rotation. Le calage C, qui rappelle celui du Kaiser-Wilhelm-der-Grosse, et le calage D, qui rappelle celui de MM. Otto-Schlick-Tv^eedy, n** 3, furent choisis pour être comparés aux deux premiers.
Les calculs sur la valeur de la résultante Z et du couple My furent d'abord exécutés de la manière habituelle.
Le Terrible fut ensuite amarré dans un bassin ; ses hélices furent enlevées ; le vilebrequin, qui est fait d'assemblages, avec des tourteaux de jonction entre chaque manivelle, fut monté de manière à présenter successivement les quatre calages A, B, C, D. On fit, avec chaque calage, une série d'expériences à des nombres de tours variés, en mesurant les trépidations à Textrémilé arrière du navire avec le vibrographe Mallock.
Les résultats des calculs et des expériences au bassin sont résumés dans le tableau suivant, les valeurs de Z et de M^ du calage A étant prises pour unité :
Maximum de la résultante Z . . . . . Maximum du couple de taugage M^, . . .
El une seule machine nplitnde maximum I marche • . . . d ribration relevée j les deux machines I marche . . . .
en
en
mm
mm
mm
Ces nombres, en ce qui concerne les valeurs de Z et de My sont d'accord avec les résultats obtenus en France. Ils confirment la supériorité du calage A sous le rapport de la force résultante et son infériorité sous le rapport du couple de tangage. Les amplitudes observées attribuent au calage D une supériorité bien marquée.
Le calage D fut alors adopté; les hélices furent remontées, elle Terrible fit, à la mer, une marche de 60 heures, à 94 tours, en développant 15.500 chevaux. Contrairement aux prévisions, les trépidations furent violentes. De plus, on constata quelques difficultés de manœuvre pour la machine, ce qui n'a rien de surprenant, puisque le calage D se rapproche un peu de celui qui placerait toutes les manivelles dans un même plan.
Le calage C fut alors établi, et le Terrible exécuta toute une série complète d'expériences à des nombres de tours variés, dont une à 98 tours et 18.S0O chevaux et une autre à 108 tours et 25.000 chevaux. Les trépidations furent constamment très faibles. Le calai^^e C fut définitivement adopté.
De ces expériences importantes, nous devons tirer d'abord un exemple. Quand on est en présence d'un problème nouveau et délicat, il faut savoir, comme en Angleterre, faire les dépenses nécessaires pour en obtenir la solution. A ce prix seulement, les constructeurs peuvent avoir la responsabilité de leurs machines ; ils ne sont pas doués de Tomniscience ; il faut seulement leur demander de n'avoir pas de parti pris préconçu. 11 suffirait d'ailleurs, en France, pour être éclairé sur la plupart des grandes questions, de consacrer à des expériences véritables, une petite partie du prix des interminables essais de recette, tous répétés uniformément sur des machines semblables, dont le but unique est d'établir des responsabilités toujours un peu fictives.
Ceci posé, les expériences du Terrible montrent qu'une réduction des deux tiers sur la valeur de My est très avantageuse, alors même que celle de Z est amplifiée en même temps dans un rapport supérieur à 12. lien résulte que, sur le Terrible, Tamplitude des trépidations dépend près-
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qu'uniquement du couple de tangage. Il ne faudrait pas d'ailleurs généraliser aveuglément cette conclusion. Le calage A, abandonné sur le Terrible pour le calage C, paraîtjusqu'ici donner chez nous des résultats assez satisfaisants. La différence peut tenir à ce que la machine du Terrible est placée sur un nœud de vibration de la coque, tandis que nos machines, ramassées dans la maîtresse partie du navire, doivent tomber plutôt sur un ventre. Il faut tenir compte aussi des mesures prises pour combattre l'effet du couple My. L'étude est à poursuivre. 11 est impossible d'étudier expérimentalement l'influence de la position de la machine à bord, comme l'influence des angles de calage a été étudiée sur le Terrible ; on pourrait du moins s'éclairer à l'aide de quelques expériences de modèles.
La divergence entre les résultats des expériences au bassin, favorables au calage D et ceux des expériences en marche, favorables au calage C, mérite toute l'attention des constructeurs. Les forces d'inertie sont évidemment les mêmes dans la marche à vide et la marche en charge. La flexion de la machine elle-même sous l'effort des tiges et des bielles peut seule expliquer les différences observées ; il faut en conclure qu'une flexion de ce genre peut se produire, même sur les machines où, comme sur le Terrible, les cylindres et les tiroirs, tous boulonnés ensemble, forment, dans les hauts, une pièce de grande rigidité.
109. — Résumé et conclusions sur les effets des forces cTinertie. — Le présent chapitre, presque entièrement consacré aux forces d'inertie, nous a fait connaître l'importance de l'étude de ces forces, au double point de vue de la régularité du couple moteur de la machine et des trépidations de la coque. La régularité du couple de rotation doit influer d'une manière très marquée sur le rendement mécanique des hélices, singulièrement modifié par des variations de vitesse s'élevant jusqu'à 8 ^ en plus ou en moins par rapport à la vitesse moyenne, flg. 143. On a, de plus, attribué aux irrégularités du couple moteur une action sur la durée des lignes d'arbres, mais c'est un point difficile à établir. Quant à la question des trépidations, son importance est telle que, pour l'éclaircir, on n'a pas hésité à dépenser, en Angleterre, trois ou quatre mille tonnes de charbon, au cours des essais du Terrible^ dont nous avons indiqué les résultats.
L'action des forces d'inertie ne se borne pas à ces points principaux ; on la retrouve partout dans le fonctionnement de la machine.
Une fraction importante du travail perdu, en passant des pistons moteurs à l'hélice, est dépensée à produire ou à entretenir les trépidations
de la coque ; le rendement mécanique de la machine, aussi bien que celui de l'hélice, est donc soumis à l'influence des forces d'inertie.
Les chocs sur les deux articulations delà bielle et, dans une plus forte proportion, les claquements des patins sur la glissière, aux extrémités de course, subissent les effets des forces d*inertie.
Nous réservons pour le chapitre Vil toutes les questions concernant le rendement de la machine, et pour le chapitre XI tout ce qui rep^arde le fonctionnement des patins et des bielles, leur jeu, leur serrage etc. Nous n'avons envisagé, dans le chapitre VI, les forces d'inertie que sous les deux seuls points de vue auxquels on se limite habituellement, pour leur étude, dans les traités de machines.
RENDEMENT MECANIQUE DES MACHINES
§ 1. — Graissage.
110. — Conduite et surveillance des machines, — Dans tous les orp^anes en mouvement d'une machine, les surfaces frottantes doivent être parfaitementlubrifiées. Elles doivent être uniquement soumises aux forces dues à la pression motrice de la vapeur, à la pesanteur, à Tinerlie, sans aucune surcharge provenant des serrages et pouvant amener des échauffements. Elles ne doivent laisser entre elles que le jeu nécessaire pour éviter cette surcharge, sans aucun excédent pouvant produire un choc, quand la direction variable des forces produit le portage alternativement sur des surfaces différentes.
La tâche principale des mécaniciens est d'obtenir ce fonctionnement régulier de tous les organes, sans choc ni échauffement, pendant un temps prolongé. Elle exige des précautions minutieuses, prises avant le départ, et une surveillance attentive, exercée pendant la marche.
La vérification des serrages demande les plus grands soins, parce qu'une articulation serrée à bloc, au repos, peut devenir, en marche, un véritable frein. Le fonctionnement normal produit, en effet une élévation de température, toujours un peu plus sensible sur les tourillons que sur les coussinets, parce que les pièces intérieures concentrent davantage la chaleur. Or il suffit d'une élévation de température de 25^ pour produire une dilatation d'un dixième de millimètre, sur un tourillon de 0",40 de diamètre. Avec ce jeu d'un dixième, on est donc tangent aux dangers d'échauffement, dans les conditions démarche normale. D'autre part, un jeu initial de plusieurs dixièmes, qui ne peut manquer de s'accroître par le fonctionnement, suffit pour exposer à des chocs également à éviter. Le juste équilibre est donc délicat à saisir.
Nous aurons occasion de voir, en étudiant les glissières et les bielles au chapitre X, que les chocs ne peuvent rester inappréciables que
moyennant certaines conditions relatives à l'instant où les forces en jeu changent de direction à la tin de la course. Ces conditions ont souvent exigé des retouches dans la régulation des tiroirs, â la suite des premiers essais ; sur quelques machines, on n'est pas parvenu à les réaliser d'une manière parfaite. Dans ce dernier cas, le meilleur mécanicieB ne peut évidemmenl pas rendre silencieuse ta marche de sa machine. -
Les échaufFements, au contraire, peuvent toujours être évités par le réglage des jeux, par une surveillance assurant la propreté parfaite de toutes les surfaces frottantes, et surtout par l'attention incessante apportée au graissage pendant la marche.
111. — Graissage extérieur des machines. — Le graissage des paliers, des glissières, de toutes les articulations, et en général de tous les organes fonctionnant à l'air libre, se fait à l'aide de godets qui renfer-
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ment l'huile et l'envoient, par une lumière centrale, à la surface frottante qu'il s'agit de lubrifier.
La lumière M se prolonge par un téton N, â travers le godet, fig. 185, jusqu'un peu au-dessus du niveau de l'huile. Une mèche prend l'huile par capillarité, et la déverse dans la lumière, comme ferait un siphon, en quantité d'autant plus abondante que le niveau dans le godet est plus élevé.
Pour forcer le graissage, on versait autrefois de l'huile dans la lumière>
après avoir relire la mèche. Une vis placée en V permet aujourd'hui de faire fonctionner le godet à la manière d'un cocalrix.
Pour interrompre toute dépense d'huile pendant les stoppages, il suffit d'enlever les mèches des godets.
Pour bien faire affluer l'huile sur la surface qui travaille le plus, il est bon de placer le godet, non pas sur le diamètre vertical d'un tourillon ou d'une portée, mais plutôt à 30° environ de la, en A, comme l'indique la fig. 186. On profite souvent du vide que laisse la coupe du
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coussinet en B et B', pour établir en ces points l'arrivée d'eau d'arrosage D D'. Enfin une large lumière pratiquée en C, et fermée en temps ordinaire, est utile pour visiter la portée, forcera l'occasion le graissage ou l'arrosage, et, de plus, donner une issue à l'émulsion savonneuse qui se forme abondamment par le mélange de l'huile et de l'eau pendant les écbauffements. Toutes ces dispositions de détail ont été réunies sur la flg. i86.
Tous les pahers d'une certaine longueur reçoivent plusieurs godets graisseurs A, A. On en place un par anneau sur les paliers de buléei enB,B, B, fig. 187.
La fig. 187 représente un palier de butée complet, avec anneaux amovibles en fer à cheval. Sur la coupe, 6g, 188, on voit que la partie basse du réservoir forme un réservoir d'huile dans lequel trempent les collets C de l'arbre, qui, en remontant, graissent eux-mêmes les anneaux.
Celle disposition rappelle celle des anneaux mobiles quelquefois employés à lerre, pour les machines rapides.
L'emploi de la burette est incommode, et devient impossible au delà d'un certain nombre de tours, pour verser l'huile dans les godets de
Fig. 187.
tète et de pied de bielle. On peut se servir alors d'un entonnoir oscillant autour d'un point fixe, réuni au godel par un Lube à coulisse ; mais ce dispositif a été abandonné pour le lécheur représenté fig. 189. L'huile, versée dans le godet tixe A, se répand sur la brosse D, d'où elle est enlevée par le lécbeur L, Lame fixée au godet de la bielle, qui vient frapper le pinceau D, une fois par tour pour la tète de bielle, et deux fois pour le pied .
''■ La force centrifuge, qui contrarie
et favorise alternativement la descente de Thuile dans la lumière de graissage de la tète de bielle, peut s'opposer au fonctionnement du lécheur ; un calcul très simple le prouve, et l'expérience l'avait vérifié auparavant. Dans ce cas, on uliltse la force centrifuge elle-même pour faire arriver l'huile excentriquement à l'intérieur de la soie de la manivelle, et, de là, à sa périphérie.
I^e graisseur centrifuge, qui est en même temps, un graisseur très commode, se compose d'un réservoir en forme de demi-loreTT,embrassanl complètement l'arbre à vilebrequins, et appliqué à l'extérieur de la manivelle comme on le voit sur la fig. 190 empruntée à M. Sennett ; un tuyaulage de distribution d'huile, partant de l'extérieur du tore aboutit
à rintérieur de la soie ; ce tuyauUge se reioplil d'haile à chaque tour pendant son passage à sa position inférieure. Le graissage centrifuge avait été déjà appliqué autrefois par Joessel aux boutons des tourteaux
de ligne d'arbre, pièces qui travaillaient fortement, sur les navires en bois.
La conduite des machines se simplifie beaucoup par l'emploi du graissage aulomalique, en même temps qu'une économie d'huile notable esL réalisée, par rapport à la dépense des burettes. Un réservoir unique, placé au-dessus de la machine reçoit toute t'huile nécessaire à une marche de plusieurs heures. De ce réservoir, part tout un réseau de petits tuyaux qui vont aboutir à tous les godets fixes, aux pinceaux des lécbeurs, aux ajutages versant l'huile dans les tores des graisseurs centrifuges. Chaque tuyau porte un cocatrix, fig. 191, en un point de
Flg. 191.
son parcours. 11 ne reste qu'à régler une fois pour toutes Le serrage de la vis de chaque cocatrix, de manière à proportionner le débit d'huile au travail de chaque pièce. En marche, on fait varier l'ouverture des cocatrix, à la demande des organes, lorsqu'un tiédissement se manifeste sur l'un d'eux.
Le tuyautage de graissage automatique, qui atteint une longueur se chiffrant par kilomètres, exige un entretien assez délicat- On le nettoie, en y faisant circuler la vapeur de temps à autre.
Pour les paliers d'arbres et les chaises d'hélices situés en dehors de la coque, la question du graissage se trouve résolue par l'emploi des garnitures en gaïac, auxquelles l'eau de mer sert de lubrifiant. On a soin d'abattre les angles de toutes les barrettes de gaîac, comme le représente la fig. 192, de manière à donner partout accès à l'eau, sur la surface frottante du palier.
HP
L'huile d'olive, par ses qualités onctueuses, constilue toujours le meilleur des lubrifiants, pour le graissage extérieur des machines, et celui qui donne les moindres frottements. Elle a, de plus, la propriété de se saponifier, par son mélange avec l'eau sur les surfaces travaillantes, en donnant alors un graissage particulièrement efficace; on ne manque jamais de produire cette saponification, dès qu'il y a menace
Plg. 193.
d'écbaufTement. L'iiuile d'olive a des inconvénients, au point de vue de la conservation -, elle s'altère dans les caisses, à bord et en magasin, et lend à devenir acide ; sur les portées des pièces, pendant les stoppages prolongés, elle peut, en s'acidifiant, attaquer légèrement les surfaces métalliques.
L'huile minérale est beaucoup- plus stable que l'huile d'olive. Elle coule surtout beaucoup moins cher. Aussi l'emploi de l'huile minérale tend-il à se répandre de plus en plus, pour le graissage extérieur des machines, après avoir été adopté exclusivement pour le graissage intérieur.
En mêlant l'huile d'olive a l'huile minérale dans la proportion de un à deux, on obtient une huile composite, qui conserve à un degré suffisant la propriété de se saponifier avec l'eau, sous l'action du travail des pièces frottantes, et dont on est très satisfait dans la Marine française.
112 . — Graissage intérieur. — Pour le graissage intérieur des machines, cylindres et boites à tiroir, il importe, par-dessus tout, de limiter
Fi|. 19S. rig.lM.
A. Vase en bronze, conteuftat & sa partie înférieare l'eau Bnr laquelle sornase
l'huile.
B . JtoQction à ris fennant henDétiqaement le troa par lequel l'haile eflt introdajto
dans l'appareil.
C Tube de nivean gradué, indiqnunt la dépense .
D. Soupape donnant passage à l'eau condensée pour se rendre daus le tube H,
fermé quand celui-ci est plein.
E. Soupape réglant le débit; chaque goutte d'eau introduite chasse une même
quantité d'huile .
F. Tube par lequel s'écoule l'huile se rendant dans la vapeur; chaque goutte
est visible & sou passage dans le tube en cristal H .
G- Tnyau de conduite de l'haile au tuyau do vapeur.
H. Tube en cristal constamment pleiu d'eau par lequel passe la goutte d'huile.
K . Serpentin condensateur placé dans un endroit fraia de la machine, & 1 mètre eariroD an-dessus du tuyau de vapeur, d'où l'eau provenant de la vapeur condensée tombe au fond du rase A par le tuyau V .
L . Soupape servant à interrompre le fonctionnement de l'appareil, lorsque la machine est arrêtée pendant un certain t«mps
P. Robinet de purge.
S. Soupape qu'on ouvre en grand lorsque le compte-goutte ne fonctionne pas .
ai. Colonne d'eau dauB le tuyau V, ed colonne d'huile dans le tuyau G, dont la différance de poids produit i'écoalement de l'huile
17)71 Plan de séparation de l'huile et de l'eau.
vv. Robinets du tube de niveait.
au plus slrict minimum la dépense d'huile, que Ton regrette de ne pouvoir supprimer. La question d'économie est la moins importante de celles en jeu, car la consommation n'est guère que d'un quart de litre d'buile par tonne de charbon brûlé. 11 importe surtout d'éviter la salissure des tubes de condenseurs, l'engorgement rapide des filtres, et enfin l'introduction de l'huile dans les chaudières, que l'emploi des filtres d'eau d'alimentation ne peut pas supprimer totalement.
La grande diminution du graissage intérieur, qui consommait autrefois plus d'un kilogramme de suif par tonne de charbon, a été rendue possible, surtout par l'adoption des machines verticales. Elle exige l'application d'un faible bandage aux bagues des pistons à vapeur et des tiroirs cylindriques ; elle exige aussi une compensation très parfaite des tiroirs plans, toujours plus exposés au grippement que les tiroirs cylindriques.
Les appareils dégraissage intérieur sont nécessairement automatiques, afin d'avoir un débit continu, régulier, échappant aux caprices des hommes de quart. Rien, du reste, ne peut faire connaître, en général, au mécanicien, le moment où il devient nécessaire d'introduire de l'huile à l'intérieur d'organes qui échappent à sa surveillance. Cette dernière considération avait déjà fait introduire le graissage automatique, avec les appareils Koscoë, au temps des condenseurs à injection et du graissage intérieur au suif.
Les appareils de graissage intérieur peuvent se diviser en deux séries, d'après le principe de leur fonctionnement.
Dans les uns, dont le graisseur Consolin, figures 193-194 empruntées à M. de Montchoisy, est le type, le débit d'huile est réglé par la condensation de vapeur, dans un petit serpentin K, de surface réfrigérante déterminée. L'eau condensée, en pénétrant dans le réservoir d'huile minérale, en chasse un égal volume d'huile, qui est envoyé dans le cylindre ou la boîte à tiroir desservie. Ces appareils ont été, pendant assez longtemps, presque exclusivement employés.
On se sert de préférence aujourd'hui d'appareils à piston, dont le graisseur Drevdal peut être regardé comme le modèle le plus usité, qui ont, sur les précédents, l'avantage de régler leur débit sur le nombre de tours de la machine. Ces appareils, comme leur nom l'indique, sont tous de petites pompes foulantes à huile. Leur piston est actionné par la machine elle-même. Le mode de conduite peut variera l'infini; avec la disposition Drevdal, représentée figure 195, nous citerons celle des graisseurs Brin, etc. Une pompe unique, refoulant l'huile dans un réseau de conduits de sections convenables, suffit pour toute une machine.
rig. (96.
a Corps de graisseur à S pUtona ploogeurs.
b Pistons plongeurs-
c Tiges filetées actionnant les pistons.
d Kones stiiées.
e Vis Bans fin avec cliqnet de commande.
/ Cliquet actionné par une barre d'excentrique.
g Clé à douille, serrant à remonter les pistons rendus à fond de co
h Manette pour donner le mouvement à bras.
I Taquetempèchantla rotation des pistons pendant leur descente.
j Entonnoir de remplissage.
k- Soupapes de sûreté.
l Tuyau de refoulement munid'un clapet de retenue.
m Robinet de vidange.
Lorsque le lubrifiant employé pour le graissage extérieur de la machine est de Thuile minérale pure, et qu'elle est assez fixe pour ne pas donner de vapeurs inflammables à 250°, on peut employer un appareil de distribution unique pour le graissage intérieur et le graissage extérieur. Un modèle de ce genre, dû à M. Barre, se compose d'une pompe à huile, actionnée par un petit moteur indépendant et envoyant l'huile dans deux réseaux de conduits, dont l'un sous pression pour le graissage intérieur; il fonctionne d'une manière satisfaisante sur le Corse, de la Compagnie transatlantique.
A titre de souvenir, nous pouvons rappeler le vieux graisseur à boule et à double robinet, fig. 196, dont le fonctionnement repose sur le simple principe du sas, et qui est encore employé pour le graissage intérieur des machines de très faible puissance.
Fig. 196.
113. — Pattes d^ araignée distribuant V huile sur les surfaces frottantes. — La couche d'huile, interposée par le graissage entre les deux surfaces métalliques qui glissent l'une sur l'autre, est très mince; on l'estime à un centième, ou tout au plus, à deux ou trois centièmes de millimètre. Sous cette faible épaisseur, variable sans doute avec son degré de fluidité, Thuile résiste très bien, en vertu de la capillarité, à Teffet de la pression qui tend à la chasser de l'espace qu'elle occupe ; on pourrait citer, en effet, des crapaudines dans lesquelles le graissage s'opère, bien que la pression par centimètre carré soit dix fois plus élevée que sur aucun organe des machines marines. Toutefois le transport de rhuile, produit par entraînement entre les surfaces, opéré sur un volume aussi réduit, ne peut se faire qu'à courte distance. 11 faut donc que l'huile soit distribuée sur les surfaces frottantes en des points assez rapprochés les uns des autres. Cette distribution est faite par les pattes d'araignée.
Les pattes d'araignée opèrent de deux manières différentes. Tantôt ce sont de simples petits réservoirs locaux, ramassant eux-mêmes l'huile sur les parties des surfaces où ils en trouvent pour la garder en réserve et la déposer plus loin. Tantôt ce sont de véritables petits canaux de distribution, formant le prolongement des lumières alimentées par les godets graisseurs.
Le premier cas se rencontre nécessairement dans tout le graissage intérieur, puisqu'il n'existe pas de lumières amenant l'huile aux bagues des pistons ou aux glaces des tiroirs.
La figure 197 représente un modèle de pattes d'araignée pour bagues
de piston, comportant cinq cannelures parallèles qui forment réservoirs d'huile sur tout le contour de la bague. Cette disposition paraît préférable
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Fig. 197.
à remploi d'une simple cannelure ondulée, parce qu'elle peut aider à
rétanchéité du piston.
La figure 198 représente les pattes d'araignée de la glace d'un tiroir à doubles orifices. Il y a quatre cannelures transversales, p, p\ p", p"', pour le graissage des barrettes et deux cannelures ondulées, P, P', pour le graissage des portées latérales.
Fig.-198.
Fig. 199.
Fig._200.
Dans le graissage extérieur, on trouve, pour les glissières, des exemples de pattes d'araignée formant de simples réservoirs d'huile, comme sur la figure 199; celte disposition est même assez répandue. On peut aussi, comme sur la figure 200, réunir entre elles les pattes d'araignée de la glissière et en faire un réseau de conduits graisseurs recevant l'huile par le haut et la distribuant du haut en bas de la glissière.
La communication directe des pattes d'araignée avec les canaux d'arrivée d'huile est à peu près générale pour le graissage extérieur. Elle se rencontre en particulier sur les coussinets des soies de bielles et de portées d'arbres.
Les figures 300 et 201 représentent des coupes montrant les deux moitiés du coussinet avec leurs pattes d'araignée différentes. Dans la
figure 300, il va un réseau de pattes d'araignée p^^p communiquant avec les lumières II; les deux dégagements P, P, pratiqués à la coupe du coussinet, servent en même temps de réservoir d'huile, lorsqu'ils ne sont
pas employés à la distribution de l'eau d'arrosage, figure 186. L'arrivée d'huile aux pattes d'araignée de la moitié inférieure du coussinet se fait par communication avec les dégagements de la coupe (âg. 301).
Les pattes d'araignée s'arrêtent toujours à une certaine distance du bord du coussinet.
On dispose quelquefois, à la sortie des pattes d'araignée, un canal d'évacuation de l'huile chargée de poussière métallique, dont on reul faciliter le renouvellement. Ainsi, sur les paliers de butée à anneaux fixes, on pratique en a a une lumière longitudinale réunissant la partie inférieure de tous les anneaux du palier, où s'amasse l'huile qui a tra-
Fig. 202.
vaille. Celle lumière est munie d'un bouchon de fermeture ; elle s'ouvre ou se ferme à volonté, pour ne pas exagérer la dépense d'huile.
114. — Consommation de matières grasses. Elude des qualités lubrifiantes des huiles de graissage. — Le graissage constitue une fraction importante du coût du fonctionnement des appareils moteurs, en main-
d'œuvre et surtout en matières. La dépense d'huile, en effet, n'est pas de moins d'un trois centième, en poids, de la dépense de charbon, ce qu^ établit entre les prix un rapport du dixième, lorsque le kilogramme d'huile coûte trente fois plus cher que le kilogramme de charbon; tel était le cas, en France, avec l'huile d'olive. Le prix de l'huile minérale est sensiblement moindre; mais, d'une part, on associe encore l'huile d'olive à rhuile minérale, ainsi que nous l'avons dit, et, d'autre part, on dépasse en général le rapport de un à trois cents, car on délivre aux mécaniciens de la Sotte six à sept kilogrammes d'huile par tonne de charbon. Il importe donc d'éviter toute dépense d'huile qui n'est justifiée, ni par une diminution appréciable des résistances passives de la machine, ni par une diminution de l'usure ou des dangers d'avaries.
M. Thurston a essayé de déterminer mathématiquement le graissage le plus économique. Le principe de ses calculs mérite d'être exposé, comme une des bases du fonctionnement mécanique des machines.
Soit a le prix de revient du cheval effectif par jour de travail, tout compris, même l'iimortissement de l'appareil ; soit b le prix du kilogramme de matière grasse ; a et b sont deux constantes supposées connues.
Soit f le travail perdu par suite des frottements , qui varie en sens Inverse de la dépense journalière p de matière grasse ; f eip sont deux variables, fonctions l'une de l'autre.
Les résistances passives, dans l'appareil considéré, font perdre journellement, en valeur pécuniaire, la quantité
(1) Q = af+bp,
qu'il s'agit de réduire à son minimum.
La différentielle de Q, égalée à zéro, donne
adf'\'bdq=^o
(2) f = - ^ ^ dp a
Si donc on possède la courbe des valeurs de f en fonction de p, il suffit de lui mener une tangente de coefficient angulaire connu, pour déterminer le point correspondant au minimum de Q et, par suite, la valeur de p cherchée.
£n pratique, on se contente de régler la dépense d'huile, de manière à assurer son renouvellement continu sur les surfaces frottantes, en évitant toute perte d'huile s'écoulant sans avoir servi.
Diverses machines à essayer les huiles ont été inventée» et mises en service, pour comparer les qualités lubrifiantes des huiles de graissage. Les différences, qu'il s'agissait d'apprécier, n'ont jamais pu • être
obserrées bien nettement, en présence des effets prépondérants de la pression, de la manière dont elle se trouve répartie, el des autres conditions des expériences. Nous citerons seulement les expériences de Joessel, n'iâl, en raison des conclusions auxquelles elles ont abouti, pour les lois générales du frottement dans les machines.
115. — Arrosage. Hafraichissement par un courant d'eau. Précautiont diverses contre les échauffements. — Toute pièce frottante, comme nous l'avons dit au début de ce chapitre, s'échauffe légèrement en marche, l'élévation de température s'arrétant lorsque la déperdition qui l'accompagne est égale a la production de chaleur due au frottement. Il règne ainsi un état d'équilibre que le moindre incident de marche suffit à rompre, et qu'on n'arrive pas toujours à rétablir en forçant le graissage ; dans ce cas, il faut recourir à l'arrosage à l'eau.
L'arrosage doit être dirigé Judicieusement, de manière à refroidir l'arbre ou le tourillon, avant le coussinet qulTentoure. En produisant la contraction du coussinet sur une portée dilatée par l'échaufiement, on peut aller à rencontre du but cherché, et donner un serrage excessif. U arrive même que le refroidissement brusque du dos d'un coussinet, y produit une tension qui dépasse la limite d'élasticité ; le coussinet, ainsi allongé sur le dos d'une manière permanente, tend désormais à se fermer. Tel est le motit pour lequel, à la suite d'un violent échauffemenl, les paliers gardent quelquefois une tendance à toujours tiédir.
Fig.203.
De plus, l'arrosage doit toujours être assea modéré pour ne pas produire la trempe, el surtout, quand il s'agit d'une tige de piston, pour ne pas produire de déformations permanentes. Les tuyaux d'arrosage
doivent donc être percés de trous de manière à donner une pluie fine, que Ton dirige de préférence sur la pièce intérieure, arbre ou manivelle, dans le voisinage de l'articulation.
Une disposition excellente, lorsqu'elle est applicable, consiste à établir un canal de circulation d*eau à l'intérieur des portées ou des manivelles. L'établissement d'une circulation d'eau sur le dos des coussinets, flg. 203, bien qu'il puisse être regardé comme un moyen préventif énergique contre les échauffements, devient au contraire dangereux lorsque réchauffement s'est produit. Sur le dos des glissières, fig. 204, un courant d'eau aa est efficace, à la fois pour prévenir les échauffements et pour les faire cesser.
£n général, dès qu'une pièce tiédit, on commence par l'arroser extérieurement avec les précautions indiquées plus haut, et, en même temps, on fait arriver sur la portée elle-mêmeune petite quantité d'eau pour produire la saponification de l'huile. Quand réchauffement persiste et augmente, on peut être obligé de diminuer de vitesse, ou même de stopper
pour desserrer la pièce.
Toute pièce qui a chauffé doit être visitée et nettoyée à la première occasion. La cause de réchauffement doit être soigneusement recherchée. Quand il n'y a eu ni excès de serrage, ni défaut de graissage, cette cause consiste souvent dans la présence d'un corps étranger. Les poussières de coton siliceux sont dangereuses; aussi cette substance doit elle être proscrite des machines.
Il importe d'arrêter tout arrosage et tout envoi d'eau de saponification sur les portées, longtemps avant l'arrêt définitif d'une machine, sous peine de dangers d'oxydation.
Les échauffements sont souvent l'indice d'un commencement de déréglage dans les lignes d'axe, résultant de l'usure. Ils méritent alors la plus sérieuse attention du mécanicien, puisqu'ils révèlent le danger d'avaries beaucoup plus graves.
Fig. 204.
§ 2. — Calcul des surfaces frottantes. Coefficient d'usure.
116. — Choix du métal pour les surfaces frottantes.'^hes métaux durs, quand leur structure n'est pas parfaitement homogène et compacte, doivent être absolument écartés de toutes les combinaisons. Ainsi l'emploi de l'acier moulé ne parait pouvoir, d'ici longtemps, être toléré pour aucune surface frottante^ même pour une roue striée engrenant avec une vis en acier forgé. Les fontes dures et tenaces, au contraire, sont susceptibles d'un beau poli et donnent de bons frottements.
Comme règle générale, il faut toujours faire frotter l'un sur l'autre deux métaux de nature différente, dont l'un use l'autre et n'est que peu ou pas usé par lui. Ainsi les frottements de bronze sur bronze, fer sur fer, acier forgé sur acier forgé, seraient très mauvais. A la rigueur, on pourrait peut-être faire frotter le fer doux sur l'acier dur, mais on n'en a pas l'occasion. On obtient de bons portages de fonte sur fonte, à cause des qualités très différentes que peut présenter le métal; c'est un frottement très souvent adopté pour les cylindres et les tiroirs.
Le frottement du bronze sur le fer et l'acier a été longtemps d'un emploi presque exclusif, et se rencontre encore assez fréquemment dans les machines. La composition généralement adoptée pour le bronze des coussinets est la suivante :
Cuivre 84 i -^^
Etain 16 P^
Zinc .... éventuellement* 2
Les coussinets en bronze prennent un beau poli, et s'usent très peu, dans une marche régulière. En cas d'échauffement, il se produit des arrachements de bronze, s'encastrant dans le fer du tourillon, qui exif^ent une réparation très sérieuse des deux pièces.
On emploie de préférence aujourd'hui, pour frotter sur le fer et l'acier, des alliages beaucoup plus mous que le bronze, dont il existe deux séries principales, une où l'étain domine, l'autre où le zinc tient la plus grande place.
Les alliages à base d'étain, les plus anciennement employés, portent le nom générique de métal antifriction. 11 existe des formules de composition assez différentes, et des variétés nombreuses de métal antifriciion, que^M.Charpy a récemment soumises aune étude comparative très approfondie, au point de vue de l'usure et du frottement. Dans les machines marines, on a l'habitude de forcer la proportion d'étain ;
M. Charpy fait une part plus grande à rantimoine, comme le montre le tableau suivant :
Marine de guerre
Chemins ' de fer
recommandé par M. Charpy
EtAÎn
Antimoine
Cuivre
La grande fusibilité de Tantifriction rend son emploi très commode, à bord, pour recharger sur place les paliers de butée à anneaux fixes.
L'antifriction se rencontre sur les patins de glissière, sur les paliers» et sur les bielles, surtout les tètes de bielles. Il est parfois appliqué sur les bagues des pistons et des tiroirs, et même sur les barrettes des tiroirs plans ; pour les bagues, on lui préfère cependant aujourd'hui le métal blanc, spécialement le bronze Perkins à 15 ^ d'étain et 80 % de cuivre. Son emploi est à peu près général sur les paliers de butée.
Le nom de métal blanc désigne une série d'alliages à base de zinc, un peu plus durs que Tantifriction, convenant bien pour les paliers et pour les pieds de bielle, assez faciles à couler, et d'une composition très variée. Voici quelques-unes des formules les plus connues.
Zinc • .
Etain. .
Cuivre. .
Plomb .
Antimoine
Bronze Bngnot
Bronze blanc
MéUi Fenton
Le métal Parsons constitue un intermédiaire entre les antifrictions et les métaux blancs, se rapprochant plutôt des premières. Sa composition est :
Etain 68
Zinc 30,5
Cuivre 1
Plomb 0,5
On fait aussi quelques applications d'alliages à base de plomb, connus dans le commerce sous les noms de mêlai Magnolia, métal Montefiore etc.
Enfin, au nombre des corps frottants, il ne faut pas oublier le bois de gaïac, si précieux pour garnir les portées immergées, parce que l'eau lui suffit comme lubrifiant. On fait frotter, sur le gaïac, une chemise en bronze rapportée sur Tarbre .
117. — Coefficient (tusure. — La détermination des surfaces de portage s'est faite, pendant longtemps, sur la seule considération de la charge n par centimètre carré de surface frottante, dont la limite était fixée par l'usage, pour chaque sorte d'organes des machines. La limite de la vitesse relative des pièces V a, de plus, été de tout temps implicitement fixée par celle de la vitesse des pistons. On ne cherchait pas à établir de relation entre la charge n et la vitesse V, pour les organes semblables de machines différentes.
La proportionnalité établie entre la pression totale P et la surface de portage S, lorsque n est constant, établit une uniformité désirable dans la manière dont s'opère le graissage. Cette proportionnalité mérite donc d'être conservée.
En considérant que le travail résistant dû au frottement et, par suite, l'usure probable des pièces, sont proportionnels à la vitesse V, on a été conduit, en vue de rendre l'usure uniforme, à rendre la surface S proportionnelle à la vitesse V.
L'application de ces deux règles combinées conduit, pour la détermination de S, à la formule
Q étant une constante qui a reçu le nom de coefficient cTusure. La formule usuelle (1) s'écrit généralement sous les formes (1 bis)^ (1 ter)j qui donnent l'expression du coefficient d'usure^,
PV (ihis) Ç==Q'
(lier) . nV = Q.
11 est à remarquer que, si le travail résistant T^ dû au frottement était, comme on l'a cru longtemps, proportionnel à P V, selon la loi de Coulomb,
(2) Tr=/*PV.
la surface S, déterminée par la formule (1), donnerait une section d'écoulement de la chaleur proportionnelle à la quantité de chaleur
produite. L'élévation de température des pièces frottantes en cours de marche serait ainsi constante. Nous verrons, n^ 130, que la formule (2) n'est pas applicable aux frottements dans les machines.
La détermination de la surface S à l'aide de son expression (1) est entrée dans la pratique des ateliers. Les règles usuelles adoptées pour calculer facilement les trois quantités P, S, V, et avoir ainsi des valeurs de Q comparables d'une machine à l'autre, sinon d'un organe à l'autre, sont les suivantes :
1® Charge totale P.
La valeur de F se déduit de la pression maximum de la vapeur dans le cylindre relevée sur le diagramme, sans tenir aucun compte, ni du poids des pièces mobiles, ni des forces d'inertie.
La pression totale P est supposée appliquée, sans correction, sur chacune des deux articulations de la bielle, et répartie sur les deux portées du vilebrequin adjacentes à la manivelle considérée.
Pour la glissière, on multiplie P par le rapport du rayon de la manivelle à la longueur de la bielle, ce qui revient à considérer uniquement la charge à l'instant où l'inclinaison de la bielle est maximum, en supposant que le maximum de la pression dans le cylindre se produit au même instant.
Pour le palier de butée, on évalue la charge totale, en partant de l'égalité entre le produit de la poussée R par la vitesse du navire en mètres Um et le travail utile développé,
ou, approximativement, (8) RU^ = |f,
F étant la puissance de la machine exprimée en kilogrammètres.
En exprimant la vitesse en nœuds, et la puissance F en chevaux, ce qui conduit à multiplier, dans la formule (3), la vitesse par 0,514 et la puissance par 75, cette formule devient,
M RU„ = 97,2P
en remplaçant, pour simplifier, la constante 97,2 par 100, on a, pour la valeur de P en kilogrammes,
F étant la puissance indiquée, et U» la vitesse en nœuds.
Le palier de butée est ainsi le seul organe, pour lequel P représente à peu près la charge totale réelle.
Sur les chaises d'hélice, on suppose appliqués, d'un côté, le poids de Thélice, et, de l'autre, celui de la moitié de l'arbre à partir du palier voisin.
*> Surface S.
La surface S est celle du patin, pour la glissière.
Pour les tourillons et portées d'arbres, on prend la projection de la surface frottante, c'est-à-dire le produit dlàM diamètre de la portée dpar sa longueur l A chaque cylindre, on attribue la moitié de la surface dl des deux paliers entre lesquels sa manivelle est comprise, en faisant subir la même réduction de moitié aux deux paliers extrêmes du vilebrequin.
3^ Vitesse V.
On attribue au patin sa vitesse maximum, égale à la vitesse circonférentielle de la manivelle,
TCCN
qui est, en effet, la vitesse approximative au moment du maximum d'obliquité de la bielle.
Pour les soies de bielles et les portées d'arbres, on prend la vitesse circonférentielle.
Cette vitesse n'est pas applicable au pied de bielle; mais le coefficient d'usure du pied de bielle se calcule rarement.
118. — Valeurs numériques du coefficient d' usure j pour diverses classes de machines. — Le coefficient d'usure Q, tel qu'il vient d'être défini, étant une donnée essentiellement empirique, le seul moyen de l'étudier est de réunir ime grande quantité de données numériques, et de les classer en groupant ensemble les machines qui présentent des conditions de fonctionnement analogues.
Le tableau XIX comprend vingt machines de bâtiments de commerce et vingt machines de bâtiments de guerre. Pour les bâtiments de commerce, on a fait, entre les cargos et les paquebots à voyageurs, une distinction tout indiquée par la nature du service, dont on pouvait supposer trouver la trace dans les coefficients de la machine. Pour les navires de guerre, on a seulement séparé les torpilleurs, qui diffèrent profondément de tous les autres bâtiments, aussi bien par les conditions de fonctionnement de leur moteur que par leur destination militaire.
Tablbau XIX /** Coefficients (Tusure des bielles et des paliers de vilebrequins
Noms des b&limenls
TORPILLEURS
Durandal Forban • Chevalier
Moyennes
chev.
Télés de btelle
kil.
mètres 1,46 1,51 1,22 1,2S 1,22 0,96 0,90
Paliers de Tilebrcquin
kil.
mètres 1,41 1,46 1,18 1,24 1,18 0,96 0,90
Tableau XIX 2® Coefficients dCusure des patins et des paliers de butée.
PatiD
s de glissière
Pâlie
rs de butée.
Noms das bAlimeots
SS
Annei mobi
Un
CARGOS
kil.
mètres
kil.
mètres
ÂtmrahAube ,
Amiral' Courbet .
Entre-Rios . .
Corsica . . .
Canarias, . . .
Lion
Tabor ....
Moyennes. . .
PAQUEBOTS
Touraine. . . .
Bretagne . .
Gascogne . . .
Normandie . .
Navarre ....
Laos
France . . . .
Dupleix . . .
Cf/mos ....
Ville^de - Maranhao
Kaiser-Wilhem^.O.
TO
Normannia • .
iSpr/d
Moyennes . .
TORPILLEURS
Durandal . . .
Forban ....
Chevalier . . .
Moyennes.
Nous complétons ce tableau, par quelques chiffres relatifs aux chaises en gaïac, pour lesquelles les distinctions entre paquebots et navires de guerre ne se trouvent plus vérifiées, tandis que les torpilleurs présentent les coefficients d'usure les plus faibles.
Tableau XIX S'' Coefficient d'usure des chaises en gaîac.
Noms des b&timenU
Tour aine' Navarre .
Jeanne-dArc . . .
Camot
Jurien-de-la- Gravier e .
Caeeard • . . • .
Du, Chayla .... Galilée
Durandal .
Cyclone . .
Moyennes
De Tensemble de ces tableaux, il ressort que la distinction entre les cargos et les paquebots n^est pas justifiée ; pour tous les navires de commerce, les surfaces frottantes se déterminent d'après les mêmes règles ; nous remarquerons seulement que les paquebots allemands ont des coefficients un peu plus forts.
£n se limitant, par suite, à trois classes de bâtiments, le tableau XIX se résume, pour les principales pièces frottantes considérées, de la manière suivante :
Tableau XIX bis Coefficients moyens d'usure Q.
Bâtiments de commerce Bâtiments de guerre .
Torpilleurs ....
Tôtes de bielle
Paliers de ▼ilebrequin
Bâtées
Patins de glissière
Ces nombres sont suffisamment clairs par eux-mêmes, et dispensent de tout commentaire.
119, — Conclusions au sujet du coefficient d'usure. — Lorsqu'au lieu de s'en tenir aux moyennes, on considère, dans le tableau XIX, les valeurs par navire du coefficient d'usure Q, on trouve, dans une même classe de bâtiments, des changements de valeurs individuels plus importants que les changements d'une classe à l'autre. Or rien, en général, dans le fonctionnement journalier des machines, ne montre qu'il y ait eu des conséquences pratiques, immédiatement appréciables, attachées à ces variations de Q. Le coefficient d'usure ne peut donc pas être regardé comme représentant, avec précision, les mesures prises par le constructeur en vue de faciliter la marche régulière de l'appareil, et, par exemple, comme formant une sorte d'assurance contre les échauffements.
L'étude des lois du frottement au n"* 120 expliquera qu'il en soit ainsi. En effet, pour augmenter Q, on ne diminue ni P, ni V, qui sont commandés par d'autres conditions ; tout ce qu'il est possible de faire, c'est d'augmenter S ; or, ainsi que nous le verrons, en augmentant S, si P et y restent les mêmes, on augmente la résistance passive ^ et son travail Tr, dans le rapport S^•. Ainsi, en réalité, quand on augmente S, on diminue bien la charge II par centimètre carré proportionnellement à l'augmentation de S; mais on diminue le travail résis tant par centimètre carré, dans un rapport représenté par S^** seulement.
11 est possible que, lorsque la charge II diminue, la manière dont l'effet du travail résistant se répartit en production de chaleur et en usure de pièces soit modifiée. Si la proportion de la chaleur produite, par rapport au travail moléculaire développé, devient plus forte, il en résulte que la production de chaleur par centimètre carré peut se trouver presque indépendante de S, tandis que l'usure serait inversement proportionnelle à S. Une loi de ce genre expliquerait pourquoi le danger des échauffements n'augmente pas beaucoup quand S diminue, pourvu que n ne s'élève pas au-dessus de certaines limites; déplus, elle justifierait complètement le nom de coefficient d'usure donné au produit n V par les constructeurs. C'est bien en vue de ralentir l'usure des pièces, que l'on tend à donner à S des valeurs de plus en plus grandes, à mesure que les vitesses V vont en augmentant, les pressions P restant à peu près les mêmes. A ce point de vue, les résultats de la pratique semblent d'accord avec les prévisions.
120. — Usure des principaux organes de la machine. Ses censé' quences. — L'usure des pièces frottantes produit des effets qui sont inégalement pernicieux selon l'organe considéré, et que l'on cherche à diminuer par des procédés différents d'une pièce à l'autre.
Pour les organes glissants en général, pistons, tiroirs, patins de glissière, l'usure sur la pièce fixe, cylindre ou glissière, s'arrête en des points presque fixes ; elle produit donc, à Textrémité de course, des petits ressauts brusques, des ressettes en langage de mécanicien, contre lesquels la pièce mobile vient se heurter, pour peu que la hauteur de sa position moyenne se modifie. Il faut donc que l'usure se produise de préférence sur la pièce mobile, d'ailleurs plus facile à réparer que la pièce fixe. Par suite, ce sont toujours les bagues, les barrettes des tiroirs, les patins, qui se garnissent en métal blanc ; les cylindres et glissières sont au contraire en fonte dure sur leur face travaillante.
L'usure de la glissière et du patin produit, dans les machines verticales surtout, où les cylindres frottent également dans tout leur pourtour, un déréglage de la ligne droite, avec laquelle l'axe de la tige de piston doit coïncider dans toutes ses positions.
Dans les presse-étoupes des cylindres, Tusure doit porter, non sur la tige de piston, mais sur les bagues du presse-étoupes lorsqu'elles sont métalliques. L'usure des presse-étoupes disparait par le serrage, et ne dérègle en rien Taxe des tiges. Il n'y a pas à s'en féliciter d'ailleurs, car il faut que le presse-étoupes présente un jeu convenable, dès que la glissière est usée, afin de n'imposer à la tige aucune flexion dangereuse.
Sur les pièces tournantes, à l'inverse des pièces glissantes, l'usure doit se faire sur le support fixe et non sur la portée de l'arbre ou sur le tourillon, d'une part, pour éviter la formation de ressettes, de l'autre, pour rendre les réparations faciles. Aussi les coussinets sont-ils, en général, garnis en métal blanc, tandis que les portées d'arbres et les soies présentent l'acier comme surface frottante.
L'usure des paliers du vilebrequin, en se produisant inégalement sur les différents paliers, engendre un effet très funeste au montage de la machine. L'usure des paliers de ligne d'arbres, surtout celui des chaises en gaïac, est plus pernicieux encore, lorsqu'il se produit inégalement sur des paliers voisins les uns des autres. C'est à des usures anormales de paliers que la rupture de certains arbres a été attribuée, avec une grande apparence de vérité.
L'usure des coussinets de bielle, côté corps, suivie du serrage des chapeaux, a l'effet tout particulier de diminuer la longueur de la bielle et de faire descendre d'autant la position moyenne des pistons. L'usure des paliers de l'arbre à vilebrequins ajoute son effet au précédent. Aussi convient-il de laisser entre les pistons et les fonds de cylindre, un jeu initial plus grand du côté A que du côté a.
§. 3. — Résistances passives, dans le fonctionnement des machines.
121. — Lois du froUemenl entre surfaces polies et graissées. — L'aocienne loi de Coulomb, vérifiée plus tard par le général Morin, d'après laquelle le frottement 4> est simplement proportionnel à la pression totale P exercée sur les surfaces,
le coeracient constant f étant compris entre 0,07 et 0,10 pourdes corps frottants usuels, ne s'applique pas aux frottements entre les surfaces très polies, très bien graissées, très fortement chargées, des machines à vapeur.
L'étude du ^ttement, dans les conditions pratiques des portages de machines, a été faite très soigneusement à Cherbourg et à Indret, par Joessel, à l'aide de sa machine à essayer les huiles de graissage.
L'appareil se compose d'un tambour AA, sur l'intérieur duquel glissent huit frotteurs BB, pressés par des ressorts spirales CC, et entraînés par un arbre D. L'huile de graissage fournie par le godet E est distribuée au tambour par des pattes d'araignée.
On fait varier à volonté la pression des ressorts, la surface du portage
des frottoirs, la vitesse de rotation de Tarbre D; on peut aussi faire varier la nature du lubrifiant. Pour chaque combinaison, on relève le travail moteur dépensé sur Tarbre D, d'après les indications d'un dynamomètre enregistreur.
Le frottement ^, exercé sur une surface S soumise à la pression P, dépend à la fois de S et de P. En d'autres termes, le coefficient /; autrefois supposé constant pour une même nature des surfaces, varie avec la pression par unité de surface.
Les frottements, comme les coefficients d'usure, s'étudient toujours en rapportant les pressions au centimètre carré de surface. La pression,
est ainsi comptée comme la pression auz chaudières, tandis que, dans les calculs de résistance des matériaux, les tensions et les compressions sont toujours rapportées au millimètre carré.
Tant que la pression n reste au-dessous de la limite où l'huile serait mal distribuée dans le joint, et que le graissage se fait par suite régulièrement, le coefficient de frottement f diminue à mesure que n augmente. Cette diminution du frottement ^, pour une même valeur de P, quand la surface S diminue, s'explique par la diminution de la section de la couche d'huile à cisailler sans cesse parallèlement à la surface et par l'élévation de température qui accroît la fluidité de l'huile.
La loi entre /" et n parait être de la forme
IV
La valeur des coefficients a et j3, observée pour les métaux, présente quelques irrégularités, tenant à la difficulté de répartir uniformément la pression P sur des surfaces très rigides. Aux faibles pressions, quelques expériences sur le frottement entre fer et métal antîfriction, ont donné les chiffres moyens suivants, rapportés dans les aides-mémoire.
INO
On déduirait de là :
Joessel, opérant avec les pressions de service, en employant frottoirs, de 5 centimètres carrés de surface chacun, a trouvé, pour 1 et l'aotifriclion,
I^es deux valeurs de /"correspondant aux pressions de 20 kilogran et de 100 kilogrammes, conduisent à la formule,
a ter) /■= 0,036* (^y"
D'un autre côté, en opérant dans des conditions identiques, mais des ^ottoirs de 10 centimètres carrés de surface chacun, les frotten observés ont donné,
Ces valeurs de f ne concordent pas avec les précédentes, et elles duiraient à une formule différente de (7 ter). Mais, pour faire ces; désaccord, il suffit d'augmenter toutes les pressions n du seconi bleau, dans le rapport constant 1,17. On doit donc supposer q pression se répartîssait plus irrégulièrement dans la seconde d'expériences que dans la première, à cause de la plus grande été de la surface frottante, et que le facteur 1,17 tient compte de cett férence de répartition.
Joessel a reconnu de plus que le coefficient f augmente légèn avec la vitesse V. L'ensemble des résultats de ses expériences se ré dans la formule.
(8) f=0,Oi{j^)
\om^
ou, en revenant à Texpression de ^, dans la formule ,
(9) *=:0,04P«'«S«'* yO'W.
Cette dernière formule est suffisamment approchée, pour servir à évaluer les pertes de travail dues au frottement. Nous ne tiendrons pas compte du facteur V°»®*, dans les calculs suivants.
122. — Travail résultant du frottement sur les principaux organes des machines. — D'après la formule qui précède, le travail du frottement, sur une portée quelconque d'une machine, a pour expression, au lieu de (2),
(10) Tr = * V = 0,04 P0'« 80 -• V*^.
La pression P se compose de deux éléments distincts :
1"* Une partie proportionnelle à la pression de la vapeur, ou plutôt à Tordonnée moyenne p sur les pistons, qui fait perdre une fraction du travail moteur indiqué, de plus en plus faible à mesure que p augmente, puisque le travail moteur est proportionnel à p V.
a* Une partie indépendante en principe de p, due au poids des pièces, au serrage des presse-étoupes, à la pression des garnitures de piston, etc., qui, en réalité, augmenterait cependant un peu avecp, si Ton considérait le cas d'une machine tournant à vide, en faisant rentrer dans cet élément de P les pressions sur les parties frottantes dues aux forces d'inertie.
Dans la machine en marche normale, l'action des forces d'inertie sur P se rattache mieux à l'élément proportionnel à p, dont il ne change pas, d'ailleurs, la valeur moyenne pendant une révolution complète.
Nous considérerons d'abord les frottements dépendant de l'ordonnée moyenne p, qui s'exercent principalement sur les glissières, les soies des bielles, les paliers du vilebrequin et le palier de butée.
Sur la glissière, la pression totale P est égale, en moyenne, pendant un tour complet à 0,1S de la pression de la vapeur sur le piston. La charge n étant de 4 kilogrammes environ, le coefficient f est égal à 0,0228 d'après la formule (8). La vitesse est exactement celle du piston. Le rapport du travail résistant sur la glissière au travail indiqué sur le piston F est donc,
fraction très peu importante.
La pression sur le piston se transmet ensuite intégralement sur trois tourillons, savoir :
Le pied de bielle, sur lequel le chemin parcouru par les parties frottantes est approximativement,
CN X
pendant un tour complet ; La tète de bielle, sur laquelle le chemin parcouru est,
(12 bîê) 2CN X 0,65 ;
Les paliers du vilebrequin, sur lesquels la vitesse est la même qu'à la le te de bielle.
La charge II atteignant en général 20 kilogrammes sur ces pièces, le coefficient / ne doit pas dépasser 0,012, dans la marche à toute vapeur.
Le travail résistant peut ainsi s'évaluer, pour les trois pièces réunies, à la frac lion,
du travail indiqué sur le piston.
Le travail résistant de la butée ne peut pas s^établir d'une manière aussi simple et aussi générale . Prenons, pour exprimer la pression totale sur les anneaux, la formule,
(4) Prz
établie à l'occasion du calcul du coefficient d'usure. La charge II par centimètre carré esl toujours faible, ne dépassant pas 3 kilogrammes; le coefficient f s'élève par suite à 0,026. En supposant une vitesse de 20 nœuds, nous avons, pour la force résislanle,
La vitesse circonférentielle sur les anneaux de butée étant de 2'",S0 environ, à toute puissance, le travail de $, en chevaux est,
c'est-à-dire une fraction du travail indiqué F, un peu supérieure à celle absorbée sur la glissière.
L'ensemble des frottements qui dépendent directement de la pression de la vapeur sur les pistons s'élèverait, d'après les chififres qui précèdent, à
F étant la puissance indiquée, dans la marche à toute puissance.
Une diminution de moitié, dans la pression moyenne sur les pistons augmente du tiers la valeur du coefficient de frottement /, et porte la perte de travail à
(15 bis)
quand on marche aux 35 centièmes de la puissance.
Le frottement des tiroirs plans a été Tobjet d'études très minutieuses, moins au point de vue de la perte de travail qu'en raison de Tusure et surtout de la fatigue du mécanisme de conduite. Nous en dirons quelques mots au chapitre X.
Les coussinets en gaïac doivent donner lieu à un frottement relativement fort, dont on trouve l'indice dans la position de la génératrice correspondant au maximum d*usure, qui, sur les paliers des tubes de sortie est déplacée d'une manière appréciable, de B en A, en sens inverse du mouvement de rotation.
Soit P la pression totale sur le coussinet, égale au poids de Tarbre et exercée en A quand le bâtiment est au repos. En marche, il y a, en B, une pression normale N et une résistance tangentielle <ï», liées entre
elles par la relation,
Les deux forces N et * ont d'ailleurs une résultante verticale P* égale et contraire à P, ce qui nous donne, pour la valeur de TangleBOA ouO,
tang ^z;z^=r.
Or, l'angle 0 ne paraît pas être de moins de 5^ à 6^, ce qui indique pour le coefficient de frottement f une valeur de 0,10 environ. En faisant un calcul sur cette base, on trouve que l'ensemble des chaises en gaïac peut absorber à peu près le même travail que le palier de butée, soit un demi % environ du travail indiqué F.
A la chaise du support d'hélice, l'angle 6 peut dépasser 20''; mais ici ce n'est plus le frottement <ï» qui est en cause, mais bien la résultante horizontale de toutes les pressions exercées par Peau sur l'hélice.
Fig. 206.
123. — Perte de travail due au frottement, sur ^ensemble de la machine, — Relativement aux frottements indépendants de la pression de la vapeur, aucun calcul précis n'est possible. Dans certains cas, sur les machines à fourreau par exemple, ces frottements ont été tels qu'ils ont amené le stoppage de la machine, à la suite du serrage exagéré des presse-étoupes • Sur les tiges de piston, on a encore des frottements assez forts, parfois même violents, quand le mouvement des tiges n'est pas exactement rectiligne. Enfin les tiroirs plans présentent souvent les frottements considérables, dont on a la preuve dans la fatigue des organes de conduite et parfois dans les grippements des glaces frottantes.
L'évaluation la plus complète des différentes parties du travail résistant total de frottement a été donnée par M. Thurston, qui considère seulement la valeur relative des divers éléments de résistance. Le tableau résumant les chiffres de M. Thurston est le suivant :
Tiroirs Tiroirs
non compensés compensés
(ramitores de piston et presse-étonpes • . . 16,1 21,6
Tiroirs de dîstribation de vapear 27,4 2,6
Arbre à vilebrequins et ligne d'arbres • • . 42,4 56,9
Glissière, pied et tête de bielle 14,1 18,9
Total 100 100
Les tiroirs des machines marines étant le plus souvent compensés, on peut conclure du tableau précédent que le travail résistant de la glissière et de la bielle, évalué au numéro précédent à
représente un peu moins du cinquième du travail résistant total.
Le travail résistant total, dû au frottement, dans la marche à pleine puissance, se trouverait ainsi estimé à
valeur qui n'a rien d'invraisemblable.
124. — Perte de travail due aux trépidations de la coque. — Aucun chiffre d'expérience n'a fait connaître jusqu'ici, même d une manière approchée, le travail qui peut être absorbé par les trépidations de la coque. Quelques indications pourraient être déduites des expériences de trépidation faites en Angleterre, sur le Terrible y avec divers calages de manivelles, qui ont été exposées au n'^lOS. 11 serait très intéressant de savoir comment variait le travail moteur dépensé à faire tourner la machine à vide, selon que les trépidations étaient sensiblement nulles,
ou qu'elles s'élevaient au contraire à 40 millimètres, amplitude maximum atteinte dans ces expériences. Mais le travail moteur, s'il a été mesuré, n'a pas été publié par Sir John Durston, préoccupé par-dessus tout de l'étude pratique et très importante qu'il poursuivait.
Si nous prenons un grand bâtiment, comme la Jeanne-d^Arc^ dans lequel la distribution longitudinale des poids est exactement connue, nous trouvons par un calcul facile, que, pour lui imprimer un mouvement vibratoire simple, à deux nœuds, fig. 167, n® 1, en supposant que la flèche au milieu et aux deux extrémités atteigne un maximum de 80 millimètres, il faut dépenser un travail égal à
(16) T= > ^ = 386.500.000 kilogrammètres.
Si nous supposons, de plus, en nous reportant aux indications de la fig. 165, qu'une semblable amplitude puisse être atteinte, dans un milieu non résistant, après dix vibrations complètes accomplies à partir d'un état de repos initial, il devient possible d'estimer la puissance perdue. La durée de dix vibrations, d'après le tableau XVll du n^ 101 , est de 8 secondes environ. Nous avons donc
Ce même travail, dans les conditions réelles du navire vibrant dans un milieu résistant, serait dépensé d'une manière continue, à entretenir l'amplitude de 80 millimètres des vibrations synchrones avec le mouvement de la machine.
Les nombres précédents représentent sans doute un maximum, impossible à atteindre pour plusieurs motifs. L'amplitude n'arrive guère, vraisemblablement, à 50 millimètres ; il faudrait probablement plus de 10 vibrations pour amener le mouvement à cette amplitude maximum dans un milieu non résistant ; enfin le voisinage du synchronisme ne peut pas se rencontrer, et surtout se perpétuer, avec le mouvement de toutes les machines simultanément.
Nous nous bornerons donc, comme conclusion, à supposer que les vibrations de la coque peuvent absorber un millier de chevaux, quand la machine en développe 28.000, ce qui représente près de 4 ^ de la puissance ; la proportion s'élève même a 5 ^, si l'on considère que les machines de la Jeanne-d' Arc développeraient 20.000 chevaux à peine, dans les conditions du synchronisme avec les vibrations. En résumé, sur les navires exposés à de fortes trépidations, la perte de travail due aux mouvements de la coque est du même ordre de grandeur que la perle due aux frottements de la machine à toute puissance.
II serait intéressant de contrôler ces appréciations par Texamen d'une courbe des vitesses du navire en fonction du travail indiqué, et de voir si les diminutions du coefficient d'utilisation M se produisent aux allures du synchronisme et des grandes vibrations.
§ 4. — Rendement mécanique des machines
à des allures variées.
125. — Eléments divers composant la perte totale de travail dans le fonctionnement des machines. — Les calculs faits au paragraphe précédent, nous font connaître les principales pertes de travail dues aux résistances passives. Il faut y joindre le travail dépensé à faire mouvoir les pompes du condenseur, qui sera évalué au chapitre IX ; ce dernier travail est en général égal à 0,02 F dans la marche à toute puissance, la fraction s'élevant de 0,02 jusqu'à 0,0S F, quand la puissance diminue.
Nous avons ainsi, en résumé
Pertes par les frottements . 0,06 F
Pertes par les trépidations (vnrinble?) 0,04 F
Dépense des pompes 0,02 J
soit en tout une fraction du travail indiqué, devant varier de 0,08 à 0,12, selon que les trépidations se produisent, ou non, dans la marche à toute puissance.
La valeur approximative du coefficient de rendement u, dans l'expression du coefficient général d*uliiisation,
est ainsi égale en moyenne à 0,10. Nous étudierons, au chapitre VllI, le rendement u^ de l'hélice.
Le travail F' transmis à l'hélice, étant
F' rzuF,
il serait important de contrôler, par une mesure directe de F% la valeur de u calculée pour la marche à toute puissance, et surtout de mesurer les changements subis par u quand F va en diminuant.
La mesure de F* se fait à l'aide du frein de Prony, et elle n*a jamais été tentée sur les machines marines, à cause des grandes dimensions auxquelles on eût été conduit pour cet appareil.
U est donc nécessaire de se reporter aux expériences faites à terre, sur les machines fixes.
Les résultats des expériences faites à terre ne peuvent pas être appliqués exactement aux machines marines, à cause de l'effet, sur ces dernières, des trépidations, auxquelles les machines fixes ne sont pas soumises. De plus, à terre, on se préoccupe peu, en général, des variations du rendement mécanique u avec la puissance, parce que les machines sont destinées à marcher à une puissance presque constante ; pour les machines marines, où la marche est souvent au quart, et même au dixième de la puissance pour les navires de guerre, cette question de la variation de u est très intéressante.
Quoi quMl en soit, diverses expériences faites à terre fournissent des résultats applicables à la marine, sinon par la valeur numérique des chiffres obtenus, du moins parles principes mis en évidence. Nous allons rappeler les plus importantes ; nous verrons ensuite dans quelle mesure il est possible de les appliquer au sujet qui nous occupe.
126. — Rendement des machines fixez^ mesuré au frein de Prony. — MM. Walther-Meunier et Ludwig ont mesuré avec beaucoup de soin les rendements u, à diverses puissances, d'une machine compound de 389 chevaux et d'une machine monocylindrique de 1S3 chevaux.
Rapport —
Fig. 207.
La fig. 207 représente, sur deux courbes, la loi des variations de u
pour les deux machines, en prenant pour abscisses les rapports de chaque puissance F» expérimentée à la puissance maximum F, et pour ordonnées le rapport du rendement Un correspondant à F»» au rendement u correspondant à F.
Les valeurs maxima de u sont, d'après les expérimentateurs,
0,91 pour les machines à un seul cylindre,
0,88 pour les machines compound, la puissance étant ramenée au même nombre de chevaux pour les deux machines. Cette infériorité de la machine à plusieurs cylindres, due à la multiplication des pièces frottantes, doit se rencontrer dans les machines marines. Elle est de peu d'importance, comparée au bénéfice réalisé sur Tutilisation de la vapeur dans les machines à détente multiple, quand la distribution est faite par des tiroirs ; mais, d'après ce que nous avons vu au n** 39, elle enlève près de la moitié de ce bénéfice, sur les machines à soupapes du système Corliss.
D'après les courbes de la fig. 207, le rendement est réduit dans le rapport, 0,6 lorsque les machines ne travaillent qu'au tiers de la puissance, et se trouve ainsi ramené à
0,728 pour la machine à un seul cylindre
0,704 pour la machine compound.
Une réduction de même genre doit se produire sur les machines marines, indépendamment de Peffet irrégulier des trépidations.
Enfin, dans une série particulière d'essais, MM. Walther-Meunier et Ludv\rig ont trouvé que les rendements précédents, applicables aux machines sans condenseur, doivent être réduits de 0,04 à 0,05, quand il y a des pompes à conduire. Cette diminution de u est deux fois plus grande que celle observée dans les machines marines marchant à pleine puissance.
127. — Variation du rendement mécanique des machines marines suivant Vallure. — Nous laissons nécessairement de côté les irrégularités dans la perte de travail due aux trépidations, qui suivent des lois toutes particulières dépendant du synchronisme.
La préoccupation de tenir compte du rendement mécanique u et de ses variations, se manifeste dans les plus anciennes formules essayées pour exprimer la vitesse des navires U» en fonction de la puissance indiquée F.
Dupuy de Lôme, dans sa formule, représentait la puissance effective F' par Texpression
(19) F = (1— a) 8,49 D^CN (p— T) = (1—») F 2llJ,
a et Y étant deux constantes.
Le produit D' C N est, à un facteur constant près, ce que Ton nommait puissance nominale des machines, H, à Tépoque de Dupuy de Lôme,
L*équation (19) pouvait donc s'écrire,
(21) V = KR(j)-'k).
En écrivant que la vitesse des navires est proporlionnelle à la racine cubique de F', et inversement proportionnelle à celle de B*, en comptant de plus la pression p en centimètres de mercure et supposant 7= 6 centimètres, on arrivait à la formule,
qui a longtemps servi à discuter les essais de vitesse des navires. Cette formule était un peu plus exacte que celle employée aujourd'hui, et le coefficient m un peu mieux défini que le coefficient actuel d^utilisation M.
La formule (19) n'a pas eu d'autre application que la précédente. On ne s'en est jamais servi pour calculer la variation du rendement en fonction de la puissance.
Si nous supposons que les deux termes de la résistance passive considérés au n* 122 sont, Tun proportionnel à Tordonnée moyenne, Tautre indépendant de cette ordonnée (ce qui n'est pas d'accord avec la loi du frottement), la perte de travail doit se composer de deux termes proportionnels, l'un à la puissance F, l'autre au nombre de tours N. Partons de la perte à toute puissance
(23) F— ttF = ]SF + eF;
si les deux termes subissent la variation supposée, la perte devient, quand la puissance s'abaisse de F à Fn,
Cette équation donne la valeur générale de Un à toutes les puissances,
(•25) «, = l_|3-ef^^.
D'autre part, pour les navires à hélice, la formule de MoU et Bour-
gois, sous la forme la plus exacte, telle que nous la verrons au chapitre VIII, nous donne,
Un Fn _ fNn\^
u F ""VNy ' La formule (25) peut, par suite, s'écrire en éliminant les N,
L'équation (23) prise pour point de départ, nous donnant
1 — pr= M+e»
nous pouvons mettre l'expression du rendement sous la forme,
, Un /" u ¥\i
La valeur de S est supposée constante et égale à 0,07 par M. Widmann et M. Risbec, principaux auteurs de ces recherches sur le rendement, ce qui donne
(69) 6 = 0,98— tt.
U suffit donc de se donner la valeur de u à pleine puissance, pour déterminer entièrement la loi de la variation du rendement.
Le tableau suivant donne trois séries de valeurs de u^f ainsi calculées, en attribuant à u les trois valeurs 0,85 — 0,79 — 0,73. Le tableau a été prolongé d'une ligne au-dessus de la pleine puissance, pour bien marquer les lois de variation.
Tableau XX Rendements mécaniques calculés à diverses puissances.
tt.
OJIO 0,788 0,820 0,889 0,850 0,859
tt = 0,79; I 6 = 0,14
Il est assez curieux de remarquer que l'expression (28), de forme si compliquée, revient, au fond, à la vieille équation de Dupuy de Lôme. Elle peut s'écrire, en effet,
Fn = «n F» = (1 - /3) F« - e ^ F,
Or on a,
en appelant p, l'ordonnée moyenne correspondant au nombre de tours Nn et à la puissance réduite F». On arrive ainsi à
F, = (l-«jl_ji,^£|F».
D'un autre côté, l'équation (17) de Dupuy de Lôme peut s'écrire sous la forme
Les deux équations (30) et (31) s'identifient, en posant
Si nous attribuons, à l'ordonnée moyenne p, les deux valeurs de 1 kilog. et 0^8, qu'elles présentaient généralement, à l'époque où Dupuy de Lôme se servait de sa formule, et si nous donnons à e la valeur à 0,08, et à /3 la valeur 0,07 admise plus haut, nous trouvons pour 7 les valeurs numériques suivantes :
Or la valeur de 6 centimètres de mercure, attribuée autrefois à Yi exprimée en kilogrammes est
La formule (19) se trouvait donc d'accord avec les lois adoptées depuis lors ; elle aurait pu être conservée, à la condition d'y faire varier la cens-
tante 7, à mesure que s^élevait Tordonnée moyenne p correspondant à la marche à pleine puissance.
128. — Formule simplifiée de la variation du rendement mécanique ^ ^ Ijes calculs un peu compliqués du numéro précédent se simplifient beaucoup, si Ton admet que la perte de travail due aux résistances passives est simplement proportionnelle au nombre de tours, et peut
s'écrire
F» — UPn = 6 F -j^i
Celte hypothèse est admise par M. Thurston. Elle est d^accord avec les expériences de M. Dwelshauvers-Dery. Elle est justifiée, d'ailleurs, par les calculs du n*" 127, qui montrent la faiblesse du terme p F ou plutôt du coefficient j3, et par la formule (24) elle-même, dans laquelle, le rapport des puissances diminuant comme le cube de celui des nombres de tours, le terme en /3 doit descendre rapidement à une valeur tout à fait négligeable, en présence du terme en f .
Faisons donc p=0, ce qui nous donne
(85) réquation (25) devient,
Un U
"+<'-") (.tfy ■
En appliquant cette nouvelle formule, il convient de donner à « des valeurs un peu plus fortes qu'avec la formule (2S), afin de tenir compte de la disparition de /3. En prenant pour u les trois valeurs de 0,90 — 0,85 — 0,80, qui rentrent bien dans les données connues, nous formons le tableau suivant :
Tableau XX bis Rendements mécaniques, formule simplifiée.
tt«0,85;
tt = 0,80;
Un
tt»
tt
tt«
Les valeurs du rapport — , calculées sur les deux tableaux XX et
XX biSy ont été portées ea ordonnées sur la figure 208, les variations de puissance étant prises pour abscisses. La concordance des deux réseaux de courbes est convenable; elle est même complèle entre des deux courbes moyennes de chaque réseau, correspondant, l'une k u-= 0,79, Faulre à u = 0,85.
Il est à remarquer aussi que, sur la courbe commune aux deux réseaux, se trouve le point donnant
i^ = 0,80, pour ^=1,
qui représente un résultat intéressant des expériences de MM. Wallher- Heunier et Ludwig.
Les essais des navires ont offert quelques occasions de vérifier les
Fn
calculs précédents, dans le cas particulier où le rapport — varie du
simple au double. Certains navires, en effet, comme nous le verrons au numéro 149, portent, sur chaque arbre, deux machines distinctes égales, réunies par un appareil de débrayage. Pour marcher à petite vitesse, on se sert tantôt des deux machines, tantôt d'une seule. On constate alors que, pour donner la même vitesse au navire, il faut plus de chevaux avec les deux machines qu'avec une seule ; la différence est uniquement due à la différence des rendements u dans les deux cas, le rendement u, de l'hélice étant évidemment le même.
Prenons pour exemple les cuirassés Neptune^ Marceau^ expérimentés à la vitesse de 10%2 qui correspond à une puissance de 0,18 F.
La courbe de la figure 208,
donne, pour valeurs de Vn à deux machines et à quatre machines, respectivement, 0,81 et 0,71; la différence est 0,10. D'après les expériences du Neptunôy les deux valeurs de F„ sont 2.075 et 1.937 chevaux; le bénéfice sur le rendement est ainsi
au lieu de 0,10.
Le croiseur le Cécille, de 11.000 chevaux comme le Neptune^ et muni également de quatre machines attelées à deux hélices, a fait, avec ses deux hélices, toute une série d'essais à quatre machines et à deux machines, qui a donné les résultats suivants :
llSD9 1»
deuits»
Dinrance Jm tiIbiw do a
deoi machluM
quBtra mtebinra
Equ.U(.a (36)
Eipérience
IC H
Ici la vériScation devient plus qu'imparfaite; mais, dans l'évaluatior de simples différences, les chiffres d'expérience peuvent être en défaut aussi bien que les résultats calculés; l'anomalie dans la supériorité dt la marche à deux machines, trop faible dans l'expérience à 8 nœuds rend même suspectes les différences d'utilisation observées.
Quoiqu'il en soit, nous nous servirons de la formule (36), à défaut d( mieux, lorsqu'il nous faudra, dans le cours du chapitre VIII, évaluer 1( rendement u des machines, pour arriver à suivre les variations du ren dément m, des hélices, le produit ««, étant seul connu.
129. — Expériences nécessaires pour la mesure du rendement méea nique. — Les calculs des deux numéros qui précèdent ne peuvent présenterque de simples probabilités d'exactitude, et, cela, même en ce qu: concerne les pertes de travail dues aux frottements. Les pertes résultanl des trépidations de la coque, qui sont particulières aux machines ma rines, leur échappent absolument.
La connaissance du rendement mécanique « aurait besoin d'être à la fois plus certaine et plus complète, parce qu'elle présente, pour le cons tructeur, plus qu'un simple intérêt spéculatif.
Dans l'expression de la vitesse des navires.
Vf-
déduite de la formule de la résistance
R = iB'V,
la valeur du coefficient d'utilisation générale,
ne peut servir à dL-leraiiner qu'une seule des trois inconnues u, m,, A. II faut la réserver pour la délenninalion du rendement de l'hélice m,, ou s'en servir comme d'une équation de vérification.
La valeur du coefficient de résistance de la carène k se détfrmint assez bien aujourd'hui à l'aide des expériences sur les modèles, qu:
s'exécutent aujourd'hui dans la plupart des Marines, en appliquant le théorème de similitude dynamique de Reech, et qui se feront sans doute bientôt en France.
Il faut donc, tout au moins, pour n'avoir qu'une inconnue dans l'équation (16), déterminer exactement m, à l'aide d'expériences sur les navires eux-mêmes.
L'emploi du frein de Prony étant écarté, il reste la possibilité de mesurer le travail transmis à l'hélice, à l'aide de dynamomètres de rotalion.
Dans les expériences de MM. Jay et Guède sur VElorUy 1858-1862, le travail transmis à l'hélice était mesuré, en même temps que le travail indiqué et la poussée de l'hélice. Malheureusement les dynamomètres Taurines, qui ont fourni, au sujet du rendement u^ des hélices, des données intéressantes, qui seront citées au chapitre VllI, u^ 142, n'ont rien
Zlf
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Fig. 209.
donné de suivi et de concordant, en ce qui concerne le rendement u de la machine. Si l'on cherche, en particulier, à tracer, d'après les expériences del'jF/orn, la courbe des variations de u en fonction des variations de F, comme sur la figure 208, on n'obtient qu'un archipel de points, où il est impossible de découvrir, même une simple direction
Depuis lors, l'idée de mesurer le moment de rotation par la simple flexion de l'arbre a été émise, pour la première fois, je crois, par M. Hirn, puis reprise et appliquée par M. Mermet à la construction d'un instrument. On peut même considérer la période des applications comme ouverte, car la figure 209 représente la courbe des moments moteurs transmis à l'hélice de la CarpCy relevée par M. Minel, à l'aide du dynamomètre Mermet. De plus, des études se poursuivent, pour augmenter la précision des relevés fournis par cet instrument. Les dynamomètres par mesure de torsion ont l'avantage de supprimer, autant que possible, le mouvement relatif entre les deux portions de l'arbre soumises au moment qu'ils enregistrent.
D'un autre côté, la recherche des moyens de mesurer le couple à l'aide de dynamomètres à ressorts mieux disposés que l'ancien appareil
de Taurines n'a pas été abandonnée. Ainsi, dans une étude toute récente, M. Ripard a proposé remploi de ressorts à lame A, A, disposés, comme Tindique la figure 210, de manière à ne laisser place, entre les
Fig. 210.
deux tourteaux B, B' de l'arbre, qu'à des mouvements relatifs peu étendus. Un collier ce placé sur le tourteau B', et actionné par un levier à sonnette e, subit un mouvement de recul, proportionnel au petit déplacement angulaire des deux tourteaux l'un par rapport à l'autre; le mouvement est ensuite transmis par un levier à fourche ef à un tambour enregistreur T. On peut obtenir ainsi, sans très grande dépense, des résultats intéressants à connaître.
Les études ne manquent pas en France, comme on le voit, pour nous maintenir, ou pour nous replacera notre ancien rang, dans la recherche des données scientifiques, qui conduisent presque toujours, à bref délai, à d'utiles applications pratiques.
HÉLICES
§ 1 . — Fonctionnement de l'hélice, au point
de vue géométrique.
180. — Définition géométrique de V hélice, — Le propulseur hélicoïdal est un élément du navire assez distinct, pour que son étude puisse être séparée des machines marines et rattachée à Tarchîtecture navale. Telle est la tradition, suivie depuis Reech, à TÉcole du Génie maritime, à laquelle nous devons le travail le plus complet qui ait été publié sur le fonctionnement des hélices, celui contenu dans la Théorie du Navire de MM. PoUard et Dudebout.
La pratique, au contraire, a fait de tout temps rattacher Tétude de rhélîce et le calcul de ses éléments, à la machine, dont elle détermine la vitesse et le travail, par sa propre résistance. Les méthodes de calcul suivies, où la science pure n'intervient guère que par des considérations géométriques, sont un motif de plus pour faire rentrer de préférence rhélice dans un simple cours de construction.
L'hélice des navires est définie par la forme géométrique de sa face arrière ou face travaillante OKo,OK,, 0K„ OKj, etc. Cette face est, dans son plan tangentiel du moins, engendrée par une droite OK, qui est appuyée constamment sur le rayon 0 perpendiculaire à la figure, qui est située dans un plan parallèle à la figure, et qui fait avec Taxe XX de l'arbre un angle &>, dont la tangente est proportionnelle à sa distance à cet axe •
Sur la figure 211, représentant les positions successives de cette tangente aux profils de l'aile, les distances HK., HK„ etc., sont proportionnelles aux diamètres correspondant à chaque profil; on a, par conséquent :
(1) tang wo = -^^ etc.
Celte définition est la plus claire, qui puisse être donnée de l'hélice, au point de vue de son fonctionnement. Pour la construction, on choisit
au contraire, comme génératrice la droite hk perpendiculaire à Taxe XX appuyée à une extrémité sur cet axe, appuyée à l'autre sur l'hélice OK qui forme le rebord extérieur du propulseur. Les positions successives de cette génératrice sont représentées en hoko^ h^ki^ etc., sur la figure 21i.
JL
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Fig. 211.
Les deux manières d'engendrer conduisent à la même surface hélicoïdale, qui est celle de la vis à filet carré. Il faut, dans la première, considérer les demi-largeurs d'aîle OK, comme étant, non pas exactement des droites, mais bien des arcs d'hélices à pas égaux et constants.
Si nous considérons, sur la figure 2H, la longueur OH comme représentant le pas constant H, les ordonnées HK représentent, à la même échelle, les longueurs développées ^cd des circonférences ayant pour rayon la distance de OK dans l'espace, à Taxe XX. Nous avons ainsi, pour l'angle d'orientation « ,
HK r.d
^'^^'^^Uh^^'
Au moyeu, pour un diamètre égal à rfo? et à la circonférence extérieure, pour un diamètre égal à D, nous avons respectivement :
(2 biê) tang w© = ?: ^ï >
(2 ter) tang Û = tc 5 .
Si cette surface tournait dans de Teau immobile par rapport à elle, Tangle d'incidence, à la circonférence HK;,, serait,
égal à 90** près de Taxe, et diminuant jusqu'à devenir nul pour un diamètre infini.
Considérons maintenant, figure 212. une hélice projetée sur un plan perpendiculaire à l'axe XX; Taire de la projection de chaque aile est, à
Fig. 212.
Taire du cercle enveloppe ^ tç D', dans un rapport qui est la fraction de
pas moyenne de Taile. La somme des fractions de pas de toutes les ailes est la fraction de pas f de Thélice. L'aire du cercle enveloppe se nomme quelquefois aire de disque de Thélice.
La fraction de pas f est aussi le rapport de la somme des aires des ailes développées à Taire d'une spire complète de la surface hélicoïdale.
En chaque point d'une aile projetée, le rapport de l'arc ab compris
entre les deux arêtes de Taile, figure 222, à la circonférence ic d», est la fraction de pas de Taile en ce point. La fraction de pas définie plus haut est la moyenne des fractions en tous les points, et elle se calcule pratiquement en établissant cette moyenne approximative.
Nous avons ainsi les caractéristiques principales d'une hélice, savoir :
D Diamètre extérieur,
H pas,
n nombre d'ailes,
f fraction de pas totale,
tfo diamètre du moyeu.
Quand Thélice avance en même temps qu'elle tourne, son mouvement relatif par rapport à Teau environnante est principalement défini, au point de vue géométrique, par le recula et par Vangle d'atiaque.
131 . — Avance réelle et recul apparent. — Soit V,„ la vitesse en mètres par seconde, qui est imprimée à un navire par une hélice faisant N tours
N par minute, ou ^ tours par seconde. Le navire, pendant un tour, marche de la longueur,
(8) — jf- = A,
qui se nomme avance du navire.
Si rhélice, au lieu de tourner dans l'eau, se vissait dans un écrou fixe, on aurait nécessairement :
En raison du mouvement propre de l'eau, qui résulte eu partie de Faction de l'hélice, et en partie de celle de la carène, l'avance A est différente du pas H, et lui est généralement inférieure. Le rapport,
se nomme recul apparent^ ou simplement recul. Le nom de recul apparent indique qu'il s'agit d'une simple condition géométrique du mouvement de l'hélice dans l'espace ; le recul p ne représente point, en effet, le mouvement relatif de la surface travaillante de l'hélice par rapport à l'eau environnante, quand l'avance est A. Pendant les essais d'un navire au point fixe, l'avance est nulle, et
on a :
La formule (4) peut s'écrire :
ou, en remplaçant A par sa valeur en fonction de V
ut »
La formule (5) donnerait la vitesse en fonction du pas, ou permettrait de calculer le pas en fonction de la vitesse, si le recul correspondant à un nombre de tours donné était connu.
La formule (4) montre que le recul est le même en tous les points de l'hélice, quelle que soit leur distance à Taxe. Cette propriété est précisément celle qui a fait choisir, dès le début, la surface hélicoïdale à pas constant, comme surface travaillante des hélices propulsives.
132. — Angle dC attaque apparent. — Revenons à la figure 211, en considérant l'hélice comme engendrée par une génératrice rectiligne perpendiculaire à Taxe XX ; prenons une aile, au moment où sa génératrice centrale 0 est perpendiculaire au plan de la figure.
Soit abj figure 213, la section transversale de l'aile en un point distant de Taxe de la longueur
-. L'angle d'orientation w, de
l'arc d'hélice ab par rapport à l'axe XX, est, comme nous l'avons vu,
tang co = -g-.
Portons en OA une longueur égale à l'avance A, et élevons en A rordonnée AJ égale à la circonférence Tçd, ou HK. Le point central 0 de l'aile, à l'instant considéré, est animé de deux vitesses, l'une circonférentielle,
AJxf.
l'autre rectiligne de translation,
GO
OAX
Fig. 21S.
£> Sa vitesse résultante est donc
représentée, en direction, par la diagonale OJ ; elle fait avec Taxe
X\ un angle ^, que nous appellerons angle d'orientalion de la trajectoire, et pour lequel nous trouvons,
(6) Ung P = ^-
Cette vitesse a pour valeur absolue :
(7) y/i» rf* + A* X ]
En vertu de cette vitesse OJ, l'aile ab attaque l'eau supposée immobile,
ly J; Il II c;,^ 80U8 l'angle d'incidence
JOK, dont la valeur est,
et qui se nomme angle d'attaque apparent.
L'angle d'attaque réel, de même que le recul réel, dépend du mouvement propre de l'eau sur laquelle agit l'hélice.
On peut voir facilement, figure 213, que l'angle d'attaque varie aux différents points de l'aile, contrairement à ce qui a lieu I pourle recul. La figure 214
montre la série des valeurs de l'angle a, qui serait nul , à l'axe même, qui est faible
en 0 Ko, où l'ordonnée HK. représente la circonfé- , rence du moyeu, qui aug-
— mente jusqu'à un certain
, maximum en 0 K„, qui
Fig. m. diminue ensuite jusqu'à
la circonférence extérieure de l'hélice, et qui, enfin, redeviendrait nul aux deux extrémités d'un diamètre de longueur infinie.
133. — Calcul de l'angle d'attaque en fonction du recul. Diamètre donnant Vangte d'attaque maximum. — Nous avons, pour déterminer
la valeur de Tangle &, en fonction des angles d'orientation «, /3, de Faiie et de sa trajectoire, Téqualion,
(9) tM.g. = tang03-a.) = ,^°g^-**°g'".
'1 — tang p tang w
La valeur de tang p, en fonction du recul, est
(6 his) tang 13 = ^^^.
Les deux équations (2) et (6 bis) conduisent, pour la valeur de tang a, à l'expression,
(10) tang « = T P g X
L*angle d'attaque est ainsi fonction de deux variables, le recul p commun à toute la surface de l'hélice, le rapport du pas H au diamètre d au point de Taile considéré.
L'angle &, que nous pouvons substituer à sa tangente, est sensiblement proportionnel au recul, car p est tout à fait négligeable, dans le
/ d\^ dénominateur de tang a, en présence de 1 + ( ^ tt] • H résulte de là,
que la pression normale de Teau sur les ailes, proportionnelle à sin a,
doit être proportionnelle au recul p.
d La loi qui lie & au rapport - est plus compliquée ; mais elle a moins
d d'importance, parce que le rapporter, en des points homologues d'hé-
lices semblables, ne varie pas, comme le recul. Près de la circonférence, lorsque { ^f tv ) atteint une valeur égale ou supérieure à six, 1 — p luimême devient négligeable au dénominateur; l'angle d'attaque à la circonférence, où nous appellerons m le rapport de U à D, est donc à peu près égal à
(10 M -TJ=p1
Le tableau XXI et les courbes de la figure 215 donnent les valeurs
de a pour toutes les valeurs de -r et de p, que Ton peut avoir à consi-
dérer dans la pratique.
Fig, 215.
La portion utile de la figure 215 est celle dont les abscisses sont comprises entre les deux limites 1, 2, valeur assez habituelle du rapport du pas au diamètre extérieur, et 6, valeur extrême du rapport du pas au diamètre du moyeu. Elle est bornée, d'autre part, par les deux courbes /> = 0,05 et /> = 0,15, valeurs entre lesquelles le recul est généralement compris. On peut remarquer sur la figure que, le long des courbes intéressantes à considérer, l'angle d'attaque a varie assez peu, de la circonférence au moyeu.
Sur la figure 215, les points des différentes courbes présentante tangente horizontale, qui correspondent au maximum de a, ont été
déterminés graphiquement. Ces points paraissent être sur une ligne droite, dont Téquation, dans le système de coordonnées de la figure, serait
(11) « = 18,08 ("5 -. 8,14^ = 5,8 n (^ - lY
En rapportant les mêmes valeurs de a aux valeurs de /> correspondantes, nous trouverions, de même, la relation empirique,
Mais nous pouvons déterminer exactement le maximum de a, en différentiant l'équation (10), mise sous la forme plus commode,
(10 ter) tang a =
le rapport — étant pris pour variable.
Nous trouvons, après simplification.
Le maximum de a correspond donc à un rapport du pas au diamètre déterminé par l'équation,
ou à un diamètre d ayant pour expression,
(12 bis) d = 5 v^î^
TZ
La valeur du maximum de tang a est, (18) tang. = j^7^,
OU, en remplaçant /> par sa valeur en fonction de j , donnée par Téqualion (11),
<»> — -K^-t)-îh'K^)"-'I-
Il convient de s'en tenir à ces dernières équations et d'abandonner les expressions approximatives (11) et (11 bis).
En altribuant à /> la valeur assez habitueUe 0,1, l'équation (13) donne, pour le maximum de a,
L'équalion (12) donne, pour le diamètre correspondant, le rapport
Si Thélice présente, pour son diamètre extérieur D, la valeur usuelle,
nous trouvons, d'après les nombres précédents
Le maximum de Tangle d'attaque apparent, dont la valeur n'est que de 3® environ, se rencontre donc à peu près au tiers du rayon.
134. — Influence de la vitesse circonférentielle sur V angle d! attaque minimum. — La vitesse circonférentielle U est une des données géométriques importantes du mouvement des hélices, parce qu'elle détermine la valeur maximum des résistances dues au frottement de l'eau. Elle intervient aussi dans l'action du propulseur, en déterminant l'angle d'attaque minimum, qui est l'angle d'attaque à la circonférence.
Nous remarquerons d'abord, à ce sujet, que les deux équations,
^ _ NH (1 - p) '" "" 60 '
donnent, pour le rapport U à V;n> l'expression,
MM U D
montrant que ce rapport diffère peu de tt. Nous trouverions exactement U m 7c V«, en supposant,
5 = 1,2 et p = 0,166.
L'équation (IS) donne
nn ^ 1-P U
£n transportant cette valeur dans Téquation (10), nous trouvons, pour Tangle d'attaque à la circonférence,
(17) tang« = p(I-p)^ ^
En négligeant, au dénominateur, le terme t — p, inférieur à Tunilé en présence d'un terme peu différent de it*, cette expression devient,
(18) tang a
L'angle d'attaque minimum est donc inversement proportionnel à la vitesse circonférentielle.
§ 2. — Fonctionnement mécanique des hélices.
Moment résistant.
135. — Conditions auxquelles doit satisfaire le travail mécanique cTune hélice. — L'hélice d'un navire doit satisfaire à deux conditions indépendantes l'une de l'autre, savoir :
1** Elle doit donner un moment résistant égal au moment moteur; en d^autres termes, elle doit produire un travail résistant égal au travail moteur F' ou u F, qui lui est transmis par l'arbre.
2* Elle doit avoir un rendement mécanique u^ aussi voisin que possible de l'unité, dans la transformation du travail moteur de l'arbre F', en travail de propulsion utile F", ou travail de la poussée R,
(19) M«F' = F'' = RV„,,
En déterminant les éléments des hélices, de manière à obtenir exactement le moment de résistance nécessaire pour le nombre de tours prévu de la machine, on peut se trouver conduit à sortir des dimensions les plus favorables au rendement. Les deux conditions à remplir sont donc quelquefois contradictoires.
Les deux caractéristiques d'une hélice au point de vue dynamique,
moment résistant SU et rendement U|, sont liées aux paramètres géométriques, pas, diamètre, fraction de pas, recul, angle d'attaque, vitesse circonférentielle, etc., par des relations étroites, dont les unes peuvent être indiquées parle raisonnement, dont les autres sont établies par l'expérience, et dont l'ensemble forme la théorie de l'hélice dans son élat actuel.
En général, les règles concernant la valeur du moment résistant ont été fournies avec précision par l'expérience. Par suite, on s'est assez peu préoccupé d'appliquer à leur recherche les lois fort incertaines de Thydrodynamique, qui n'auraient sans doute conduit à rien de pratique.
Pour le rendement mécanique, au contraire, l'observation ne fournit que des résultats douteux ou insuffisants. On est donc obligé, en attendant des expériences précises, de joindre, à ces données défectueuses, tout ce qu'il est possible de demander au raisonnement et au calcul.
11 a été beaucoup discuté sur la nature du mouvement que l'hélice imprime à l'eau. L'aspiration à l'avant se fait en éventail, suivant un angle très ouvert, 180^ environ dans la marche au point fixe. L'eau parait rejetée à l'arrière en colonne presque cylindrique. Le mouvement du centre à la circonférence se manifeste par* une intumescence à la surface. Les recherches sur le mouvement de l'eau n'ont d'ailleurs conduit à aucune conclusion pratique.
136. — Résistance à la rotation. Loi de Moll et Bourgois. — La première condition, que doit remplir une hélice, est de présenter un moment de résistance à la rotation ilt égal au moment moteur de la machine, avec le nombre de tours N prévu.
En multipliant le moment résistant et le moment moteur par la vitesse angulaire, nous pouvons substituer l'égalité des travaux à celle des moments, ce qui nous donne,
(20) SnL^ = F=«F,
OU, en remplaçant le travail indiqué F par sa valeur connue,
(20 bis) gfpL ^ = M X 3,49 D^CNp.
L'égalité des moments est exprimée par Téquation,
(21) gfTL = « - 8,49 D'Cp.
Or le moment ^It, sur le navire en route libre, peut être regardé comme proportionnel au carré du nombre de tours de l'hélice S. Les changements de valeur de u, à supposer qu'ils ne soient pas négligeables, sont contre-balancés par ceux du rapport de W à KV L'équa-
lion (21), pour un navire donné, D et C étant constants, se trouve ainsi ramenée à la forme très simple,
Q étant un coefficient constant pour chaque navire.
La formule fondamentale (22) a reçu, en France, le nom de loi de Moll et Bourgois, parce qu'elle a été établie et discutée, dans les premières expériences sur les hélices, exécutées à bord du Pélican par MM. Moll et Bourgois.
La formule (22) peut s'écrire,
(22 bis) p = constante.
Rapprochée, sous cette forme, de l'expression de la vitesse,
(28) v„=my/|;,
elle donne, en supposant M constant comme Q,
-rn = constante.
La proportionnalité de la vitesse au nombre de tours indique que l'avance et le recul sont des constantes, au degré d'approximation que comportent les équations (22) et (23 bis). La constance du recul et, par suite, de l'angle d'attaque, conduirait réciproquement à regarder le moment ^Ht comme proportionnel au carré du nombre de tours N. Les principales règles empiriques admises se justifient ainsi les unes par les autres.
Le rapport Q diminue un peu quand la résistance du navire à la marche R, et, par suite, le recul de Thélice />, augmentent pour une cause quelconque. Ce rapport subit donc Tinfiuence du tirant d'eau, pour un même navire, et celle de la surface du maitre-couple B*, pour des navires différents. Il conviendrait de rapporter la valeur de Q à celle de la résistance relative de l'hélice 0,
rapporl de sa surface de disque à la section du maître-couple du navire. Mais, sur un navire donné, tout au moins, les variations de Q, en fonction de la résistance relative 0, sont toujours faibles. Ainsi, dans les expériences au point fixe, autrefois très usitées, c'est-à-dire avec une résistance relative infinie, le nombre de tours N n*est pas inférieur de plus du sixième, à ce qu'il est en roule libre pour une même ordonnée moyenne p.
En passant d'un navire à l'autre, les changements de valeur de Q dépendent de circonstances indépendantes de la résistance relative. Nous verrons, au numéro 137, comment M. MoU fait intervenir cette résistance dans l'expression empirique de Q.
La loi de MoU et Bourgois conduit à la conclusion assez bien vérifiée, que, par gros temps, quand la vitesse du navire diminue, la puissance développée F reste à peu près la même, et que, par suite, la consommation de charbon par mille parcouru croit sensiblement dans un rapport inverse à celui des vitesses. Sur les navires à roues, le recul restant constant, la puissance et la consommation diminuaient, au contraire, comme la vitesse. Cette considération, invoquée autrefois en faveur des roues, n'a plus d'imporlance pour les grands navires actuels, cuirassés et surtout paquebots, dont la vitesse est peu influencée par rétat de la mer ; on ferait plutôt un mérite, aux machines à hélice, de conserver leur puissance par gros temps.
Remarquons, en terminant, que la loi de MoU et Bourgois n'est pas conforme aux règles de similitude.
La vitesse du navire en mètres,
qui devient, exprimée en nœuds de 0'",5144 par seconde,
_ NH(l-p)
doit, en effet, satisfaire à l'équation (23), laquelle n'a rien de contraire au principe de la simiUtude dynamique. Nous tirons de là.
La constance exacte du rapport Q supposerait donc le pas H inversement proportionnel à la puissance deux tiers du coefficient de similitude des carènes X, condition qui n'est évidemment pas remplie.
137. — Expression empirique de M, Molly pour le travail résistant. — Dans l'élude des hélices, qu'il a poursuivie avec persévérance pendant
toute sa carrière, M. Moll s*esl attaché surtout à déterminer la valeur de la constante,
propre à chaque navire et à chaque hélice, d*une manière suffisamment exacte pour les applications. Nous lui sommes redevables, en France, d'avoir presque toujours, du premier coup, doté nos bâtiments des hélices propres à faire donner aux machines le nombre de tours N prévu pour leur puissance maximum.
Les trois éléments, dont le rapport S doit dépendre, sont évidemment le diamètre D, le pas moyen H et la fraction de pas f. M. Moll a déterminé avec soin, par des comparaisons nombreuses, l'exposant à leur attribuer dans Texpression empirique de S. Il a tenu compte, par un facteur spécial, de la répartition de la fraction de pas totale f entre un nombre d'ailes n plus ou moins grand. Enfin, il a fait indirectement une part à Tinfluence du recul et du mouvement de translation qui modifie la résistance à la rotation, en introduisant aussi, comme facteur, la résistance relative avec l'exposant qui lui convient.
La formule, à laquelle M. Moll s'est arrêté en dernier lieu, est,
(26) ^ = E(^5,J^H'DV^ni-.
Pour les applications pratiques, il n'y a pas de motif de distinguer le facteur D', qui, avec N', représente la proportionnalité du travail résistant au cube des vitesses, et le facteur en D* qui figure dans la résistance relative. IJ convient donc d'écrire l'équation (26) sous la forme,
F est le travail en chevaux indiqués ;
E est le coefficient de résistance de l'hélice à la rotation.
M. Doyère a étendu la formule qui précède aux différentes allures d'une machine, en y introduisant un facteur fonction de la vitesse du navire. De plus, il a fait intervenir, dans le coefficient de résistance E, la forme des ailes exprimée par un facteur
S ces 0) ds^
qu*il appelle surface efficace. Sa formule finale, un peu plus compUquée que (27), parait susceptible d'une grande précision.
Nous nous en tiendrons, dans le numéro 138 et le tableau XXII, à la formule de M. Moll appliquée aux résultats des marches à toute vitesse. La constante E semble à première vue varier notablement ; mais, en consi-
dérant la racine cubique de E, à laquelle N est proportionnel, on voil que la formule permet de déterminer N avec une précision suf&sante, pour bien remplir l'office auquel elle est destinée. Les seules réserves importantes porteraient sur les cas où l'immersion de Thélice est trop faible. La formule suppose que l'hélice tourne dans de Teau parfaitement compacte, c'est-à-dire sous une charge d'au moins 1°,50 pour les grands navires, avec les vitesses de rotation actuelles. Dès que l'immersion est insuffisante pour assurer la continuité de la masse liquide, le moment de résistance s'abaisse subitement, d'une manière assez prononcée.
Il ne faut pas perdre de vue que la formule (27) a été établie, il y a plus de trente-cinq ans. L'exactitude avec laquelle elle a été appliquée, depuis lors, à toutes les classes de navires et de machines, en attribuant à E, dans chaque cas, la valeur convenable, assure donc des garanties sérieuses pour les applications nouvelles à en faire.
Si l'on voulait considérer l'équation (27) comme donnant une expression empirique du travail résistant de l'hélice à la rotation, il suffirait d'en multiplier les deux membres, par le rendement mécanique u de la machine étudié au chapitre Vil.
138. — Applications numériques de la formule de M, MolL — Le tableau suivant donne d'abord la valeur du coefficient E calculée à Cherbourg, de 1865 à 1875, pour quatorze navires de l'ancienne flotte.
TABLBiLU XXII
1** Bâtiments de guerre de ^ancienne flotte (à une seule hélice).
Noms des bàlimenls
Ex 10»
y/KXlO*
ciiev.
Suffren ....
Flandre . , .
Savoie ....
Mytho . . .
La Clochetiene ,
Infemet ....
Sané . ...
Château-Renaud no i
Château- Renaud n© 2
Bouvet . . . .
Lamothe- Piquet, .
Cuvier . . .
Etincelle
Caronade .
Lance ....
Moyennes . . .
A rezception du Myiho, ces bâtiments ont aujourd'hui disparu de la Marine.
Toutes les hélices de ce tableau avaient entre elles une grande ressemblance, à l'exception de celle du Bouvet^ construite suivant le système Mangin, et de celle du Myiho qui se rapprochait quelque peu des formes actuelles. Toutes avaient à peu près la forme d'ailes représentée figure 219, avec des génératrices droites, normales à l'arbre, et une fraction de pas à peu près constante sur toute la longueur des ailes.
Dans les tableaux qui suivent, il a fallu adopter une convention pour la supputation de la fraction de pas /*. En effet, depuis 1875, la forme des ailes a changé. La fraction de pas va toujours en diminuant à partir de la moitié de la longueur des ailes, parfois même à partir du moyeu, de telle sorte qu'à la circonférence, la fraction de pas n'est plus guère que le tiers de ce qu'elle est au milieu du rayon. L'usage est de prendre pour fraction de pas, dans la formule de Moll, la moyenne des trois valeurs mesurées à la moitié, aux trois quarts, et aux quinze seizièmes du rayon. Cette moyenne est beaucoup plus élevée que la fraction de pas prise, comme faisait M. Moll, à l'extrémité des ailes, en y supposant les angles aigus; elle conduit donc à des valeurs plus fortes du coefficient E.
La règle qui précède a été suivie pour tous les calculs ci-après, sauf dans la septième partie du tableau XXII.
Les exemples de bâtiments modernes à une seule hélice ne peuvent èlre pris que parmi les paquebots; tous les navires de guerre ont maintenant plusieurs hélices.
Tablbàu XXII 2** Paquebots modernes à une seule hélice.
Noms des b&timenls
ExlC»
\7*iXlO*
che?.
Champagne, N"* 1
Otampagne, N° 2
Normandie, N** 1 .
Normandie, iV° 2 .
Versailles .
Général'Chanzy
ÎW,73
France . . . ,
Amérique .
tiaint- Germain . .
'T*Ti|-
Nous arrivons maintenant aux bâtiments à hélices multiples, pour lesquels la valeur de F est celle correspondant à une seule des hélices ; la surface du maitre-couple B\ qui doit figurer dans la formule (27), est également la moitié ou le tiers seulement de la surface totale, suivant le nombre des hélices.
Le coefficient E, ainsi déterminé en attribuant à chaque hélice la fraction de la surface du maitre-couple B' qui lui revient, parait varier légèrement avec le nombre des hélices. Les différences proviennent probablement delà position des hélices, plus que de la correction de B*. La valeur de E est, en effet, sensiblement moindre pour les hélices latérales que pour Thélice centrale, sur les quatre premiers bâtiments qui figurent dans la cinquième partie du tableau XXH; le Dupuy-de- Lôtne fait seul exception.
TABLBA.U XXII
3° Paquebots modernes à deux hélices
Noms des Bâtiments
EXIO»
V^Exio»
Kaiser - Wilhelm - der Grosse , . . .
Touraine . . . .
Navarre . . . .
Washington . . .
Moyennes . . .
cbov.
La fiotte de guerre française fournit les modèles les plus variés de bâtiments à deux hélices ; nous y joindrons, comme exemples étrangers, le croiseur des Etats-Unis le J^ew-York^ une canonnière hollandaise le Nias et le croiseur anglais Ylris, avec les quatre hélices dont nous verrons le rendement au numéro 142.
Pour les bâtiments à trois hélices, les données permettant de calculer la valeur de E sont beaucoup moins abondantes. Nous donnerons, dans la cinquième partie du tableau, les principaux résultats connus. Les hélices latérales et l'hélice centrale sont nécessairement l'objet de calculs séparés.
Tableau XXII 4" Bâtimenli de guerre à deux hélices
Noms des Bâtiments
Camot
Brenntis Cassard, .
Bugeaud Friant . , Du Chayla Jean-Bart , Lavoisier Galilée . ,
Cassini
lyibervilU .
Moyennes
New -York.
Nias.
Moyennes
ebev.
iii>
EX
4,fi4
Iris (hélice n** 1) . .
» no 2) . .
Tableau XXII ô'* Bâtiments à trois hélices (tous navires de guerre)
Noms des BàtiaMots
Bouvet, .
Charlemagne .
Minneapolis .
Columbia . . .
Dupuy-de-Lôme .
cher.
Centrales . .
Moyennes
Latérales
Ex 10*
EXIO»
Nous avons réuni, dans un dernier tableau, ce qui concerne les torpilleurs et les canots, en séparant toutefois les premiers des seconds» et en mettant à part deux embarcations à moteur électrique, remarquables par le très grand nombre de tours.
Nous n'avons à faire, sur la manière d*appliquer la formule (27) à la détermination des éléments des hélices, qu'une observation de quelque importance; elle porte sur le calcul de la fraction de pas f indiqué plus
haut.
11 est évident que, pour tenir compte de la forme des ailes d'hélices, il faut attribuer, à chaque élément de surface, un coefficient d'importance proportionnel au carré du rayon r^ dans le calcul de la résis-
TABLBiLU XXII
6» Torpilleurs et embarcations
NooiB des Bâti monts
Durandal Forban .
Bmgon •
Torpilleur 189. . .
Chevalier
Coureur, • Moyennes ,
cher.
ms
Ex 10*
Canot électrique . .
Baleinière électrique .
Moyennes. .
y/Ex 10'
Vedette du Cécille. .
Vedette Ghaligny .
Canot da cTAssas. .
Moyennes. • •
tance, et proportionnel au cube du rayon r* dans le calcul du travail. 11 conviendrait donc, au lieu de prendre simplement la moyenne arithmétique entre les fractions de pas aux différents points de Taile, de calculer
Le tableau suivant a été préparé avec des f ainsi calculés.
Tablbau XXII T Coefficients de résistance obtenus en calculant f avec la formule (28)
Noms des b&limanls
Colossus, .
Impérieuse .
Mersey . .
Mercury.
chcv.
ms
Scout
A lacrity, , Moyennes
Ul.
EX
VExlO'
Dans ce tableau, il faut mettre à part la Mersey y dont Thélice n'avait qu'une immersion tout à fait insuffisante de C^^SIG, au moment de l'essai, ce qui a dû réduire la valeur de E.
Pour tous les autres navires, les valeurs de £ présentent un degré d'uniformité remarquable, qui est tout en faveur de l'adoption de la formule (28). La valeur moyenne de y^E W est 4,652 ; les valeurs individuelles ne s'écartent pas de plus d'un pour cent de cette moyenne.
§ 3. — Rendement mécanique de l'hélice.
139. — Difficulté de mesurer le rendement mécanique des hélices. — La rareté des données expérimentales sur le rendement mécanique des hélices, signalée au numéro 133, s'explique par toutes les difficultés que l'on rencontre à distinguer, parmi les causes de ce rendement, et parmi ses effets, ce qui dépend de l'hélice seule, de tout ce qui provient de la carène et de la marche même du navire.
L'étude du moment de résistance est relativement simple, parce que ce moment est peu influencé par les éléments de la carène et la vitesse V du navire. Ainsi, la résistance relative 0, dont l'effet est exprimé par
rintroduction du fadeur B* dans les formules (:26) el (27), fait à peine varier le coefficient y/E d'un dixième, quand la vitesse du bâtiment passe, de la valeur normale, à zéro, dans une expérience au point fixe. Le rendement de Thélice, au contraire, tombe à zéro, dans la marche au point fixe ; il peut donc être modifié par des conditions de fonctionnement étrangères à Thélice, bien plus qu'il ne Test jamais par les éléments de Thélice eux-mêmes. Par suite, on ne peut espérer trouver, pour exprimer le rendement mécanique, de loi claire et simple, telle que la loi de MoU et Bourgois, pour le moment résistant.
De plus, la valeur numérique du rendement ne se dégage d'aucun des relevés habituels d'expérience.
Dans réquation fondamentale
a9) u. F = R Vi„ ,
qui lie la puissance sur Tarbre à la vitesse du navire en mètres, la résistance de la carène R est inconnue, tout autant que le rendement de Thélice u«. L'équation (19), qui devrait être, pour le rendement, ce que réquation (33) est pour le moment résistant, n'est propre, en réalité, qu'à permettre d'estimer la valeur de R.
Si nous prenons pour point de départ réquation (23), dans laquelle R a disparu, remplacé par sa valeur
R==ilB«Vi,,
les chiffres trouvés pour M ne nous éclairent pas davantage sur u^ . L'expression de M,
renferme deux inconnues au moins, k et u,. L'incertitude sur k remplace, sans aucun profit, l'incertitude sur R dans l'équation (19).
Non seulement la valeur numérique de u^ n'est pas connue, mais sa valeur comparative d'une hélice à l'autre l'est rarement, parce que l'on a peu d'occasions d'étudier des hélices différentes sur un même navire, ou sur des navires identiques.
En somme, pour connaître u^, il faut consacrer à sa recherche des expériences spéciales portant sur la mesure de R, qui sont trop coûteuses pour se répéter souvent. A défaut d'expériences de navires, on a eu recours à des expériences de modèles, qui paraissent avoir fourni quelques indications utiles aux Marines possédant le matériel d'études nécessaire.
Enfin» en l'absence d'expériences de navires suffisantes, et, à défaut d'expériences de modèles, qui n'ont pas été faites en France et ne seront peut-être jamais concluantes, le calcul reste comme dernier recours. La théorie dite du plan mince était déjà professée par M.Reech, et elle a été reprise après lui par beaucoup d'auteurs ; appliquée à Tétude simultanée du moment de résistance à la rotation €IÏC et du rendement u^^ elle est restée stérile ; appliquée simplement par M. Drzewiecki à Tanalyse du rendement, et appuyée de quelques données d'expérience, elle conduit à des conclusions plausibles.
Les principales données, dont le rendement mécanique des hélices dépend, sont les suivantes :
1® Rapport m du pas au diamètre,
2" Résistance relative 0,
S'* Fraction de pas /,
4° Nombre d'ailes n,
5** Vitesse circonférentielle U,
6"" Immersion de l'hélice au bord supérieur I.
Le rapport m, duquel dépend l'orientation u des ailes en chaque point, figure 213, est l'élément auquel on a attaché la plus grande importance et sur lequel on a le plus discuté.
Dans la résistance relative 0, définie par la formule (24), n'entre pas l'effet certain de /* et de n sur la poussée de l'hélice B, à laquelle est égale la résistance du navire représentée par B*, parce que l'influence de /* et de n sur le rendement est étudiée à part ; 0 représente seulement le rôle du diamètre D.
Offj fij qui figurent dans la formule empirique du moment résistant avec des coefficients très faibles, sont au contraire des éléments importants, au point de vue du rendement.
La vitesse circonférentielle U, qui, sous la forme N D, est le principal facteur du moment résistant, intervient peu dans la détermination du rendement, sinon par rétablissement d'une valeur limite, au-dessus de laquelle elle ferait baisser très vite le rendement.
L'immersion 1, liée à la vitesse circonférentielle U, intervient surtout, comme cette dernière, par une valeur limite, qui est un minimum. Quand elle tombe au-dessous du minimum indispensable, l'immersion prend subitement l'infiuence la plus funeste sur le rendement. Nous avons vu, à l'occasion du coefficient E de la Mersey^ que l'immersion mériterait d'être également prise en considération pour le calcul du moment résistant, dans les cas où elle tombe au-dessous de la limite normale.
140. — Influence combinée du rapport du pas au diamètre et de Vangle (Tattaque. — Reprenons la figure 213, en y considérant OA et AJ comme représentant la vitesse du navire V et la vitesse circonférentielle U d'un élément ab de l'hélice. La vitesse absolue dans l'espace est 0 J. Soient ^ et ^ les deux composantes de la résistance à la marche correspondant à l'angle d'incidence a, figure 216, ^ perpendiculairement à la trajectoire 0 J eJy dans le sens de celte trajectoire ; soit [t. le rapport de <p à 4».
Fig. 216.
S'il s'agissait du mouvement d'un plan mince, ou d'un corps symétrique par rapport aux. lignes d'orientation, la composante * serait nulle pour a =z o et pour a — 90®; le rapport jx partirait ainsi de l'infini pour revenir à l'infini, après avoir nécessairement passé par un minimum. La valeur de ce minimum de [a, dans le cas du plan mince, est estimée à 0,08 environ, et çUe parait correspondre à un angle d'attaque a voisin de 3® ; ce rapport minimum [jl et l'angle a doivent varier d'ailleurs avec la longueur aô, c'est-à-dire avec la fraction de pas de l'hélice, et aussi avec la vitesse de rencontre de l'eau et du plan mince.
Pour un élément d'hélice présentant la section de forme habituelle, la composante 7 est plus forte que pour un plan mince. Le minimum de yi se trouve accru ; il doit être d'autant plus élevé, et correspondre à un
angle a d'autant plus grand, que Télément considéré est plus proche du moyeu. La résistance due à répaisseur de l'aile n'augmente^ en effet, que la composante 9.
La figure 217 représente les variations probables de [jl en fonction de a, la courbe A pour le plan mince, la courbe B pour l'extrémité des ailes, la courbe C dans les environs du moyeu. A gauche de la figure, A part de l'infini ; B et C parlent de valeurs initiales finies. A droite de la figure, les trois courbes s'élèvent vers l'infini. Aux environs de son minimum, le rapport «a varie très peu en fonction de l'angle a.
Fig. 217.
La résis lance totale de l'eau a P sur l'élément de la surface d'aile considéré, figure 216, étant la résultante des deux forces <> et (a 4», le rendement mécanique, pour cet élément, est le rapport entre les deux composantes du travail de la force a P, Tune motrice suivant le sens de la propulsion 0 X, l'autre résistante dans le sens de la rotation OY.
Dans le sens de la propulsion, la composante de a P est rélément de la poussée R, égal à la somme des projections de ^ et de f,
AR^^sinjS — |x4> C03 /3 ;
elle produit, par seconde, le travail utile, (30) A F" = * (sin 13 - fi C08 ]S) V„, ,
y m étant la vitesse du navire en mètres, et S Tangle d'orientation de la trajectoire 0 J par rapport à Taxe de l'arbre 0 X. Dans le sens de la rotation, la composante de aP est, de même,
A Q = 4> ces P + |x <I) sin /3 ;
elle produit, par seconde, le travail résistant,
(81) A F = * (ces p + fx sin ^) ^,
N étant le nombre de tours, et d étant le diamètre pour l'élément d'aile considéré.
Dans les formules (30) et (31), les deux lettres F' et F'* ont leur signification habituelle ; F* est le travail moteur sur l'arbre, égal à u F ; F" est le travail utile de Thélice, égal ku^F oixku u^ F.
Le rendement mécanique u«, pour l'élément d'aile considéré, est,
__ AF; __ sinP — txcosg GOV^ "• "" A F "" 009 13 + fi sin l3^7c rf W
Or nous avons
(6) -^==U. = tangP.
L'expression de u, est donc,
sin 13 — (1 CCS P 1
tt. =
cos l3 -f- [JL sin P tang ji ' ou, plus simplement, (82) «,= !«"'??->
tang P -h [X tang" /3 *
Le rapport fx dépend de l'angle d'attaque a, en dehors de Tinfluence probable de la vitesse et de la fraction de pas ; l'angle p est la somme des angles a> et a. En nous reportant à la relation,
(2) tang w = î: y ,
nous voyons donc que l'équation (32) exprime le rendement W|, en fonction surtout des deux éléments du fonctionnement géométrique des hélices, rapport du pas au diamètre et angle d'attaque.
La condition, pour que Ui soit égal à l'unité, serait d'avoir u égal à zéro ; elle suppose l'angle d'attaque a également nul, ainsi que le travail
moteur, sa recherche ne présenterait, par suite, aucun intérêt. D*un autre côté, on ne saurait conclure de Téquation (32) que u^ tend vers l'unité lorsque tang |3 devient très grand, parce que, dans ce cas, Tangle a et, par suite, le rapport (a croissent très vile, en même temps que p se rapproche de 90°.
Nous chercherons à discuter Téquation (32), dans les conditions usuelles du fonctionnement des hélices.
141. — Discussion de la formule du rendement mécanique en différents points de raile.— Pour discuter la formule (32), on ne peut attribuer que des valeurs hypothétiques au rapport ji.. Il faut négliger l'influence certaine des petits changements de l'angle d'attaque a (fig. 21S), et l'influence probable des grands changements de la vitesse d'attaque, du moyeu à la circonférence. On peut supposer que la valeur moyenne de [k varie d'ailleurs d'une hélice à l'autre, avec les angles d'attaque moyens, les vitesses, les épaisseurs des ailes, le poli des surfaces.
Le tableau XXIII des rendements u^, pour des angles jS variant de 5° en 5**, a été calculé, en faisant les trois hypothèses,
ji = 0,08, courbe A, ji = 0,10, courbe B, \L = 0,12, courbe C.
Sur la figure 218, qui résume le tableau XXIII, l'écartement des
Tableau XXIII Rendement mécanique w„ en fonction de V orientation p delà trajectoire.
ïg. P
— -^ ■ ■ Il
Rendement u^ Il
pi = 0,10.
1 72 cYi*nii>^>\p
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3, assez constant dana la portion utile, permet d'apprécier le bénér le rendement qui résulte d'une réduction de la résistance etlVanle l'on trouve, par suite, à affiner le bord des ailes et à polir leur
[uje courbe prise isolément présente une forme trèfi tendue dans on centrale, et montre que le rendement diminue très lentement e l'angle p s'écarle, soit en moins, soit en plus, de la valeur parre qui correspond au (x maximum. Les qualités de l'hélice, comme seur, se trouvent ainsi expliquées; l'utilisation peut être très d'une extrémité des ailes à l'autre.
aleur maximum de u, le long d'une aile, en supposant }i constant, nt par la difTérentialion de L'équation (3â) par rapport a ^ qui
<i*'< _ 1^ 0 + st H' tang jS - tatig' ^| d tang ;3 (taug jS + n Ung* py '
igle ^ rendant celle difTérentielIe nulle est,
tttDg' |S' — 2 [* tsng jS' —1=0,
Ung ;i' = {I + vV + t >
le — ne pouvant convenir.
naximum de w,, obtenu en remplaçant p par ^' dans (32), est
(i. + Vfu' + a-
tang' I
ime le rapport ^ est toujours faible, tangjS' s'écarle peu de l'unilé, 'équation (33); l'angle â' doit rester compris entre 40" et 50°. :i les valeurs de ,3' et de li' pour cinq valeurs de ji, dépassant les s de variations qui sont généralement supposées.
imh;
4?ïa'
4»"oy
Les rapports du pas au diamètre portés dans la quatrième colonne
sont calculés en supposant un recul/? de 0,1, ce qui donne, d'après réquation (6 bis) y
d* (1 — p) tang /3' 0,9 tang p"
TJ
Le rapport •=- , du pas au diamètre extérieur étant toujours voisin
de i,2, nous pouvons conclure des valeurs de -t; , que le maximum de
rendement sur une aile se trouve à peu près aux deux cinquièmes du rayon. Dans ces conditions, la moitié intérieure des ailes serait celle qui donnerait le meilleur rendement; mais, en raison du profil des ailes, le rapport ^ est évidemment plus fort, et par suite le rendement w, moindre, près du moyeu qu'à l'extrémité des ailes.
Pour étudier la manière dont le rendement u^ varie en fonction de ja, nous pouvons différentier son expression par rapport à (x. Nous trouvons
(86) ^ = _ tang' <3
d[L (1 + |A taog /3/ '
Cette dérivée, essentiellement négative, montre que w, diminue indéfiniment lorsque pi va en augmentant. Nous n'avons pas à analyser la formule (36); nous remarquerons seulement qu'elle peut s'écrire approximativement,
dv V tang* ^J'
Sous cette dernière forme, la dérivée montre que la diminution de w^, en fonction de l'augmentation de [jl, est plus rapide quand d est faible, c'est-à-dire quand on se rapproche du moyeu. Nous pouvions le voir immédiatement sur la figure âl8.
La formule (32) et la figure 218 montrent que le rendement u^ peut, en principe, devenir négatif dans le voisinage de Taxe de l'arbre, après avoir passé par la valeur zéro, qui correspond à la condition,
tang /S = fx ; celte condition s'écrit, en faisant intervenir le diamètre c/.
En pratique, cette condition ne peut pas se réaliser, même quand le recul p atteint une valeur élevée, 0,18 par exemple. En effet, si nous
attribuons à H la valeur courante 4,2, en supposant ^^0,15, ji = 0,10, l'équation (38) nous donne
diamètre bien inférieur à celui auquel sont jamais descendus les moyeux.
Comme nous Tavons vu, figure 215, le diamètre des moyeux est assez souvent le cinquième de celui des hélices à la circonférence, ce qui donne, dans les hypothèses qui précèdent,
tang /S = 3P46', M< = 0,79.
Le rendement près du moyeu est donc parfaitement positif. Sa valeur est même élevée, car, dans les mêmes conditions de marche, nous trouvons, à la circonférence de l'hélice,
tang p = 72n', n, = 0,74 .
Ce bon fonctionnement possible, dans le voisinage du moyeu, est une conclusion un peu inattendue des calculs de rendement.
142. — Données expérimentales sur le rendement à valeur constante de la résistance relative. — Pour trouver des résultats d'expérience un peu complets sur le rendement de différentes hélices, la résistance relative 0 restant constante, il nous faut remonter aux anciennes expériences de MM. Guède et Jay sur VÉlorn.
VÉlorn est un petit remor- / queur de 25 mètres de long, qui !
pourrait être considéré, au point de vue de la similitude dynamique, comme le modèle d'un bâtiment de 100 mètres de long et 20 nœuds de vitesse. Il a été essayé avec vingt-cinq hélices, toutes de même diamètre, 1™,80, de forme d'ailes semblable, figure 219, présentant cinq pas différents de 3*",60 à 1"^,80, et cinq nombres d'ailes différents, de 2 à 6. La fraction de pas totale était 0,25 pour toutes les hélices.
Chaque hélice a élé soumise à toute une série d'essais. La vitesse du bâtiment V variait de 3 à 5 mètres. La vitesse circonférentielle U des hélices était, comme celle du bâtiment, la moitié environ de celle des navires actuels.
La poussée R et le moment de résistance ^]\t étaient mesurés avec deux dynamomètres à ressorts construits par M. Taurines. On avait exactement la valeur du rendement mécanique,
_ RV
Le tableau suivant résume les résultats obtenus, avec les deux séries d'hélices, celle à trois ailes et celle à six ailes, qui ont donné, la première les meilleurs rendements, la seconde les plus mauvais, et pour les deux vitesses qui ont été. Tune 5 mètres la plus favorable, Tautre 3 mètres la plus défavorable à u^.
Tableau XXIV Rendement mécanique des hélices essayées sur l'Élorn.
Vitesse V = 5 mètres
Vitesse V = 3 mètres
tti
Ui
Expériences
avec cinq h
lélices à tro
is ailes*
2? Expériences avec cinq hélices à six ailes»
La valeur maximum de w,, égale à 0,85 pour les ailes tout entières, rapprochée du maximum local 0,852 du tableau XXIII, parait indiquer que le rapport [* descend quelquefois au-dessous de 0,08 .
L'ensemble des valeurs de u^ est d'accord avec les indications du tableau XXIII ; il confirme les calculs dont ce tableau est le résumé.
La diminution de w,, quand le rapport m augmente, qui apparaît si neltement sur les quatre parties du tableau XXIV, n'aurait pu être
prévue, d'après les formules (6 bis) et (32). En effet, quand le rapport m augmente, passant de 1 à 2, l'angle S, d*après l'équation
(G his) tang ? = J' ,
diminue très sensiblement près de la circonférence de l'hélice ; par suile, la valeur locale de u^ doit augmenter en cet endroit. Dans la partie voisine du moyeu, la diminution de l'angle j3 produit, au contraire, une augmentation de w,. On se trouve ainsi en présence de deux effets contradictoires, tous deux assez faibles d'ailleurs et incapables de faire varier Ut de 10 à 17 %, comme dans le tableau XXIV. Les grandes diminutions de u^ peuvent tenir à la perte de travail, due à l'augmentation du recul, qui, dans les quatre portions du tableau XXIV, accompagne les augmentations du rapport m.
Les expériences de ÏÉlorn ont conduit autrefois à diminuer le nombre d'ailes des hélices, et à ne pas craindre les réductions dupas H utiles pour faire donner aux machines leur nombre de tours maximum. Elles ne sont plus guère applicables aux hélices des navires actuels, dont la disposition à bord, la vitesse de rotation, etc., exigent des formes d'ailes très différentes de celles qui convenaient jadis aux hélices uniques.
Pour les doubles hélices, la seule série importante d'expériences qui ait été faite remonte à l'année 1879. Elle a été exécutée sur l'/m, avec quatre hélices de formesd'ailes très différentes, qui sontreprésentées figure 220et dont les données principales sont inscrites à la quatrième partie du tableau XXII.
AàB
Fig. 220.
L'hélice B n'était autre que l'hélice A, dont deux ailes avaient été démontées. La forme des ailes de ces deux hélices se rapprochait de celle des hélices de VÉlorn, représentée en traits pointillés.
Aucune mesure dynanométrique n'ayant été prise, les expériences n'ont fait connaître que les qualités relatives des quatre hélices, les unes par rapport aux autres, sans aucune indication sur la valeur absolue du rendement.
Chacune des quatre hélices a été essayée à des vitesses progressives.
Les valeurs de M obtenues sont représentées sur les quatre courbes
de la figure 221 ; ces valeurs présentent entre elles, pour une même
•fc *
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vitesse V/i, des écarts dépassant tout ce qu'on aurait pu prévoir. Le rendement t/, dont l'expression est, d'après la formule (29),
peut être représenté par M*. Les courbes de la figure 222 ont pour ordonnées les rapports des M' des trois hélices A,C,D, aux M' de Thélice B pris pour unité. Nous avons choisi Thélice B comme point de comparaison, parce que, dans les essais faits avec les hélices A, la carène était peut-être moins propre que dans les trois autres séries d'expériences ;
chaque changement d'hélice a nécessité, en effet, un passage au bassin. La comparaison la plus intéressante est celle faite entre les trois hélices
JL
JL
u fB ic ir fs
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Fig. 222.
B, C, D, et spécialement entre les deux hélices B et D» de diamètre peu différent et de même nombre d*ailes. Cette comparaison montre l'avantage de réduire la largeur des ailes, dans la portion mince, voisine de la circonférence, ce qui diminue les frottements, et d'augmenter au contraire cette largeur, dans la région centrale et épaisse, où raffinement des arêtes d'entrée dans l'eau donne un résultat non moins favorable qu'une diminution de frottement. Sur l'/ris, Thélice C à quatre ailes fut définitivement conservée, non l'hélice D, à cause d'une différence dans les trépidations.
Les avantages d'une fraction de pas décroissante du milieu du rayon à la circonférence, comme sur Thélice D, ressortait déjà d'expériences antérieures à celles de VJris, par exemple de la comparaison entre les résultats donnés par les hélices de VAnnamile et du Mytho\ ils ont été définitivement établis par les essais de 17m.
En ce qui concerne le bon rendement possible des ailes d'hélices dans la partie voisine de l'arbre, que la discussion de l'équation (32) a révélé, une expérience comparative faite récemment sur \q Galilée elle Lavoisier a donné des résultats concluants. Ces deux bâtiments, de carènes semblables, ont reçu des hélices qui différaient uniquement par le diamètre du moyeu, et dont les données sont :
Pas II
Fractions de pas
Diamètre D
Diamètre
da moyea
Rapport D
Galilée
Lavoisier
Les valeurs de M obtenues au cours des essais des deux bâtiments ont été les suivantes à différentes vitesses :
Galilée Lavoisier
Ces résultats, qui auraient besoin d'une confirmation, conduisent à radoption des petits diamètres de moyeu, sur les hélices latérales des navires .
A l'autre extrémité des ailes, près de la circonférence, le rendement dépend du rapport m; sa valeur serait d'autant plus élevée que le diamètre D est moindre, si, dans cette région comme sur toute l'aile, le rendement ne dépendait pas du recul et par suite de la résistance relative.
La résistance relative a, sur le rendement, une influence plus certaine que celle du rapport H à D; c'est en tenant compte des deux considérations contradictoires, de Tangle d'orientation j3 favorable aux grands pas II, de la résistance relative favorable aux grands diamètres D, que l'on s'est arrêté aux valeurs usuelles m voisines de 1,2.
143. — Du recul et de la résistance relative. Expériences du Haleur. — En dehors de l'effet, pour ainsi dire géométrique, qui se manifeste dans la détermination de l'angle d'orientation de la trajectoire, étudié plus haut avec le recul apparent, équations (6) et (6 his)^ le recul réel produit une perle de travail égale à la force vive que l'hélice imprime à Teau dans le sens de l'avant à l'arrière. 11 n'est pas possible d'évaluer celle perte de travail. On ne connaît pas le recul réel, parce que l'hélice travaille dans de l'eau entraînée par la carène, qui peut être animée, en certains points voisins de celle-ci, d'une vitesse égale au tiers de V. On sait seulement que le recul est, en général, d'autant plus grand que l'hélice s'appuie sur une colonne liquide de section moindre, pour pousser un navire de section transversale ou de résistance plus
forte. L^étude de la perte de travail due au recul, setroaye ainsi confondue avec celle de Tinflueiice de la résistance relative 0 sur le rendement mécanique-
Au début de Thélice, son fonctionnement était généralement expliqué à laide de la comparaison avec celui d'une vis qui travaillerait dans un écrou compressible ou mobile. En poussant cette comparaison à Textrême, on trouve que Thélice imprimant à un cylindre liquide la vitesse de recul,
doit produire une poussée H proportionnelle à,
de même que la résistance du navire à la marche, pour la vitesse,
est proportionnelle à V,„*.
L'égalité de la poussée et de la résistance conduirait ainsi à un recul réel p constant. De plus, dans la môme supposition, la poussée produirait :
1** Le travail perdu par seconde,
NHp
2^ Le travail utile sur la carène,
(19 bis) R ^^^r^^ = F\
dont la somme, égale au travail moteur uF, serait,
Le rendement mécanique serait ainsi,
Il est bien clair qu'en réalité le travail mécanique de Thélice n'est pas du tout le même que si les ailes se transportaient de a 6 en à* b\ fig. 223, en développant leur travail moteur utile, et glissaient ensuite de a*b' en a" 6" en faisant du travail perdu. L'eau n'est point poussée dans la direction KJ, elle est envoyée obliquement, elle est même en partie
rejelée vers la circonférence, où elle produit, du côté de la surface, une intumescence prononcée. Si le travail est bien exprimé par l'équation (19 bis)y le travail perdu n'est pas égal à (39) et le rendement u, n'a point l'expression simple que suppose l'équation (40). Cette dernière équation exprime Teffet de Tune seulement des causes de perte de travail, celle qui dépend de la résistance relative.
Fig. 223.
Quelques expériences, faites en 4893, à Brest, dans le but d'expérimenter le dynamomètre de poussée de M. Terré, et très bien conduites par M. Bruneau, ont fourni pour la première fois des chiffres relatifs au rapport qui existe entre le recul p et le rendement u^, et à l'influence de la résistance relative 0 sur l'un et sur l'autre. Dans des relevés d'expérience, il ne peut être question que du recul apparent.
Le Haleur est un petit remorqueur de 18"" de surface de maitre-couple, muni d'une hélice de 2",85 de diamètre et 3'",52 de pas, auquel M. Bruneau a fait remorquer successivement quatre bâtiments présentant les mallre-couples B* suivants :
!• Le Scorpion, 11™*,536, plus trois chaloupes de l'"*,168 chacune;
2^ L^Meurthe, i7™*,944;
3*» L'Éclaireur, 34°»«,652;
4* UOnondaga de 47'»*,594.
En ajoutant la marche du Haleur seul, en route libre et au point fixe, on a eu ainsi six séries d'expériences de vitesse, failes avec des résistances relatives très variées. Le maître-couple B* du Haleur diffère un peu d'une expérience à l'autre; il en est tenu compte dans le calcul de la résistance relative.
Considérons d'abord les essais faits tous à la même vitesse, avec les cinq résistances relatives considérées, la résistance infinie au point fixe étant nécessairement exclue. La puissance indiquée F croit beaucoup plus vite que la résistance relative ne diminue, ce qui montre de suite la diminution de rendement Ui quand la section de maître-couple augmente pour une même hélice.
En choisissant la vitesse de 5 neuds, qui a été atteinte dans toutes les séries de remorquage, même avec VOnondaga^ nous formons le tableau suivant :
Tableau XXV P £x])érienc€$ du Haleur, à la vitesse de cinq nœuds.
B-2 tolal
3,72 2.ÎK) 8,00 2,45 2,42
La diminution de valeur de M, en supposant u et k restés constants dans la formule (29), indiquerait que u^ a diminué de la première expérience à la dernière, dans le rapport,
La diminution de M^, indiquée par la formule (40), serait,
U n'y a rien à conclure de ce rapprochement, ni pour ni contre la formule (40), parce que u^ et A; ont augmenté avec B*, en même temps que u^ diminuait.
Il faut, pour étudier w, avec un peu de précision, considérer les valeurs de R, qui étaient mesurées avec le dynamomètre de M. Terré. Le tableau suivant donne ces valeurs de R, celles du travail utile,
F" = RV,„, celles du rendement tolal de la machine et de l'hélice,
enfin, celles du rendement w^; ces dernièresmalheureusement n'étaient pas mesurées, et ont été simplement calculées avec la formule (36) du n* 123
et la courbe correspondante de la figure 208. On a pris 700 chevaux pour puissance maximum indiquée F, et 0,90 pour valeur correspondante de u, en faisant :
La valeur de u^ a été calculée d'après celle de u; en regard, on a inscrit la résistance relative de l'hélice 0 pour les différentes sommes de maître-couples B", des navires remorqués. Le calcul de u ou plutôt de tin est évidemment inexact pour uno puissance développée de 45 chevaux seulement; il conduirait à un rendement W| de l'hélice supérieur à Tunilé, qui n*a pas été inscrit dans le tableau. La valeur de u, calculée pour la puissance indiquée F et 170 chevaux, est elle-même douteuse.
Tableau XXV bis ^ Suite des expériences à la vitesse de cinq nœuds.
Valeurs co
mparatiTOs
uu^
Les deux dernières colonnes, en considérant les trois lignes inférieures seulement, montrent qu'à vitesse constante, le rendement de rhélice Ui a diminué, à peu près dans la même proportion que la résistance relative de Thélice elle-même. Cette loi, aussi simple qu'elle serait importante, est soumise à une réserve, parce que, dans les expériences de remorque, l'ensemble des bâtiments remorqués présente une résistance à la marche plus grande que celle d'un bâtiment unique ayant pour section la somme de leurs maître-couples.
Pour comparer la résistance à la marche due à la somme des maitrecouples des navires remorqués, et la résistance due à un maître-couple unique, nous prendrons, non plus la série des expériences faites à des vitesses constantes, mais la série des expériences faites à nombre de tours constants, 30, 50, 70, 90, 110 tours, de la machine du Ilaleur. A nombre de tours constant, la puissance indiquée F varie peu ; on n'a donc pas à craindre que les comparaisons soient faussées par de grandes différences dans les rendements u de la machine.
En attribuant à M, dans chaque expérience de remorque faite à N tours
et à la vitesse V„, la valeur obtenue avec le Ilaleur seul pour le même nombre de tours N, et en calculant les maître-couples fictifs à l'aide de la formule,
on forme le tableau suivant :
Mattre-cooples ficlifs Bj* correspondant aux B« réels
ci-dessoQS.
La division du maître-couple en plusieurs parties augmente donc la résistance dans une proportion très grande, et d'autant plus grande que la vitesse est plus faible.
Les valeurs de 0 inscrites dans le tableau XXY bis ne sont donc pas comparables entre elles ; elles ne représentent pas la résistance relative réelle de Thélice du Ilaleur dans le cours des expériences.
11 est intéressant de poursuivre cette comparaison des expériences faites à un même nombre de tours, parce qu'on est à l'abri des causes d'erreur dans l'appréciation du rendement u provenant des très grands changements de valeur de F. Considérons, par exemple, la marche à 90 tours, qui a été réaUsée dans les quatre séries de remorquages, la marche du haleur seul, et la marche au point fixe. La valeur de F n'ayant varié que de 300 à 507 chevaux, il est permis de supposer que u est resté le même ; nous lui attribuerons la valeur uniforme 0,87. Les résultats de tous les essais à 90 tours sont les suivants.
Tableau XXVI Expériences du Haleur à 90 tours.
fis total
Vn
'dS2
Nous déduisons de là, d'après les mêmes calculs que précédemment
Tableau XXVI bis Suite des expériences du Haleur à 90 tours.
Valeurs comparatives |
tt »1
Wi
mm
easo
La figure 224 montre la variation du rendement «, en fonction de la résistance relative 0 :
1** Courbe A, à vitesse constante 8 nœuds, d'après le tableau XXV;
2** Courbe B, à nombre de tours constant 90 tours, d'après le tableau XXVI.
Fig. 224.
La courbe A est très irrégulière parce qu'elle comprend des résultats d'essais faits avec des puissances très faibles. La courbe B, un peu mieux indiquée, s'écarte encore sensiblement des points d'expériences, parce que la résistance relative 0 est, comme nous avons vu, mal calculée quand on lui donne pour dénominateur la somme des maitrecouples des navires remorqués.
En calculant la résistance relative à 90 tours, avec les maître-couples
B,^, nous obtenons la courbe C, qui passe d'une manière satisfaisante par les points servant à la déterminer. Cette courbe montre combien le rendement u^ diminue rapidement avec 0, surtout quand le maitre-coupie devient très grand, ei comment, par suite, Thélice réduite et la machine rapide d'un torpilleur ne pourraient servir à faire marcher un grand navire.
La figure 23S représente les valeurs de u, en fonction de la vitesse, pour toutes les séries d'expériences du Haleur. Pour le Haleur seul, la courbe se relève, au-dessous de ^^Ji, d'une manière inacceptable, qui s'explique seulement par l'inexactitude du calcul de u ; son tracé, donné en pointillé, doit être abandonné. Toutes les autres courbes suivent
exactement leurs points et montrent la précision des expériences. La position relative des courbes, les unes par rapport aux autres, semble indiquer que, à valeur égale du rendement U| des hélices, la résistance relative 0 doit diminuer quand la vitesse augmente, dans les remorquages où 0 est très faible, et que O doit augmenter, au contraire, avec la vitesse, lorsque 0 est grand.
M. Normand, dans les études que lui inspirent ses recherches sur les torpilleurs, a été conduit, par un calcul dont nous parlerons au n® 144, à celte conclusion, que la résistance relative convenant à un bâtiment est proportionnelle à sa vitesse. MM. Thornycroft et S. Barnaby avaient été plus loin, en indiquant, comme loi, la proportionnalité de 0 au carré de la vitesse.
Sur les grands navires, la limite maximum de tirant d'eau A et la
limite minimum de l'immersion I, jointes aux nécessités à satisfaire pour le nombre de tours N de la machine, laissent peu de latitude sur le diamètre des hélices. Par suite, la résistance relative est à peu près constante, en pratique, ou du moins elle est indépendante de la vitesse.
144. — Vitesse circonférentielle maximum et immersion minimum, Cavitation de M. Bamahy, Loi de M. Aormand. — Le rendement des hélices est soumis à de nombreuses causes de déchet, permanentes ou accidentelles, qui se rattachent plus ou moins les unes aux autres, et demandent à être étudiées ensemble.
Dans la marche régulière et normale, sans agitation de la mer, on admet que la vitesse circonférentielle doit rester au-dessous d'une certaine limite. Il paraît certain, en effet, que les grandes vitesses dans la région où Tangle d'attaque est très faible ne peuvent donner que des frottements; il est, de plus, bien constaté par Tobservalion, qu'elles apporlent un trouble profond dans le régime du mouvement, de l'eau. La vitesse circonférentielle des hélices ne dépasse jamais, en pratique, 30 à 35*mètres par seconde; de plus, l'expérience semble indiquer qu'elle ne doit pas être supérieure au triple de la vitesse V du navire.
On admet également, depuis longtemps, la nécessité d'avoir, au-dessus de l'hélice en marche, une couche d'eau d'une certaine épaisseur. Dès que l'immersion I est trop faible, les troubles dans le régime de l'eau se produisent, même à faible vitesse. La perturbation dans les conditions de marche de l'hélice se manifeste alors par une diminution du moment de résistance à la rotation; l'effet est surtout bien marqué lorsque le navire tangue ; les accélérations et les ralentissements de la machine sont alors très prononcés, même sans que l'hélice émerge ; quand les émersions proprement dites se produisent, elles créent de véritables dangers pour la machine. La vitesse circonférentielle des hélices étant à peu près la même pour tous les bâtiments, l'immersion des hélices en eau calme devrait être aussi la même. En fait, on est obligé de donner une immersion beaucoup moindre aux hélices des petits bâtiments, ce qui n'est justifié qu'en partie par la considération du tangage. L'immersion des hélices, qui est, en moyenne, de 2"',50 sur les grands bâtiments, cuirassés ou paquebots, n'est guère que de 1",80 sur les croiseurs, et de 4 mètre sur les torpilleurs ; elle descend même à 0™,28 sur des embarcations rapides. Quand l'immersion devient inférieure à 0™,80, on doit, autant que possible, faire travailler l'hélice sous voûte.
Les changements dans le rendement de l'hélice, qui accompagnent les changements de résistance à la rotation ont une sérieuse importante. Les effets, distincts ou combinés, de la vitesse circonférentielle
et de rimmersion, onl, depuis une dizaine d'années surtout, attiré l'attention des constructeurs.
Dès 1883, M. Augustin Normand a montré que les hélices, même les hélices bien immergées, rompent et tronçonnent la colonne liquide sur laquelle elles s'appuient, lorsque leur vitesse de recul est très grande; il a de plus montré qu'à ce phénomène plus ou moins dissimulé de rupture de la colonne liquide, se rattachent les effets plus visibles d'emportement de la machine et de perte de travail. Les essais du contre-torpilleur le Daring appelèrent ensuite plus vivement l'attention sur cette non-continuité de Teau, à laquelle MM. Thornycroft et S. Barnaby donnèrent le nom un peu barbare pour nos oreilles, mais très simple, de cavilation, c'est-à-dire formation de cavités.
Les études de MM. Thornycroft et S. Barnaby furent dirigées précisément du côté de la perte de travail due à la cavitation, parce que ces perles se produisirent sur le Daring^ à un degré sans précédent. 11 manquait à ce petit bâtiment quatre nœuds sur la vitesse prévue. Le fonctionnement des hélices fut soumis à une investigation minutieuse. Il fut reconnu que la chute d'utilisation M coïncidait avec la rupture de la colonne liquide, ou formation de cavités, qui se produisait au-dessus d'une certaine vitesse de recul,
NHp
A ce moment, la pression par centimètre carré sur les ailes, égale à la poussée totale R divisée par la surface d'ailes, s'élevait à 1 kilogramme environ, c'est-à-dire à la pression atmosphérique, chiffre confirmé plus tard au cours des essais de la Turbinia. MM. Thornycroft et Barnaby s'appliquèrent à réduire la pression sur les ailes en augmentant leur surface. Ils obtinrent un plein succès, en réalisant la vitesse de 28 nœuds demandée, à la suite d'un simple changement dans la fraction de pas des hélices.
Remontant à la cause même des faits observés, M. Normand attribue la cavitation à une vitesse excessive des ailes, d'avant en arrière, par rapport à l'eau environnante, c'est-à-dire à une valeur excessive de la vitesse du recul et non à un excès de pression des ailes sur l'eau.
L'augmentation de surface d'ailes doit dès lors combattre la cavitation en diminuant le recul />.
M. Normand évalue la vitesse réelle de recul, pour une hélice à l'étude, par le calcul suivant.
La masse d'eau rejetée en arrière subit, de la part de Thélice, une
pression totale égale à la poussée R, c'est-à-dire proportionnelle à
B*va;
elle doit donc prendre une accélération, et par suite une vitesse pendant la durée de Faction de l'hélice supposée constante, proportionnelles, Tune et l'autre, à
La masse d'eau actionnée par seconde est proportionnelle à la longueur du cylindre attaqué par seconde, c'est-à-dire à la vitesse V, à la surface de disque, et enfin à une puissance de la fraction de pas un peu inférieure à l'unité, parce que l'effet des ailes sur Teau croit moins vite que leur largeur. M. Normand prend, pour fraction de pas /"^le rapport de la surface d'ailes développée à la surface de disque. La masse d'eau est supposée proportionnelle, en appliquant le signe S à la totalité des hélices, au produit
La vitesse, inversement proportionnelle, comme l'accélération, à la masse soumise à la force B* V, est donc, en supprimant la constante g, proportionnelle à
Nous trouvons ainsi l'expression de la résistance relative particulière mentionnée au paragraphe précédent, qui est, pour une hélice de fraction de pas /",
O. gî
En introduisant 0, dans l'expression (41) de la vitesse de recul, nous voyons que celte vitesse est proportionnelle à
Pour se tenir toujours au-dessous de la vitesse de recul qui produit la cavitation, et, dans une proportion constante, au-dessous de cette vitesse, il faut donc faire croître la résistance relative 0^ proportionnellement à la vitesse V« des navires.
C'est à la diminution de la vitesse de recul, due à l'augmentation de Oi, formule (42), que MM. Thornycroft et S. Barnaby, ont dû leur succès sur le Daring.
Cette loi importante, ainsi établie par M. Normand, peut se compléter
par quelques observations. La vitesse du recul, dont nous venons de voir la limite, a pour valeur,
NHp
si nous laissons de côté la distinction entre le recul réel et le recul apparent, ou si nous les supposons simplement proportionnels Ton à l'autre. Nous avons vu, d'autre part, que la valeur limite de l'angle o, à la circonférence, est sensiblement égale à
(10 bis) J|.
La vitesse circonférentielle U étant
TT_N^P
nous trouvons,
NpH
(48) U sîn a =
La vitesse de recul est donc à peu près égale à la vitesse d'attaque de Teau par les ailes, à la circonférence de Thélice ; c^est la vitesse relative, sur le dos, comme sur la face travaillante, que l'eau doit prendre dans le sens de l'axe, pour remplir le vide créé par Taile qui avance avec cette vitesse.
Ainsi reparait la vitesse circonférentielle, dont le produit par l'angle a doit avoir, pour limite,
(44) IT sin a = ^ "jY .
Nous pouvons maintenant reprendre l'examen des faits, en considérant deux cas distincts.
Supposons l'hélice bien immergée, de telle sorte que l'air atmosphérique ne puisse pénétrer dans le vide créé par les ailes. Pour que le vide se produise, au bord supérieur de la circonférence, il faut que la charge comprenant la pression atmosphérique,
10^,33 + 1 , soit inférieure à une quantité proportionnelle à
U« sin* g
C'est le cas habituel de la cavitation. Bien au-dessous de la vitesse qui produit cet effel, le vide se produit par endroits, sur le dos des ailes près de l'arête de sortie, là où la surface est presque normale à la
vitesse de rotation. On en trouve la preuve par des corrosions particulières pratiquées dans les ailes en fonte de fer par les bulles d'air à rétat naissant.
Supposons maintenant l'aile assez peu immergée pour que Tair atmosphérique pénètre derrière les ailes. 11 n'y a plus alors, pour presser Teau, que la charge I, au lieu de 10°^,33 + 1, ce qui change tout à fait les conditions. Même pour des vitesses circonférentielles normales et modérées, les emballements de machines se produisent alors très facilement avec toutes les conséquences indiquées plus haut.
L'expérience des hélices partiellement immergées, qui a été faite sur quelques bateaux de canal ou de rivière, n'a rien qui contredise les considérations précédentes. Pour obtenir un rendement convenable, on a en effet toujours donné, à ces hélices, une résistance relative 0 très supérieure à celle des hélices immergées, et, par suite, comme l'exige réquation (44), une vitesse circonférentielle U très faible par rapport à la vitesse V^ du navire, pour les angles d'attaque usuels.
145. — Nombre et position des hélices. Nombre d'ailes, — L'amélioration du rendement n'est pas le but principal poursuivi, lorsqu'on divise le moteur en plusieurs machines ayant chacune son hélice particulière. La question de sécurité est le motif principal de l'adoption presque générale des hélices doubles, à la suite de l'abandon de la voilure sur les navires à vapeur. Cette transformation importante n'a même donné, tout d'abord, aucune augmentation de rendement mécanique appréciable; c'est seulement plus tard, à mesure que la puissance des machines s'est accrue, que les avantages des hélices multiples se sont manifestés.
L'adoption des hélices multiples n'est pas nécessairement accompagnée d'une augmentation de la résistance relative 0. Ainsi la résistance de l'hélice unique du Mytho, 0,31, est égale à celle des deux hélices du Brennus et un peu supérieure à celle des deux hélices du Camot 0,28 ; la résistance des hélices uniques de la Champagne et du Général- Chanzyj 0,47 est, de même, légèrement supérieure à celle des deux hélices de la Navarre 0,44. De même, avec trois hélices, sur le Bouvet, à 0,302, sur le Charlemagne, à 0,307, sur le Gaulois^ à 0,317, on est resté au-dessous des résistances relatives des hélices doubles du Charles- Martel^ 0,342 et surtout du Jean-Bart, 0,87. il est certain toutefois que les très grandes valeurs de 0, telles que celle du àUbervilley 1,1 et surtout du Forban, 1,2, n'auraient pas pu être atteintes avec les hélices simples.
Le plus souvent, les facilités qu'offrait la division du moteur, au point de vue du choix des propulseurs, ont été utilisées pour augmenter
le nombre de tours, à valeur égale de la résistance relative, en restant dans les conditions de rapport m, entre le pas et le diamètre, et de vitesse circonférentielle U, favorables au rendement. Le problème ainsi compris se pose à peu près de la manière suivante :
Supposons que nous répartissions la puissance totale F entre deux ou trois machines. A valeur égale de la résistance relative, le diamètre des
hélices D sera divisé par \/2 ou ^ ; le diamètre des cylindres sera divisé par le même nombre, si la vitesse moyenne des pistons n'a pas varié. Le travail résistant de Thélice devant être divisé par 2, par exemple, le produit
H« Df N'
doit être divisé par 2, d'après Téquation (27). Si le pas a été réduit, comme le diamètre, dans le rapport v/2, le facteur H* fournit la réduction demandée ; le facteur N peut donc être augmenté, dans le rapport où le facteur en D est diminué.
On augmente Na dans le rapport
en augmentant N dans le rapport (^5) 2r» = 1,31.
La course des pistons C subira une réduction dans ce même rapport de 1 à 1,31, moindre que la réduction dans le rapport de 1 à 1,414 des diamètres des cylindres.
' La vitesse circonférentielle U se trouvera diminuée, dans le rapport
(45 bis) ^ = 0,926.
Par la répartition de la puissance entre trois hélices, le diamètre des cylindres serait, d'après un calcul semblable, à réduire dans le rapport de 1 à 1,732 et la course des pistons dans le rapport de! à 1,532. Le diamètre et le pas de l'hélice seraient alors réduits comme le diamètre des cylindres ; le nombre de tours serait augmenté dans le rapport 1,552; la vitesse circonférentielle U serait diminuée dans le rapport 0,886.
Il est possible, tout en réalisant une augmentation Importante du nombre de tours, et en diminuant à proportion le poids de la machine, d'accroître un peu le diamètre D des hélices, par rapport à ce qu'indique le calcul précédent, soit en laissant le pas H constant, soit même en l'augmentant, en même temps que D.
Nous ne pouvons que mentionner l'influence évidente de la position des hélices par rapport à la carène 6ur le rendement. L'avantage que l'on trouve à rejeter le plus possible vers Tarrière les hélices simples et les hélices doubles, pour les faire travailler dans de l'eau non troublée, est bien établi; mais il n'a jamais été chiffré. L'influence de la position des hélices triples, les unes par rapport aux autres, est encore plus évidente, et encore plus ignorée numériquement. Il est très possible que Ton améliore les rendements en augmentant la distance longitudinale qui sépare les hélices latérales de l'hélice centrale, bien que les hélices latérales se trouvent ainsi rapprochées de la carène.
A la suite de son étude sur les hélices, dont nous avons parlé au n** 137, M. Doyère avait proposé l'adoption de plusieurs hélices sur un même arbre, comme moyen d'augmenter la résistance relative 0, tout en réduisant la vitesse conférentielle U et en conservant une grande latitude pour le rapport m. Ce moyen d'accroître le rendement en même temps que le nombre de tours a été essayé en 1880 sur la vedette du Tage, avec des hélices dont la figure 226 représente la disposition^
Fig. 226.
Les résultats ont été défavorables, parce que les hélices étaient trop voisines les unes des autres ; l'étude a été reprise par M. Terré et a conduit à une application actuellement en cours d'exécution sur le Grenadier. Une disposition du même genre, adoptée par M. Ch. Parsons sur la Turbinia^ paraît avoir conduit à de bons rendements.
La nécessité d'écarter beaucoup, les unes des autres, les hélices montées sur un même arbre, justifie l'abandon de l'hélice Mangin, autrefois adoptée dans la marine à voiles. Elle explique aussi Tinfériorité du rendement des hélices à ailes déployées, quand le nombre d'ailes dépasse quatre. Cette infériorité s'est révélée, comme on sait, d'une manière inattendue sur les vaisseaux rapides de la flotte en bois, munis d'hélices à six ailes, dont Tutilisation M s'est trouvée accrue à la suite de la
rupture d'une partie des ailes. De semblables hélices, représentaient la superposition sur Tarbre, à une distance nulle, de deux hélices à trois ailes, dont chacune, d'après les expériences de VElorn^ aurait présenté à elle seule, le rendement le plus avantageux.
146. — Valeurs numériques du coefficient général (TutilisationU.^ En résumé, s*il est nécessaire de bien se rendre compte des différentes causes qui influent sur le rendement u^ des hélices, il est indispensable, pour juger de la valeur d'une hélice, de se reporter au coefficient d'utilisation du navire M, en le comparant à celui de bâtiments analogues, devant présenter des valeurs peu dijQférentes pour le coefficient de résistance de carène A:, dans l'expression de M,
^ 1 /îiifi
A ce sujet, les données ne font pas défaut, et c'est toujours à elles que les constructeurs ont recours.
Nous avons réuni, dans le tableau suivant, les résultats des essais à toutes vitesses, des bâtiments déjà considérés dans le tableau XXII, en mettant, en regard de M, les principales données influant sur le rendement u,.
Tableau XXVII.
1** Bâtiments de guerre de V ancienne flotte [à une seule hélice).
Noms des bàtimcnls
Suffren
Flandre, . ., . . .
Savoie
Mytho
La Clochelterie, ,
Infernet
Sané
Château^ Renaud, hélico n° 1
Bouvet , LamothO'Piquet Cuvier .
Etincelle Caronade , Lance .
Moyennes .
ncBDds 14,30 14,34 14,10 18,25 18,70 14,40 15,02 13,90 14,30 10,80 10,90 10,70
tonnes 63,9 53,9 55,1 75,7 94,3 95,4 95,5 75,7 80,2 97,7
mètres 7,459 8,200 7,899 5,807 4,778 4,071 4,843 5.704 5,491 3,480 3,000 3,730 2,180 1,040 0,981
mitres
2® Paquebots à une hélice.
Noms des bâtiments
nœnds
tonnes
métrés 9,345 8,209 8,692 8,841 7,194 6,040 7,100 7,163 7,844
mdtres 22,56 26,30 20,79 21,26 19,31 28,84 17,58 17,48 17,06
Champagne, hélice n° 1 .
Normandie, hélice n° 1 .
Versailles . , . , .
Qénéral-Chanzy .
France
y4m^'^riitf
Saint'Qermiin, .
Moyennes. . . .
8** Paquebots à deux hélices.
nœuds
tonn<?»
met.
Kaiser- Wilhelm^der-Qr .
Touraine . . . .
Navarre
Washington ....
MoyeDnes. . . .
4° Bâtiments de guerre à deux hélices.
Noms des bâtiments
nœads
N tonn«»
met.
met.
Camot
Charles-JUartel, . . .
Brennus
Cassard,
BugejLud ,
Priant . ,
Dm Chayla .
Jenn-Barl .
Lûvoisier
Galilée . .
Cassini . .
iribermlle .
Moyennes. . . .
New-York
Iris (hélice n* 1) . . .
(hélice n*» 2) . . .
(hélice n« 3) . . .
(hélice nM) . . .
1 Nias
1 Moyennes. • • •
5" nâlimenis à trois hélices {tous navires de guerre).
Noms des bâtiments
nœuds 18,19
lonn*»
met.
met.
Boutet 1 9
\ ri Charlemagne . . • ! j
Minneapolis , . • J 7
Columhia . , . . j | Dupuy-de-Lôme . . V Moyennes . . J t'
6** Torpilleurs et embarcations.
nœuds 29,8 26,2 23,6
lonn«8
met.
1,390 1,710 1,390 1,1ÎH) 1,550 1,850
met.
Burajidaï
Forban
Dragon, ....
Torpilleur 189 . , . .
Chevalier
Coureur
Moyennes. . . .
Vedette du Cécille . .
Vedette Chaligny . , .
Canot du d'Assas. . .
Moyennes. . . .
Canot électrique . . , Baleinière électrique
Moyennes. . , .
7'' Bâtiments réunis au w** 7 du tableau X\7/.
Noms des bâtiments
ColossKS»
Impérieuse .
M erse y .
Mercury .
Scout, A lacrity.
Moyennes.
nœuds 16,92 17,21 18,75 18,18 16,91
lODn*8 107,2 122,6 150,4 132,1
met.
JH
met.
§. 4. — Dispositions diverses, concernant le moment de résistance et le rendement mécanique.
147. — ffelices à pas variable^ et à pas modifiable ou réversible. — Dans les deux paragraphes S et 3, nous avons constamment supposé que la face travaillante des hélices a la forme géométrique très simple définie au § 1, qui suffit à déterminer ses propriétés générales, soit au point de vue du moment de résistance, soit au point de vue du rendement. En pratique, on s'écarte presque toujours de cette forme, et on fait varier le pas, tantôt suivant la directrice, c'est-à-dire le long des fractions transversales des spires, tantôt suivant les génératrices.
Dans la disposition la plus ancienne, on s'est proposé, pour faire travailler uniformément les ailes sur toute leur largeur, d'infléchir les filets d'eau d'une manière graduelle, en diminuant l'angle d'attaque à l'entrée et en l'augmentant à la sortie (flg. 227). La section de la face
Fig. 227.
travaillante présente alors, au lieu du profil rectiligne ab qui correspond au pas constant, le profil concave acb. L'angle d'orientation du profil à l'entrée o)« et le pas d'entrée H<., d'une part, l'angle et le pas de sortie, w*, IL, d'autre part, sont liés par les relations,
(2) tang We = îî jT- ; tang o), = « jr .
Le pas H, correspondant à l'orientation &> de la corde a6, se nomme pas moyen. L'angle géométrique d'attaque a varie d'une quantité égale à
Wtf — Wf,
de rentrée à la sortie. Cette variation est déterminée par la rotation
(46 bis)
tang (we — o),) = K
E,Us-(\
m étant le rapport du pas moyen H au diamètre d, au point de i*aile considérée. II faut veiller à ce que iae — w* reste toujours inférieur à 2 a, angle d'attaque apparent déterminé par la formule,
tang CL z=
— !Lf
m m» (1 — p) — îc»'
OU plutôt au double de l'angle d'attaque réel, afin que Taile ne travaille pas à contre, près de Tarète d'entrée.
Cette variation de pas, autrefois appliquée par Dupuy de Lôme et Mangin aux hélices des grands navires, est un peu abandonnée dans la Marine. On la rencontre principalement aujourd'hui sur les hélices des paquebots et des torpilleurs. Le tableau suivant en fournit quelques exemples anciens et modernes.
TABLEiLU XXV [II
Variation de pas^ suivant la largeur de Vaile.
Noms des bâtiments
Algéairaa
Talisman
Taureau
Hirondelle
Champagne (n'' 2). . .
Navarre
Touraine
Général- Chanzf/ . .
Torpilleurs 192 à 194. .
Aventurier
Chevalier
Forban
Il est d'usage aujourd'hui d'abattre les deux extrémités de la face travaillante, dans la région voisine du moyeu (fig. iiS), de manière à affiner un peu la partie la plus épaisse des ailes. Ici, ce n'est plus de l'angle d'attaque que l'on se préoccupe, puisqu'il se trouve accru à l'entrée ; on se propose de diminuer la composante f de la résistance de
l'aile, qui est parallèle à la Irajectoire, el de diminuer ainsi le rapport u dans l'équalion [33).
Cette disposition, sur les hélices à pas variable, conduit au ppofll dont la ûgare 2S9 représente les ondulations, en les exagérant un peu.
/ On fait souvent varier le pas, non
I . ^ ^ dans le sens des spires, mais dans
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celui des génératrices, en l'augmentant du moyeu à la circonférence. Cette disposition a été adoptée en 1874 sur le Crocodile, dansl'intention de diminuer te recul près du moyeu, qui doit être excessif, sur les navires à une seule hélice, par suite de la vitesse propre de l'eau entraînée parle navire; le résultat ne fut pas favorable. Depuis l'introduction des hélices multiples, l'habitude d'augmenter le pas à la circonférence s'est au contraire répandue, comme l'indique le tableau XXIX. En général, l'augmentation des pas commence à partir du milieu du rayon seulement.
tablbau s;six
Hélices d pas variable sur ta longueur des ailes.
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Sur quelques hélices récentes, on a cherché à obtenir Fangle d'attaque a constant sur toute la longueur de l'aile, en faisant varier convenablement le pas.
Il n'existe pas de données d'expérience permettant d'apprécier exactement les résultats de la variation du pas sous le rapport du rendement mécanique u^.
Avec les hélices à pas modifiable, il s'agit, non plus d'améliorer le rendement, mais de modifier la résistance, de manière à faire développer à la machine sa puissance maximum exactement au nombre de tours prévu.
Le pas modifiable s'obtient, avec les ailes amovibles montées sur des embases circulaires, en ovalisant les trous des boulons d'attache, de manière à pouvoir donner à l'aile un léger mouvement de rotation autour de l'axe de son embase. En faisant tourner dans le sens n** l,on augmente le pas et la résistance ; dans le sens n"" 2, on les diminue (fig. 230).
Fig. 230.
M. Daymard a calculé le changement de pas a H produit, en chaque point de l'aile, par cette rotation, qui augmente ou diminue tous les angles d'orientation o, d'un même angle c. Le maximum de A H se trouve au
point où l'angle « passe, soit de 45^ — j à *§• + ^ , soit de 45® + * à
MO
45° — -, selon que l'on diminue ou que l'on augmente le pas; ce point
est peu éloigné de celui où le rendement local u^ est maximum, d'après la valeur de 3, n° 140, figure 216. lien résulte que la rotation • de l'aile produit un effet favorable au rendement mécanique des extrémités, quand elle diminue le pas ; elle produit, au contraire, un effet défavorable, quand elle augmente le pas.
11 arrive souvent aussi que l'on est obligé de modifier légèrement,
après exécution, le pas des hélices fondues d'une seule pièce, ce qui se fait en tordant les ailes autour de leur axe. L'opération réussit bien avec les hélices en bronze. L'angle de torsion c diminue nécessairement, de la circonférence au moyeu.
Enfin les ailes des hélices sont quelquefois libres de tourner autour de Taxe de leur emmanchement, et sont actionnées par un mécanisme, à l'intérieur du moyeu. On peut alors changer totalement leur orientation, même en cours de marche, soit à l'aide d'une tige traversant l'arbre sur toute sa longueur, soit par une transmission hydraulique.
Les plus anciennes dispositions de ce genre sont celles adoptées, vers 1879, par MM. Kirk et Hunl sur le Carys fortj et par M. Bevis surdifférents yachts à mature. La question était alors de ramener les ailes dans le plan diamétral, pour diminuer leur résistance à la marche à la voile ; c'est celle qui avait conduit à adopter les hélices Mangin en France, et à construire les arrières de navires à puits avec les hélices remontables.
Le problème a été repris avec les moteurs à pétrole, cette fois en vue d'obtenir le renversement de marche du bateau. Le mécanisme de M. Bevis, qui attelle une bielle sur chaque embase d'aile a été modifié par divers constructeurs, M. Tolch, M. Moysey, M. Mac-Glasson, etc. M. Winand et MM. Steves et Hill ont appliqué l'engrenage conique ; M. Marque à Londres, M. Drzewiecki à Paris, M. Maugas à Toulon, ont eu recours à un jeu de crémaillères. 11 s'agit de simples embarcations ou de très petits bâtiments.
L'emploi des turbines à vapeur, qui, de même que les moteurs à pétrole, n'ont qu'un sens de rotation, et qui, de plus, auraient besoin de conserver à peu près la vitesse de rotation normale quand la puissance diminue, ajoute à l'actualité du problème des hélices à pas réversible.
Le travail des ailes dans l'eau devient malheureusement très défectueux, dès qu'elles ont tourné d'un angle un peu étendu, parce que la forme de leur face travaillante n'a plus rien d'hélicoïdal. Dans la marche en arrière, les diverses parties de l'aile travaillent en sens contraire.
148. — Courbure et inclinaison des génératrices. — Les hélices peuvent se construire avec des génératrices courbes, aussi bien qu'avec des génératrices droites, et on a souvent cherché, dans la courbure des ailes suivant le rayon, un moyen d'accroître la pression sur la face travaillante et par suite le rendement mécanique.
Pour donner de la courbure aux ailes, il n'est pas besoin de recourir à l'emploi des génératrices courbes, car on peut découper des ailes courbes dans la surface de vis à filet carré.
Supposons que l'on se propose d'infléchir ainsi la ligne médiane Cd\
comme la figure 231 le représente en projection transversale. Le point correspondant à C\ sur la spire AB, en projection longitudinale, se trouve en C à une distance,
en arrière de Taxe XX. Le même point, dans le plan longitudinal de la
Fig. 231.
figure, se trouve en C" sur l'arrière de 0 à une distance égale à Oc.
Fig. 232.
Ainsi les ailes sont rejetées sur Tarrière, en même temps que recourbées en sens inverse du mouvement de rotation.
L'incliûaisoQ vers rarrière a l'avantage d'écarlerrextrémité des ailes, de Teau troublée par la carène ; elle doit être particulièrement avantageuse sur les hélices latérales. La forme représentée figure 231 est très généralement adoptée aujourd'hui. L'inclinaison habituelle est de 8"" à KV' sur l'arrière.
Fig. 238.
Pour ayoir la courbure dans le sens transversal, sans inclinaison sur l'arrière, comme sur la figure 232, l'emploi des génératrices courbes est
Fig 234.
indispensable. Les génératrices courbes permettent d'ailleurs toutes les combinaisons ; on peut incliner par exemple les hélices sur l'arrière et
les infléchir en même temps dans le sens contraire à la rotation, comme sur la figure 233 qui représente Thélice du Mytho ; Thélice du Mytho courbée en sens inverse de la direction habituelle, a eu un rendement satisfaisant.
Les hélices à génératrices courbes ont porté assez longtemps en France le nom d'hélices Hirsch, qu'elles doivent à un inventeur allemand accueilli par l'empereur Napoléon III. L'hélice Hirsch, qui fut essayée sur le Cuvier en 1863, est représentée sur la figure 234. La génératrice, qui forme aussi les arêtes, est exactement une spirale />= Ko», au delà du rayon Od; Tinvenleur affirmait avoir déterminé cette forme par le calcul, mais ses explications étaient obscures. L'hélice du Cuvier eut un mauvais rendement; elle réalisa, par contre, un avantage assez marqué sous le rapport des trépidations de l'arrière du navire, comme on pouvait le prévoir sans aucun calcul.
149. — Marche des navires avec une partie des hélices, les autres hélices étant débrayées. — L'adoption des hélices multiples mues par des moteurs distincts permet de réaliser, de plusieurs manières, la marche à petite vitesse, qui est la marche de service habituelle pour les bâtiments de guerre.
Sur le premier bâtiment rapide de la nouvelle flotte, le Milan^ à deux hélices, l'éventualité de la marche à une seule hélice n'a pas été prévue dans le projet de 1879; deux machines séparées par un manchon d'embrayage sont établies sur chaque arbre; on fait fonctionner les machines arrière seules, dans la marche à petite vitesse. La même disposition a été reproduite sur le Cécille. Elle a été adoptée sur des navires moins rapides, les cuirassés type Neptune. Le bénéfice réalisé sur le travail, quand, pour marcher au dixième de la puissance seulement, comme il peut arriver sur un navire rapide, on désembraie deux machines sur quatre, est sérieux ; il atteint 15 % d'après la courbe de la figure 208, dont nous nous sommes déjà servi pour évaluer le rendement u»; l'économie sur le charbon est bien supérieure à la précédente et celle obtenue sur l'huile de graissage et la main-d'œuvre des mécaniciens est bien supérieure encore; mais le rendement des hélices n'étant pas en cause, nous n'avons à entrer ici dans aucun calcul de détaiL
Sur la plupart des croiseurs et des cuirassés à deux hélices construits postérieurement, chaque arbre d'hélice est actionné par une seule machine. Pour réduire de moitié le volume de cylindres moteurs, dans la marche à faible puissance, il faut désembrayer l'une des hélices et marcher avec l'autre seulement.
L'expérience comparative entre les marches à une seule hélice et à deux hélices, à demi-vitesse, a été faite à plusieurs reprises. Sur 17s/y, par exemple, la vitesse de 10°,37 s'obtient en développant 130B chevaux indicés avec les deux machines et 1340 avec une seule machine; la consommation de charbon par cheval s'abaisse alors de 0%80 à 0^,61; la dépense de charbon par mille est de i.OOO kilogrammes avec les deux machines et de 832 kilogrammes avec une seule. Sur le Jemn mapeSf les deux résistances réalisées sont respectivement 1925 chevaux et20S3 chevaux, ei les deux consommations de charbon par mille pratiquemment égales, 1.897 kilogrammes avec deux hélices, 1.583 avec une seule. Une expérience faite sur le Neptune a été franchement favorable à la marche à deux hélices, l'angle de barre pour gouverner droit avec une seule hélice atteignant 9^ ; la consommation de charbon par mille, à la vitesse de9",39, a été de 1.776 kilogrammes avec deux hélices et de 1.838 avec une seule. L'expérience du Légevy qui, à 11",63, a développé 450 chevaux et 595 chevaux, en brûlant par heure 310 kilogrammes et 456 kilogrammes, dans les deux marches avec une et des deux hélices, n'est pas concluante, parce que Thélice inactive était embrayée. En résumé, la diminution de rendement des hélices ti^i jointe à l'effet du gouvernail, fait plus que compenser l'augmentation de rendement u du moteur, et le coefficient d'utilisation M est diminué quand on désembraie une hélice. L'augmentation de puissance, tantôt proportionnellement plus grande, tantôt proportionnellement plus faible que la diminution du charbon dépensé par cheval, fait, en moyenne, disparaître l'économie qu'on pouvait espérer. Les bâtiments à deux hélices font toujours travailler maintenant les deux hélices.
L'adoption des hélices triples a posé de nouveau la question, dans des conditions beaucoup plus favorables au désembrayage partiel des propulseurs. On a, en effet, deux moyens de réduire le volume des cylindres en marche, en désembrayant soit une, soit deux hélices, et, dans les deux cas, il n'y a pas à se servir du gouvernail pour marcher droit. De plus, la marche à une seule hélice place dans les conditions les plus économiques du fonctionnement des machines, quand on veut réaliser la moitié de la vitesse maximum. En effet, si nous acceptons pour exact le tableau donné au n^ 19 comme indication des consommations d'une même machine à diverses allures, nous voyons que la marche économique est celle qui correspond à 0,4 de la puissance maximum, ce qui, pour une seule machine, représente 0,133 de la puissance maximum des trois. Or, la réduction de puissance dans le rapport 0,133 correspond bien à la réduction de moitié pour la vitesse du navire.
Le problème méritant ainsi une étude attentive pour les bâtiments à
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trois hélices, il est intéressant de consulter les quelques données recueillies jusqu'ici; nous les discuterons, tout d'abord, au point de vue du rendement des hélices v^.
La figure S3S donne, en ordonnées, les valeurs de M obtenues dans tous les essais des cuirassés Bouvety Charlemagne^ Gaulois^k une hélice, deux hélices, trois hélices, les vitesses en nœuds étant prises pour abscisses. Lorsque la valeur de M avec un même nombre d'hélices est connue pour plusieurs vitesses, les points ont été réunis par une courbe; la courbe est quelquefois prolongée au delà des points qui la déterminent, et ne fournit plus alors que des indications douteuses. Les résultats des essais du Dupuy-de-Lômej également inscrits sur la figure, ne peuvent pas servir à la discussion, parce que les hélices inactives étaient restées embrayées.
Le groupe des résultats assez incomplets des trois cuirassés parait indiquer qu'à demi-Altesse environ, à 8",8, la valeur de M descend de 3,92 à 3,67, ou du moins s'abaisse dans cette proportion, lorsqu'on désembraie les deux hélices latérales, pour marcher avec la machine centrale seule. Ce changement de valeur de M est uniquement dû aux variations de u et de u,, le coefficient de résistance k de la carène étant resté sensiblement le même. Nous avons donc, en distinguant par un accent les rendements u et Ui dans la marche à une seule hélice.
Si maintenant nous nous reportons, comme nous l'avons fait dans d'autres circonstances, à la courbe
de la figure 208, en y supposant les réductions de puissance,
Fn Fn
liî = 0,80 et -^ = 0,10.
qui correspondent à la marche à 8",5 avec une hélice et trois hélices, nous obtenons, respectivement,
H« = 0,880 et îî^ = 0,655; u u
cela nous donne, pour le rapport des deux rendements mécaniques du moteur,
(50 bis) îi' = ^ = 1,32.
D'après les deux égalités (50) et (50 bis)^ nous obtenons, pour le rapport des rendements d'hélice,
Cette très grande diminution du rendement mécanique des hélices, lorsque deux d'entre elles sont désembrayées sur trois, n'est pas uniquement due à la diminution de la résistance relavive 0, dans le rapport de 3 à 1. Elle doit être en partie attribuée au travail résistant des deux hélices désembrayées, dont l'importance a été révélée par les essais de la Kaiserin-Augusta.
La Kaiserin-Augusta est un des premiers croiseurs qui avait reçu trois hélices. Dans les essais exécutés avec une partie des machines seulement, on a tantôt désembrayé, et tantôt démonté les hélices des machines laissées au repos. On a pu constater ainsi que la rotation des deux hélices latérales désembrayées absorbe 740 chevaux, à la vitesse de 14",1, avec un recul de 0",37; la rotation de l'hélice centrale débrayée absorbe 2.600 chevaux environ, à la vitesse de 19'',3. Ces chiffres, quand on se rend compte du travail résistant d'un arbre dans les paliers et presse-étoupes, donnent une assez pauvre idée du rendement mécanique de Teau comme moteur faisant tourner les hélices •
Une particularité des essais de la Kaiserin-Augusia a été de donner des valeurs de M plus grandes, à vitesse égale, après démontage d'une ou deux hélices qu*avec les trois hélices en fonction.
Des courbes de valeurs de M telles que celles de la figure 235, combinées avec le tableau des consommations de charbon du n^ 19, permettent de déterminer la marche la plus économique du navire. Le tableau indique que, pour les cuirassés type CharlemagnCy à 8**, 5, quand les valeurs de M' varient dans le rapport 0,820, les consommations de charbon par cheval varient dans le rapport.
Par suite, la consommation par mille parcouru, avec une seule hélice, est, à la consommation avec trois hélices, dans le rapport
c^est-à-dire que les consommations sont pratiquement égales. Les expériences du Gaulois ne permettent pas de contrôler ces chiffres.
Pour la marche avec les trois hélices et celle avec les deux hélices latérales seules, rhélice centrale étant désembrayée, à la vitesse de 13°,5, les expériences ont donné :
Charlemagne .
Gaulois. • •
Moyennes
Valeur de M
trois hélices
deax hélices
CoDsommatioD par mille
(rois hélices
deax hélices
Enfin, pour comparer la marche avec une seule hélice et celle avec deux héUces, on a trouvé, sur le Bouvety à 9",25,
Valeur de M
deux hélices
une hélice
ConsommalioD par mille
deux hélices
une hélice
Les consommations par mille, soit calculées, soit observées, à vitesse égale et en marchant, soit avec une, soit avec deux, soit avec trois hélices, ne différeraient jamais entre elles de plus de 5 %, d'après les chiffres qui précèdent.
150. — Expériences de modèles sur le fonctionnement des hélices et sur la vitesse d'entraînement de l'eau. — La difficulté de faire, sans trop de dépense, des essais comparatifs concluants entre des hélices différentes, devait conduire à entreprendre des expériences de modèles. Le principe de la similitude dynamique, qui est applicable au moment de résistance des hélices, se prête malheureusement assez mal à l'étude de leur rendement mécanique. Le rendement (x^, en effet, de même que le rapport pi, n"* 140, 141, dépend, à un haut degré, du rapport entre la résistance directe ou par rencontre et le frottement, sous de faibles angles d'attaque, c'est-à-dire de lois auxquelles le principe de la similitude dynamique n'est pas applicable.
Quoiqu'il en soit, les expériences méthodiques, comprenant la comparaison exacte avec la résistance des hélices véritables E, et l'utilisation des navires M, ne peuvent manquer de donner, à la longue, des résultats étendus, corrigés des causes d'erreur les plus dangereuses, et conduisant à des applications pratiques.
La plus longue série d'études est celle qui a été commencée par W. Froude, et continuée par son fils M. R.-E. Froude, dans les bassins de Torquay et de Haslar, d'où est sortie la première application pratique du principe de la similitude dynamique. Le bassin de MM. Denny, à Dumbarton, rivalise maintenant avec celui de Haslar.
Les expériences anglaises se font toujours en suspendant Tliélice à un chariot spécial qui porte tous les appareils enregistreurs la concernant, et qui suit le modèle du navire dans le bassin. L'hélice fait un nombre de tours inversement proportionnel à la racine carrée du rapport de similitude, ce qui donne, pour sa vitesse circonférentielle U, comparée à celle de la grande hélice,
U, = bDXX-^ = U v/x-
Le moment moteur ^, la poussée R^ et la vitesse de translation V sont enregistrés exactement. La résistance du modèle à la marche est également mesurée; cette résistance est, comme on sait, influencée sensiblement par la présence de l'hélice.
Le travail de M. Froude constitue, à lui seul, une étude complète des hélices, résistance et rendement. Il n'est pas possible d'en donner ici une analyse complète, mais il sera utile d'indiquer la méthode suivie et les résultats principaux obtenus, pour en montrer l'importance et pour en faciliter l'intelligence dans le texte original.
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M. Froude étudie le fonctionnement de chaque modèle d'hélice dans deux séries d'expériences semblables, l'une faite sans modèle de navire, la seconde avec le modèle de navire placé devant l'hélice. Les nombres de tours N varient de la même manière dans lès deux séries.
Les deux vitesses de translation sont différentes, V^ pour rbélice seule» V pour le navire et l'hélice.
Considérons d'abord les expériences faites avec l'hélice seule. Pour une vitesse V^, prenons les nombres de tours pour abscisses ; traçons la courbe des poussées R^, celle des moments moteurs ^ et celle des rendement u^. M. Froude met le rendement sous une forme un peu inaccoutumée» en calculant la force rotative P qui, parcourant» par tour, une circonférence de longueur égale à l'avance réelle A, ferait le travail»
(53) PA = 2«gni;
il écrit ainsi
ni P
La courbe des rendements obtenus, représentée fig. 236, montre que le rendement u^ varie très lentement, dans les environs de son maximum, et que» par suite» on dispose d'une grande latitude au point de vue du rendement, dans la détermination des éléments des hélices.
Prenons maintenant pour origine des abscisses» non plus le zéro des nombres de tours,mais le point 0 de poussée nulle et de rendement nul, pour lequel on a une avance égale au pas»
Les abscisses deviennent ainsi» au lieu de N»
(55, N-«^=n(i-^)=Np;
elles représentent à la fois le nombre de tours et le recul.
Dans ces nouvelles conditions» toutes les séries d'expériences, faites avec une même hélice et à des vitesses différentes V^, donnent des courbes différentes pour R, et P, avec une courbe unique de rendement W| : en effet, à valeur égale du nombre de tours N et du recul p, les deux forces R| et P de l'équation (S4) croissent dans la même proportion.
En faisant ensuite la même série d'expériences avec l'hélice et la coque» M. Froude a trouvé des figures identiques dans les deux cas» conduisant encore à la même courbe unique Uj de l'hélice sans coque ; mais les deux expériences conduisant à des courbes identiques ne son t pas faites à la même vitesse : la vitesse V avec la coque est plus grande que la vitesse V, avec l'hélice seule. La différence V — Vi a été considérée par M. Froude comme la vitesse d'entraînement de l'eau dans le sillage* Il est assez remarquable que l'effet très irrégulier du sillage se résoud
ainsi, praliquament, en celui d'une vitesse, partout égale, de la veine liquide attaquée par l'bélice.
La courbe unique de rendement de la figure 236 est ainsi applicable à toutes les séries d'expériences faites avec ou sans coque de navire, à la condition de retrancber, de la vitesse de translation V, dans le calcul des abscisses, équation (S5),
c'est-à-dire de tout ramener aux vitesses V« de l'bélice seule.
La principale série d'expérienôes de M. Fronde, dont les résultats aient été publiés, a été faite avec quatre modèles d'bélices, de 0°',207 de diamètre, présentant les quatre rapports m suivants du pas au diamètre : 1,225, — 1,40, — 1,80, — 2,20.
La vitesse de traction a été uniformément de i'^fifi par seconde ; pour les bélices seules, elle correspondrait, d'après le rapport de similitude, à une vitesse V, de 4",027, ou 7»,83, pour un navire ayant une hélice de 3",05 (10 pieds) de diamètre. M. Froude a calculé, d'après les expériences de modèles, les résullats à prévoir, pour une bélice de 3", 05 de diamètre D, avec 10 nœuds de vitesse V,, en considérant que les poussées produites à recul constant, par des hélices semblables, sont proportionnelles à D« VV.
Fig. 837.
La figure 237 représente les résultats de cette série d'expériences de modèles.
Dans cette figure, les courbes des poussées s'appliquent, non pas aux quatre modèles d'hélices essayés, mais bien à quinze hélices présentant
des rapports du pas au diamètre variant graduellement par dixième de 1 à 3,4, dont le fonctionnement a été déduit, par interpolation, des expériences exécutées.
Une même courbe de rendement u^ est applicable à toutes les hélices. Le même rendement maximum peut donc être donné par toutes; mais il correspond à des nombres de tours très différents, l'échelle des abscisses variant d'une hélice à l'autre, avec la valeur du pas.
Tel est le résultat principal des expériences de M. Froude, très intéressantes sous beaucoup d'autres rapports. Le degré de concordance avec les résultats fournis par les hélices véritables, à la suite des applications qui ont pu être faites par l'Amirauté anglaise, n'est pas connu.
M. Froude a étudié l'influence du nombre d'ailes, de la même manière que celle du rapport du pas au diamètre.
L'influence de la fraction de pas f sur le rendement a été étudiée aux Etats-Unis par M. Durand, dans une série d'expériences, inspirées par celles de M. Froude, qui ont été faites, comme ces dernières, à une vitesse constante et à des nombres de tours variés. Les hélices étaient suspendues à l'avant d'un petit navire, qui portait les appareils enregistreurs du moment ^ et de la poussée R^ .
Il a été essayé cinq modèles d'hélices, de la forme d'aile elliptique des hélices américaines, fig. 384, différant entre elles par la fraction de pas, et présentant les dimensions suivantes.
Diamètre . . . . D
Pas H
Rapport .... m l^ombre d'ailes . . n Fraction de pas. • /
comme A 0,192
comme A 0,255
comme A > »
comme A If
l^a vitesse de translation uniforme était de 0",508.
Les nombres de tours variaient de manière à faire donner successivement à chaque hélice quatre poussées différentes. Les résultats obtenus ont été ramenés à ceux correspondant aux quatre poussées,
qui varient de demi-livre en demi-livre.
La figure 247 représente les rendements obtenus t^^, dans deux séries de courbes, tracées, les unes à poussée constante pour les cinq hélices,
les aulres à poussée variable pour chaque hélice en particulier. Les reculs p sont pris pour abscisses.
Les différences de rendement maximum atteignent 0,06 environ, de 0,63 pour les hélices D et Ë à 0,69 pour Thélice A. Les résultats sont favorables aux faibles fractions de pas. L'influence de la fraction de pas dépend essentiellement, d'ailleurs, du rapport du frottement à la résistance directe qui n'est pas le même sur les hélices et sur leurs modèles.
Fig.238.
0At0(«m)
Parmi les expériences les plus intéressantes qui aient été faites avec des modèles, il faut citer celles de M. Calvert pour la mesure de la vitesse d'entraînement de l'eau sur l'arrière de la carène, dans la région où les hélices travaillent. La direction des filets liquides et la vitesse relative du sillage par rapport à la vitesse de la coque doivent être les mêmes, pour le modèle et pour le navire, à des vitesses satisfaisant à la loi de similitude.
Les deux figures 239 et 240 représentent approximativement les courbes de séparation des couches liquides présentant des vitesses d'entraînement comprises entre 0,8 V et 0,05 V. La figure 239 intéresse particulièrement des hélices latérales, et la figure 240 les hélices centrales.
151. — Expériences à faire sur les hélices véritables. Dynamomètre de poussée de M. Terré. — Une connaissance du rendement mécanique plus exacte que celle actuelle présenterait assez d*intérèty même au point de Yue pécuniaire, pour justifier quelques expériences sur des hélices et des navires véritables. Tout en espérant être parvenus parla pratique à dessiner des hélices passables, nous ne sommes nullement assurés, en effet, de réaliser à 5 % près, le meilleur rendement possible ; or une économie de 5 %^ sur la consommation de charbon et d'huile d*un grand paquebot ou d'un grand croiseur consommant, à toute vitesse, 400 à 800 tonnes de charbon par jour, paierait vite la fonte et l'ajustage de quelques hélices à mettre successivement en service. L'économie sur le fonctionnement n'est même pas seule en jeu, peut-être y a-t-il à gagner sur le poids du moteur. L'hélice, en effet, est un propulseur merveilleux, par la manière dont elle se prête aux marches à des allures variées, sans beaucoup perdre sur son rendement mécanique. Les limites, que nous imposons au rapport du pas au diamètre et à la vitesse circonférenlielle, et dont, dans beaucoup de cas, le nombre de tours de la machine dépend, sont peut-être trop étroites. Il importerait de savoir s'il n'est pas possible de se mouvoir plus à l'aise, à la demande du moteur.
Fig. 24L
Les expériences devraient porter, principalement, ainsi que cela ressort des numéros qui précèdent, sur le rapport du pas au diamètre m et la fraction de pas f au point de vue du rendement. Il faudrait savoir jusqu'à quel nombre de tours on peut faire travailler une hélice de diamètre D donné, et jusqu'à quel pas il faut descendre, pour avoir le meilleur rendement u^ avec un nombre de tours donné N, quand le diamètre n'est pas limité. D'autres questions, encore, demanderaient une étude expérimentale, la position relative, par exemple, à donner aux hélices latérales par rapport à l'hélice centrale, sur les bâtiments à trois hélices.
£q menant de front des expériences de petit modèle avec celles sur les héhces véritables, on pourrait, après l'étude comparative des résultats, étendre, comme nous l'avons dit au n* 149, les expériences de petit modèle, en interprétant avec précision leurs résultats.
Les expériences d'hélice, pour être concluantes, appellent la mesure
Fig. 241 bis.
exacle du travail moteur F' et de la poussée R. Nous avons parlé, au n* 129, des dynamomètres de rotation propres à la mesure de F*. Pour la mesure de R, le dynamomètre de M. Terré, expérimenté sur leEaUur parait être d'un fonctionnement aussi simple que précis.
Cet instrument s^applique sur le palier de butée R, qui a été préalablement rendu libre dans le sens de Tarbre 00, et il en reçoit toute la poussée. Il se compose de deux presses à glycérine PP, figure 341, placées symétriquement sur les deux côtés de Tarbre. Le palier de butée s*appuie sur ces presses par Tintermédiaire de tiges, qui sont divisées en deux parties F,G, et dont on peut régler exactement la longueur.
Chaque presse est constituée essentiellement par un diaphragme en acier a a, figure 241 biê^ recevant sur une face la poussée de Thélice qui lui est transmise par le disque 6, et sur Tautre face la pression de la glycérine qui fait équilibre à la poussée. La pression de la glycérine, mesurée par le manomètre M, donne la mesure de la poussée.
La seule opération consiste, pour l'observateur, à ramener chaque fois le diaphragme, et par suite de disque b à leur position initiale par rapport à la presse P, à Taide d'un appareil de réglage à piston plongeur H, qui permet de faire varier à volonté la quantité de glycérine contenue dans le réservoir, c'est-à-dire derrière le diaphragme. La position relative du disque et de la presse est indiquée par un levier en llk grande multiplication, dont le petit bras est appuyé sur le disque par un ressort, tandis que son axe et son cadran indicateur r sont portés par la presse.
Les appareils dynamométriques à diaphragme, très employés par plusieurs constructeurs américains, particulièrement par M.Emery,ont eu jusqu'ici peu d'applications en France. A la Compagnie P.-L.-M, M. Lebasteur les applique cependant avec succès, depuis plusieurs années, à la vérification des machines à essayer les métaux.
§ 5. — Construction des hélices.
152. — Épaisseur des ailes près du moyeu. Calcul de la résislance à la flexion, — Le calcul de la pression de Teau en chaque point de l'aile, donnant le moment de flexion exercé sur toutes les sections transversales, serait impossible à établir. Le moment de flexion maxhnum exercé sur la racine des ailes, au joint avec le moyeu, est donné au contraire immédiatement, par le travail moteur de la machine.
Soit 0n; la somme des moments de résistance des différentes ailes fai-
saut équilibre aux moments de flexion exercés par l'eau, fig;ure 242, nous avons :
Soient I le moment d'inertie de la section de l'aite,
l la distance de la fibre la plus chargée, au centre de gravité de la section,
R l'effort par millim. carré sur la dbre ^
la plus chargée, f
n le nombre d'ailes.
Nous avons :
(57) mC=n—.
Les deux équations (56) et (37) nous donnent, Fig. 212.
(58) RJ = I^ §.
équation qui permet de déterminer les dimensions transversales de l'aile à sa racine, si l'on se donne la charge maximum R.
Pour arriver à une formule d'une application plus commode, M. Sealon considère, non la section d'encastrement an moyeu, mais la section, à un rayon égal à trois fois le rayon r de l'arbre porte-hélice, c'est-à-dire en dehors des congés de raccordement. Le moment de flexion total, à ce rayon, n'est plus égal au moment moteur; mais il en est une fraction constante, si le rapport du rayon du moyeu au rayon de l'arbre est constant
D'autre part, en appelant a la largeur de l'aile et b sa plus grande épaisseur à la section considérée, les sections des différentes hélices au rayon 3r étant supposées semblables, le moment de résistance,
R -, est proportioDnelàai*.
Nous avons ainsi, en réunissant toutes les constantes en une seule K,
d'oii nous tirons la formule usuelle de Seaton,
- doit être d'autant plus élevé que Ton emploie un métal moins
résistant. M. Seaton lui attribue les valeurs suivantes :
Ailes d'hélice en fonte de fer 66.000
— en bronze ordinaire 33.000
— en acier moulé 26.000
— en acier forgé ou en bronze supé-
rieur 24.500
M. Seaton attribue en même temps au les valeurs suivantes, qui sont simplement comparatives, d'un sytème de machines à l'autre; les valeurs de K tiennent compte du rapport du rendement maximum à l'unité :
Machines à deux manivelles w = 100
Machines à trois manivelles, détente double — 90
Machines à trois manivelles, détente triple — 85
Ajoutons, machines à quatre manivelles — 80
L'application de la formule (59), dont nous avons calculé les constantes ci-dessus de manière à prendre le millimètre pour unité dans a et 6, conduit aux valeurs de b suivantes, quand on l'applique à quelques hélices connues et éprouvées. En regard de la valeur calculée de by nous avons inscrit la valeur d'exécution, relevée sur le plan de l'hélice.
Tableau XXX
Epaisseurs d'hélices, comparées aux épaisseurs calculées
par la formule de M, Seaton.
Brennus
Bouvet
Du Chayla
Jean-Bart
Lavotsier
d'Iberville
Marceau
Sfaœ
Meurthe.
Valeur de b
Existante
Calculée
Nature du métal
Acier Bronze supérieur
Bronze ordinaire
Pour discuter les chiffres de ce tableau, il faut considérer que le
bronze dit supérieur, employé dans la marine française, mérite Taccroissement de valeur de R
qui lui est attribué par M. Seaton. Les caractéristiques sont, en effet :
Késîstance à la rnptare .... 35 kil. par roillim. carré Limite élastique de charge ... 16 kil. id
Allongement à la rupture ... 18 ^ .
Dans ces conditions, les épaisseurs d'ailes adoptées avec le bronze supérieur paraissent suffisantes, car on n'a pas eu depuis longtemps de ruptures d'ailes à enregistrer. Nous verrons d'ailleurs, au chapitre X,les qualités comparatives du bronze supérieur et du bronze ordinaire.
L'épaisseur a, d'après ce que nous avons vu, une influence très appréciable sur le rendement. En sacrifiant trop au rendement, on avait été conduit autrefois, à des épaisseurs d*ailes insuffisantes, qui ont donné lieu, il y a une quarantaine d'années, à des accidents assez fréquents.
Au lieu de rapporter, comme M. Seaton, la résistance des ailes au moment moteur de la machine
on la rapporte généralement, à Indret, au moment de résistance de l'arbre porte-hélice à la torsion. Les deux procédés sont d'ailleurs équivalents .
Soit R la charge maximum par torsion sur l'arbre porte-hélice, nous avons :
(60) m^ ^ R dans le cas d'un arbre plein, et :
(CO Us) M = '^^'•■' -'•°'> R
"LTq
dans le cas d'un arbre creux.
Nous avons, entre la charge de Tarbre R^ et celle de Fhélice R, à la distance 3r de l'axe, l'égalité,
(61) k n a h'' U - ^ Rp
formule simple et homogène, qui nous donne, soil,
V 2i(:K M na'
soit, en posanti
sj
Nous avons réuni dans le tableau suivant, un certain nombre de valeurs de K^ calculées pour des hélices éprouvées, en îy joignant les
carrés K/, auxquels le rapport — ' est proportionnel, mais non pas égal.
Tableau XXXI Rapport de la charge de V arbre à la charge des ailes d^hélices.
Noms des bAtimenU
ri
Kl
Ki«
Nature da métal
Brennus
Bouvet
Du Chayla. . • •
Jean-Bart
Lavoisier ....
d Iberville . • • .
Moyennes . • .
Marceau ....
Sfaœ
Meurthe
Moyennes . • •
Acier Bronze supérieur
Bronze ordinaire
Les hélices du Du Chayla et du à^Iherville^ dont les ailes sont, d'après ce tableau, un peu plus chargées que celles des autres navires, ne donnent aucun signe de fatigue.
153. — Épaisseur des ailes en différents points du rayon. — L'épaisseur de l'aile, ou plutôt de son arête dorsale de plus grande épaisseur, étant ainsi déterminée près du moyeu, l'épaisseur à la circonférence se fixe d'une manière assez arbitraire. M. Seaton donne, comme règle, de prendre le cinquième de l'épaisseur b calculée au rayon 3r pour épaisseur à l'extrémité. Les constructeurs français donnent une épaisseur constante de 20 millimètres à toutes les hélices de dimensions un peu grandes.
Ayant l'épaisseur aux deux extrémités, il est de règle presque générale, de donner pour profil longitudinal, au dos de l'aile, une simple
ligne droite, joignant les deux points connus de ce profil. Si l'aile est courbe, la forme du trapèze rectiligne est appliquée à son profil longitudinal redressé dans un plan.
M. Risbec détermine l'épaisseur b^ à chaque rayon r, en fonction de l'épaisseur b^ au rayon du moyeu Vm, du rayon Vm lui-même et enfin du rayon extérieur r«?, par la formule :
Cette formule fait un peu renfler l'épaisseur vers le milieu du moyeu ; elle conduit à une épaisseur nulle à la circonférence pour r = rc, ce qui est logique. Son application au Tasmanien a donné les épaisseurs suivantes :
Rayon r .
Epaisseur b
2",81 O'-.Oil
La figure 243 représente le profil longitudinal abc du Tasmanien^ d'après les chiffres qui précèdent, l'échelle choisie étant cinq fois plus grande pour les épaisseurs que pour les rayons. Le tracé en pointillé, de, représente le profil rectiligne donné par la règle usuelle. La différence entre les deux profils est de peu d'importance.
154.— Largeur des ailes et forme générale de leur contour. — Section transver- -" sale . — La détermination finale de la largeur
des ailes, préparée par l'étude de la frac- X X
tion de pas, ne peut être achevée, qu'après Fig. 243.
les calculs de résistance à la flexion, lorsque l'épaisseur est connue.
En effet, la largeur est elle-même un élément de la résistance des ailes à la flexion, ou de leur solidité, parce que la pression exercée par l'eau augmente peu quand on élargit les ailes, cette pression s'exerçant surtout près de l'arête d'entrée. La résistance à la flexion est, au contraire, proportionnelle à la largeur.
De plus, la finesse des angles d'entrée et de sortie des ailes dans l'eau dépend à la fois de la largeur et de l'épaisseur, sauf près de la circonférence, où les ailes sont plates avec deux bords amincis. Il y a donc nécessité d'augmenter les largeurs à proportion même des épaisseurs.
Celle seconde considéralion a beaucoup d'imporlance, au point de vue du rendement mécanique ; les deux forces (p et *, l'une parallèle, Taulre perpendiculaire à la trajectoire des ailes dans Teau, dont le rapport détermine le rendement, ne sont pas produites, en effet, par le plan mince considéré aux n""" 140, 141 ; elles sont produites par les ailes malérielles, avec lesquelles les angles d'entrée et de sortie ont une grande
influence sur la force <p. •
Le contour des ailes ne peut donc être arrêté qu'après l'élude des sections transversales. Dans cette étude, il convient de tenir compte de la X, position de la pression résultante exercée par l'eau, dont le point d'application est situé en 0, surl'avanl du milieu de la largeur ; l'épaisseur maximum de l'aile devrait être en 0, figure 244. En effet, si le couple de flexion produit par la pression et le couple de résistance de la matière, figure 242, sont situés dans deux plans très écartés Tun de l'autre, l'aile se trouve soumise à un moment de torsion. L'inconvénient est faible, parce que la torsion produite augmente l'angle d'attaque prévu a, dans la région voisine de la circonférence où cet angle est trop faible. Le désir d'affiner de préférence l'arête d'entrée a souvent conduit à placer
l'épaisseur maximum sur l'arrière au milieu.
On s'est tiré des difficultés relatives à la détermination de la largeur des ailes, par des règles tout à fait empiriques sur la forme générale du contour. L'une des plus curieuses de ces règles consiste à donner à . la projection des ailes la forme d'une ellipse, figure 245, le sommet du grand axe de l'ellipse tombant F»«- 245. Fig. 246. gup j'axo de l'arbre ou
dans son voisinage. Cette règle, suivie dans la Marine des Etats-Unis,
Fig. 244
doone des hélices qui valent toutes les autres. Le diamètre des moyeux atteint sur le Columbia le tiers de diamètre de l'hélice, ce qui assure aus ailes elliptiques ua solide encastrement.
La figure 246 représente, en projection, une aile d'hélice de forme ordinaire, que l'on s'est attaché à élargir le plus possible près de sa racine, pour y affiner les arêtes d'entrée et de sortie.
A la racine même des ailes, se trouve toujours un fort congé, établi pour la consolidation, en laissant un peu de cAté la question de rendement en ce point.
155. — JHode d'attache des ailes. Construction du moyeu; son diamètre. — L'attache des ailes sur les moyeux présente trois dispositions différentes principales.
1° A, figure 247. Les ailes sont venues de fonte avec le moyeu. C'est la disposition la plus solide et la plus légère; elle est aussi la moins
coûteuse, car l'assemblage des ailes rapportées exige des frais d'ajustage importants. L'inconvénient est que la rupture d'une aile met l'hélice hors de service. Avec les hélices en bronze, une réparalion est cependant possible dans un atelier de fonderie ; on peut, en effet, couler une aile neuve sur le moignon d'aile brisée, auquel elle se soude parfaitement si l'opération est bien faite.
Les dispositions à ailes amovibles sont destinées à permettre d'emporter une aile de rechange, pour faire une réparation en cours de campagne.
2° B, figure 248. Les ailes sont venues de fonte avec des segments cylindriques rapportés extérieurement sur le moyeu proprement dit et Jointifs les uns par rapport aux autres. Chaque segment porte sa clavette longitudinale et son boulonnage particulier. L'ensemble est, de plus, tenu par deux frettes mises à chaud.
Cette disposition, introduite d'abord sur les torpilleurs, a été appliquée avec avantage aux grands navires. Elle est assez simple d'ajustage, et
relativemenl légère; elle donne une très large section d'attaché à la racine des ailes.
Fig. 248.
3° C, figure 249. Les ailes portent des embases circulaires, noyées dans le moyeu, de forme sphérique, dont eUes affleurent la surface sur tout leur pourtour. L'attache est donnée par une couronne de boulons traversant des trous ovalisés, comme le représente la figure 237 ; l'orientation des ailes est d'ailleurs fixée à demeure par des prisonniers obliques. Le principal avantage de la disposition B est de permettre de faire légèrement varier le pas après exécution. Les moyeux sphériques ont toujours un grand diamètre et sont relativement lourds.
Les trois dispositions A, B, C, conduisent, en pratique, à des diamètres de moyeux assez différents, comme l'indique le tableau suivant :
Tableau XXXII P Bâtiments de guerre. — Diamètre des moyeux.
Noms des bitiments
Amiral'TréhovArt Cassard, • .
Jean-Bart . , Durandal .
Forban . . .
Moyenne .
Charles 'Martel, Lavoisier .
Cassini . (flberoille , .
Moyenne •
Cornai • Bvwoet .
Du Chayla, Bxtgeaud GdliUe .
Moyenne •
do
Système dn moyeu
Nous ajoutons à ce tableau quelques chiffres relatifs à des moyeux d'hélice de paquebots.
Tableau XXXII ^* Paquebots. — Diamètre des moyeux.
Kaiser- Wilhelm-der-Orosse Touraine • Champagne, Naxarre . . .
Général-Chanzy .
Moyenne •
do
do
Système du moyeu
Le moyeu est assemblé sur Tarbre par un emmanchement conique avec écrou de serrage à Tarrière. Une clavette transversale assure sa position longitudinale, indépendamment de Técrou. Deux clavettes longitudinales transmettent l'effort de rotation de Tarbre. Le portage du moyeu sur Tarbre n'a souvent lieu que sur un quadrillage de nervures, figure 247. Tous les allégements possibles sont pratiqués dans la matière ;
lorsqu'on veut avoir un grand diamètre de moyeu, on emploie unn enveloppe extérieure mince, figure 247 . Le moyeu reçoit à l'avant, dans un joint étanche, l'extrérailé de la chemise qui garnit l'arbre à son portage dans la chaise arrière. 11 y a, par suite, isolement étanche complet entre l'arbre et l'hélice.
Pig. 250.
La figure 350complêLe tes précédentes, en montrant remmancbemenl du moyeu sur un arbre creux A ; la partie filetée est remplacée par une sorte de prisonnier B vissé dans le creux de l'arbre, et tixé à sa posilion exacte par deux clavettes transversales cylindriques CC munies devis d'arrêt. L'écrou D, qui devient un contre-écrou lorsque le moyeu forme ainsi écrou lui-même, porledes vis d'attache, qui sont en laiton comprimé. La garniture arrière, ou casque du moyeu, E, en bronze, est venuede fonte avec une collerette d'attache F qui porte des via de jonction sur l'écrou -, le logement de ces vis est couvert par un ruban de laiton laminé.
166. — Nature du métal et poids des hélices. — Les motifs d'économie conduisent à mettre sur la plupart des bâtiments de commerce des hélices en fonte de fer, faites d'une seule pièce. Ces hélices sont robustes et font un long service; mais leur grande épaisseur et la rugosité de leur surface leur font perdre, en chevaux, probablement au-delà de ce qu'elles font gagner comme dépense de premier établissement. Les hélices en fonte, quand leur mouvement de rotation est rapide, sont sujettes à présenter sur le dos, près de l'arèle de sortie, de profondes piqûres hémisphériques indiquant la formation de bulles d'air adhérentes à la surface. Elles doivent toujours être soigneusement entretenues de peinture.
Les hélices ea bronze, de tout temps employées exclusivement sur les navires doublés en cuivre, sont susceptibles d'un poli qui les rend très supérieures à celles en fonte. Elles ont aussi l'avantage d'une épaisseur moindre, surtout depuis que l'emploi du métal Roma, et d'autres alliages à haute résistance, s'est généralisé. Les hélices en bronze n'ont pas d'effet galvanique appréciable sur les carènes en fer ; mais il est sage de les isoler de l'arbre, en enveloppant celui-ci , sur une assez grande longueur, d'une chemise en antifriction ou autre alliage à base d'étain.
L'acier moulé se prête à la confection d'hélices légères ; mais en raisonde la rugosité de sa surface, il convient mieux pour les moyeux que pour les ailes. On fait assez souvent aujourd'hui le moyeu en acier et les ailes en bronze.
La nature du métal influe fortement sur le poids des hélices ; le mode d'attache des ailes et du moyeu a plus d'importance encore ; mais le poids par cheval augmente surtout avec la puissance. Le tableau de poids suivant a été préparé en classant les hélices d'après les trois dispositions de moyeux A, B, C, des figures 247, 248, 249.
Tableau XXXIII Poids des hélices.
Noms des B&timeDts
Amiral- Tréhouart.
Cassart. . . .
Jean- Bart .
Charles-Martel Cassint,
D*Ibermlle^
Carnot ....
Bugeaud .
Galilée. . . .
Poids d*ane héliee
52«J0 kil.
Poids par cheTal
"ôS S
Nature da métal
Bronze sapérieur
Bronze supérieur
Ailes en bronze
moyeu en acier
Bronze supérieur
CONDENSEURS
§ 1. — Des condenseurs & injection et & surface. Fonctionnement des condenseurs.
157. — Nécessité du condenseur^ pour la bonne utilisation de la vapeur. — Nous avons été conduit à réunir, dans un chapitre unique, tout ce qui est relatif au condenseur et à la condensation, en considérant que Tensemble des appareils de condensation, dansune machine marine, forme un organe distinct, au même titre que la chaudière elle-même. La séparalion du condenseur et de la machine se trouve même réalisée matériellement sur quelques bâtiments nouveaux, qui sont munis d^une chambre de condensation aussi bien que d'une chambre des chaudières. Le chapitre des condenseurs trouve sa place naturelle à la fin de la deuxième partie de cet ouvrage, parce que l'étude de leur fonctionnement exige d*assez longs développements, tandis que leur construction est très simple.
Bien que la nécessité du condenseur et même Timportance du vide aient été implicitement établies dans les chapitres 1 et III, il n'est pas inutile de consacrer à ce sujet un numéro spécial. 11 y a eu, en effet, chez quelques praticiens, une tendance à croire que les lois du régime économique des machines avaient été bouleversées, par l'élévation des pressions, depuis le temps de James Watt, et que, en présence de la facilité d'ajouter plusieurs kilogrammes à la pression, la perfection du vide avait perdu son importance dans les machines marines. L'examen des diagrammes théoriques, déjà esquissé à ce point de vue au n^ 41, montre de suite que la perfection du vide est restée indispensable à la bonne utilisation de la vapeur.
Considérons d'abord le diagramme dynamique, en représentant la courbe de détente par une hyperbole équilatère. Traçons en TE la ligne de pression atmosphérique ; soient OA la pression absolue à la chaudière, et TA le timbre. Il est clair que le maximum du travail, que peut
donner le volume AD de vapeur, serait représenté par l'aire ADET, si la machine n'avait pas de condenseur. Toute augmentation du volume du cylindre au delà de OF donnerait alors lieu à une diminution de la puissance.
L'addition d'un condenseur, où nous supposerons d'abord le vide absolu, produit deux effets distincts.
1® Dans le cylindre à vapeur limité au volume OF, l'ordonnée moyenne est accrue de OT, ou de 1S033.
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Fig. 251.
2** Le volume du cylindre peut être utilement accru, en vue d'utiliser l'aire du diagramme théorique située à droite de EF.
Pour nous rendre compte de l'importance du premier résultat, il faut nous reporter au tableau VU des valeurs de l'ordonnée moyenne théorique n, page 67. Pour Po = 10 kilogrammes et a = 10, nous avons,
en portant la pression aux chaudières à 20 kilogrammes, le produit initial Po Vo restant le même, ce qui donne a = 20 pour le même volume de cylindre, nous avons,
Cet accroissement de II est inférieur, de 0'',3, à l'augmentation que donne le condenseur. Pour porter n à 4^3, il faudrait, sans condenseur, élever Po à 30 kilogrammes environ. Ainsi l'adoption du condenseur équivaut à un accroissement de pression de 20 kilogrammes aux chaudières.
L'importance du second résultat se résume dans la possibilité d'obtenir, par une augmentation illimitée du* volume du cylindre, et par suite de la détente a, autant de travail utile qu'on en pourrait avoir, en portant la pression Po à l'infini, le volume du cylindre restant invariable.
En pratique, on réalise partiellement, à l'aide du condenseur, les deux avantages indiqués par le diagramme dynamique, Taccroissement d'ordonnée et celui de volume final.
Si nous considérons maintenant le diagramme entropique, où nous supposons la détente adiabatique et complète, nous y trouvons exprimés, plus simplement encore, les deux avantages précédents, qui superposent leurs effets dans l'adjonction d'une surface unique.
Dans une machine à 10 kilogrammes sans condenseur, la quantité de chaleur transformable en travail est représentée par le trapèze ADGl
2otf^
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Fig. 252.
Situé au-dessus de l'horizontale de 100° C. En ajoutant un condenseur à W de température, cette surface est accrue de IGGT, égale aux deux tiers environ de ADGl. Pour obtenir un résultat équivalent par une élévation de température à la chaudière, il aurait fallu monter au-dessus de 228° de température, ce qui correspond à plus de 30 kilogrammes de pression. La figure 282 suppose que l'augmentation de détente accompagne rabaissement de température d'évacuation, la ligne DG descendant verticalement de G en G*, sans s'infléchir par un crochet de détente incomplète comme sur la figure 14, page 32.
Le condenseur qui fonctionnerait à — 273°, avec des cylindres de volume approprié, assurerait, comme on sait, une utilisation de chaleur
égale à runité . Sans viser à cet idéal irréalisable, on peut descendre au-dessous de 50^ de température.
168. — Du vide et de la contre-pression^ au condenseur et dans le cylindre. — Un appareil moteur à condensation forme un ensemble entièrement fermé à la pression extérieure. L'ordonnée moyenne sur les pistons et le travail de la vapeur ne dépendent donc que des pressions absolues, pression absolue à la chaudière, pression absolue au condenseur ou contre^pression. Les manomètres, au contraire, pour le condenseur comme pour la chaudière, ne mesurent que la différence de pression par rapport à l'atmosphère ; le manomètre placé sur le condenseur marque donc le vide, et non la contre- pression ; le vide indiqué, pour une même contre-pression, augmente ou diminue, par conséquent, dans le même sens que la pression atmosphérique et de la même quantité. De même, à l'intérieur des cylindres, l'indicateur de Walt ne donne, comme ligne de repère horizontale, que la ligne de pression horizontale, dont la position dans le diagramme varie avec la pression atmosphérique, sans que l'ordonnée moyenne du diagramme se trouve par là modifiée.
Pour connaître la valeur des contre-pressions qui intéressent seules le rendement de la machine, ou plutôt l'utilisation, il faut joindre les indications du baromètre à celles des manomètres et des indicateurs de Watt. La différence, entre la pression barométrique et le vide marqué sur le manomètre indicateur de vide^ représente la contre-pression au condenseur. L'ordonnée du diagramme pendant l'évacuation, mesurée au-dessus de la ligne du zéro des pressions établie diaprés la pression barométrique, donne la contre-pression sous le piston.
L'influence des changements dans la contre-pression au condenseur, c'est-à-dire dans la perfection de cet appareil, sur le rendement économique des machines, est toujours appréciable ; elle varie beaucoup avec l'allure de la machine. Aux allures lentes, la contre-pression au condenseur même, ci, forme la partie principale de la contre-pression dans le cylindre, tandis qu'aux allures rapides, la perte de charge à révacuation du cylindre au condenseur, h^ — ct, est beaucoup plus importante. On peut en juger, par les nombres suivants, qui sont des moyennes pour la marche à toute puissance et au quart de la puissance, des six bâtiments déjà considérés, tableau X, page 89.
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Ainsi, quand la machine développe quatre fois plus de chevaux, la chute de pression moyenne h^ — ct, du cylindre au condenseur, est également multipliée par quatre et au delà ; la perte de travail correspondante est plus que quadruplée, le nombre de tours ayant augmenté. L'ordonnée moyenne croît, au contraire, beaucoup moins vite que le travail ; elle est multipliée par 2,6 environ quand le travail est quadruplé.
11 est facile de calculer qu'aux allures lentes, quand l'ordonnée moyenne ne dépasse pas 0^,5, le travail d'une machine peut varier du dixième et au delà, selon le degré de perfection du vide au condenseur.
La contre-pression au condenseur est, comme nous avons dit, indépendante de la pression atmosphérique. Dans les condenseurs à surface surtout, elle ne dépend que de la température intérieure du condenseur, conformément au tableau suivant, qui complète le tableau 1 bis de la page 7.
Tableau XXXIV Pression et température correspondantes dans les condenseurs.
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159. — Rôle du condenseur comme appareil régénérateur d^ eau douce. — L'utilité du condenseur au point de vue économique est générale ; elle s'étend à toutes les machines. Dans les machines marines, en particulier, le condenseur a un second rôle à remplir, celui d'appareil distillatoire fournissant l'eau douce aux chaudières.
Aux pressions actuelles, non seulement les chaudières marines ne
peuvent pas être alimentées à l'eau de mer,'mais elles redoutent la présence de la moindre quantité d'eau de mer dans l'alimentation, ainsi qu'il a été dit aux n"* 75 et 76 des Chaudières marines. Les condenseurs doivent donc être des appareils de distillation parfaits. Ils ne donnent naturellement lieu à aucune perte de vapeur ni d'eau douce ; ils doivent, de plus, ne laisser place à aucune rentrée d'eau de mer, ce qui est difficile à obtenir.
Le danger de l'eau de mer tient surtout, comme nous l'avons vu, à la présence des chlorures, qui donnent naissance dans certaines circonstances à un dégagement d'acide chlorhydrique. Ce danger n'a été reconnu qu'à une époque récente ; précédemment, on se préoccupait surtout d'éviter les incrustations calcaires dues à la précipitation du sulfate de chaux, dont l'eau de mer renferme un millième et demi de son poids, et qui devient totalement insoluble à la température de 138**, c'est-à-dire à la pression de 3^,8. Jusque vers 1870, la pression aux chaudières ne dépassant pas 2% 5, on a ahmenté à l'eau salée. Il y a ainsi dans l'histoire des machines marines, au point de vue qui nous occupe ici, deux périodes distinctes.
1* La période des condenseurs par injection ou par mélange, avec des pressions s'élevant graduellement de 1 à 2^8. La nature même des condenseurs en usage était alors un obstacle à l'élévation des pressions.
S"" La période des condenseurs par surface, pendant laquelle la pression s'est élevée rapidement, passant de suite de 2^,5 à 4 kilogrammes, pour atteindre aujourd'hui 20 kilogrammes et au delà.
Quand on alimentait à l'eau de mer, on se débarrassait des sels introduits en faisant extraction. Quand la saturation dans la chaudière atteignait 3 degrés, ce qui était le maximum admis, il fallait, pour la maintenir constante, extraire le tiers de l'eau chaude, en évaporant les deux autres tiers seulement. L'opération, conduite régulièrement, faisait perdre 12 ^ de la chaleur communiquée à l'eau ; avec les variations inévitables de la saturation, la perte atteignait 15 à 20 %. De plus, on n'échappait jamais aux incrustations calcaires, qui diminuaient beaucoup l'utilisation de la chaudière.
L'adoption des condenseurs régénérant l'eau douce aurait été largement justifiée, parles seuls motifs d'économie, à l'époque des machines à basse pression. Elle a été retardée par quelques difficultés de construction et surtout par une évaluation très exagérée de la surface de condensation nécessaire.
Nous nous bornerons à dire quelques mots des condenseurs à injection, pour étudier ensuite les condenseurs à surface, seuls en usage actuellement.
«Jl—'J^
160. — Description sommaire du condenseur à injection et de ses accessoires, — Le condenseur à injection est une simple boîte C, de forme
es
généralement rectangulaire, venue de fonte d'une seule pièce, où débouchent, en face l'un de l'autre, le tuyau d'évacuation de vapeur
librement ouvert D et le tuyau d'injection B terminé par une lanterne, Hg. 253 ; la lanterne est percée de fentes ou de trous, pour diviser la gerbe d*eau lancée au milieu de la vapeur. Le mélange d eau d'injection et d'eau condensée est constamment extrait parla pompe à air F.
La pompe à air, unique pompe des condenseurs à injection, doit son nom à la nature de son débit, qui se compose, en volume^ d'air raréfié, pour deux tiers environ, et d*eau, pour un tiers seulement. Le nom de pompe à air, actuellement conservé, est devenu assez impropre, avec les condenseurs à surface, d'où l'on n'a guère à extraire que de l'eau et de la vapeur d'eau.
La vapeur, à son entrée dans le condenseur, doit perdre 600 calories environ par kilogramme pour se condenser, ce qui exige une injection de 20 kilogrammes d'eau de mer subissant un échauffement de 30^. Pour ne pas être en défaut, on donne à l'arrivée d'eau une section de 20 millimètres carrés par cheval indiqué, et l'on admet que le débit fourni par cet orifice est de 25 à 30 kilogrammes par kilogramme de vapeur.
Le débit de la pompe à air se calcule, sur la base d'un volume engendré par son piston de 100 litres par kilogramme de vapeur ; on compte sur un rendement en volume de 0,75; on attribue 25 litres à l'eau et 50 litres à l'air à extraire.
Le vide s'établit ainsi dans les conditions suivantes.
Indépendamment des rentrées par les presse-étoupes de la machine, l'air provient de l'eau d'injection, qui en contient le vingtième de son volume à la pression atmosphérique. Cet air se dégage à peu près complètement dans le condenseur; il y établit l'équilibre de pression permanente, dans lequel le poids extrait par la pompe à air est égal au poids introduit. A poids égal, les pressions étant inversement propor-
tionnelles aux volumes, et l'air, introduit sous le volume ^, étant ex-
trait sous le volume 2 par rapport à l'eau, la pression C7 dans le condenseur est donnée par l'équation,
d'où,
En tenant compte des rentrées d'air de la machine et des imperfections de la pompe, on admet que la pression de l'air dans un condenseur à injection ne peut guère être inférieure 0S06 ; elle s'élève souvent en faitàOM2.
A cette pression s'ajoute celle de la vapeur d'eau, qui est de 0*,076 à 40^ et de 0\097 à 45*.
La somme concorde avec les contre-pressions totales observées qui varient entre 0^,12 et 0*^,22 et sont en moyenne de O",!?.
Coupe transTersalei
Coupe horizontale.
Fig. 264.
Le volume des condenseurs à injection se détermine surtout par la considération d'éviter l'envahissement brusque de l'eau d*injection, qui pourrait gagner les cylindres pendant un stoppage subit, la pompe à air, toujours conduite par la machine, s'arrêlant en même temps que celle-ci. Dans la marine française, on a généralement donné au condenseur un volume égal à celui des deux cylindres à introduction directe qu'il desservait généralement. Des exemples assez nombreux prouvent que le tiers de ce volume peut suffire.
Le condenseur à injection est un appareil d'une grande simplicité. Ses seuls accessoires sont le registre servant à fermer rapidement Tinjection, et les deux soupapes suivantes : une soupape atmosphérique, maintenue fermée par un ressort qui sert à faire tomber le vide quand on est stoppé ; le reniflard, qui s'ouvre vers le dehors et qui, n'étant maintenu fermé que par le vide, se lève de lui-môme et laisse sortir l'eau du condenseur, quand le vide est tombé.
La pompe à air, généralement à double effet, se composait dans les dernières machines à injection construites en France, d'un double plongeur P, fig. 254, traversant à frottement doux, dans une garniture en gaïac, la cloison de séparation des deux boites à clapets C et C ; il n'y avait pas de corps de pompe.
Le refoulement se faisait dans la bâche A, figure 253, qui servait à la fois de réservoir d'eau pour l'alimentation et de réservoir d'air pour régulariser le mouvement de la colonne liquide rejetée au dehors. Le tuyau de décharge H allait de la bâche à la mer, débouchant au-dessous de la flottaison, dans les navires de combat.
Bâche, boites à clapets, condenseur, tout était fondu d'une seule pièce. Les parois en fonte de fer, soumises à l'action continue d'un courant d'eau de mer, se transformaient à la longue en une substance graphiteuse dépourvue de toute cohésion. Il y a là une leçon, pour éviter l'emploi des condenseurs à surface, en fonte de fer, faisant partie intégrante des bâtis des machines verticales ; il est, du moins, indispensable que l'eau y passe à l'intérieur des tubes.
Tous les détails de fonctionnement et de construction relatifs aui condenseurs à l'injection se trouvent dans le cours de machines de M. Bienaymé et surtout dans celui de M. de Fréminville.
161. — Condensation par surface. Expression théorique de la surface réfrigérante, — Le condenseur à surface se compose, dans la forme la plus usuelle, d'un réservoir cylindrique traversé par un faisceau de tubes, où circule l'eau réfrigérante. Il présente ainsi une grande analogie avec une chaudière tubuleuse, modèle Joessel-d'AUest, dans laquelle, au lieu de gaz chauds, un courant de vapeur serait employé au réchauffage de l'eau des tubes. Tous les principes relatifs à la conductibilité des parois, tous ceux qui concernent la transmission de la chaleur dans les chaudières, sont applicables au fonctionnement du condenseur à surface.
Le condenseur à surface exige deux pompes, l'une pour extraire l'eau et faire le vide, l'autre pour faire circuler l'eau réfrigérante.
Les échanges de calorique entre la vapeur et l'eau conduisent à considérer quatre quantités :
A quantité de chaleur par kilogramme de vapeur à condenser, i température de l'eau condensée, à sa sortie du condenseur, T, température d'entrée de l'eau réfrigérante, T, température de sortie de l'eau réfrigérante. Entre ces quatre quantités et le poids d'eau réfrigérante P par kilogramme de vapeur, on a l'équation fondamentale,
(1) P (T. — Ti) — A — <.
Les données assez habituelles, pour une machine marchant à pleine puissance, sont :
A = 622^,9, correspondant à 0*',15 de contre-pression t = 83%7 correspondant à 0^,18 de contre-pression, P = 50 kilogrammes, D'après ces chiffres, l'équation (1) donne,
Les températures se mesurent assez rarement dans les condenseurs. Dans des essais de machines de paquebots faits en 1891-92, M. Hudson- Beare a cependant relevé les nombres suivants, qui concordent avec les résultats du calcul.
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M. Stromeyer, dans des expériences très soignées exécutées en 1896, a trouvé des échauflfements à peu près moitié plus grands que les précédents, en faisant circuler un poids d'eau à peu près moitié moindre. Le travail de M. Stromeyer contient les observations les plus complètes que Ton possède, sur le fonctionnement des condenseurs à surface. Voici quelques-uns de ses principaux résultats :
F Pnissaace développée .
p Poids d'eau condensée par cheval • . •
P Poids d'eau de circnlation par kilog. condensé
A — ^ Chaleur abandonnée par l'eau condensée .
T, — Ti Ëchauffement de l'eau de circalation • •
M. Stromeyer mesurait le volume d'eau de circulation en y injectant à l'entrée une dissolution chimique et en mesurant le titre à sa sortie. Des expériences de ce genre mériteraient d'être faites, sinon sur toutes les
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machines, du moins pour tous les modèles de condenseurs et de pompes de circulation ; elles permettraient dHntroduire une plus grandeprécision dans les discussions de formules que nous allons entreprendre.
Nous avons à voir comment peuvent se réaliser, le mieux et le plus simplement possible, les échanges de calorique dont Téquation (1) exprime le résultat final, et, en particulier, quelle est la surface nécessaire et suffisante pour réaliser complètement la condensation.
Ainsi qu'il a été dit au n^ 69 des Chaudières marines^ la quantité de chaleur Q, ti^aversant, par seconde, le mètre carré de surface refroidissante, est,
(2) Q = Ke2.
6, dans cette formule, est la différence de température entre les deux faces de la paroi, variable d*un point du condenseur à Tautre ; K est un coefficient constant pour une paroi donnée, lorsque tout est constant à l'exception de 0.
Soient $ l'aire réfrigérante par kilogramme de vapeur à cpndenser, comptée à partir de l'arrivée de la vapeur ; c le poids de vapeur condensée également compté par kilog. de vapeur. Ce poids c, qui est l'inverse du titre varie, de zéro, à l'entrée de la vapeur, à un, à la fin de la condensation, s variant en même temps de zéro à S.
de
— est le poids d'eau condensée par unité de surface, en chaque point
du condenseur, pour la petite surface ds considérée en ce point ;
6p 6, senties deux valeurs extrêmes de 0, à l'entrée et à la sortie de l'eau réfrigérante ;
X est la quantité de chaleur A — ^, abandonnée par kilogramme de vapeur condensée.
Nous sommes obligés d'admettre que la pression de la vapeur o, et par suite sa température ^, sont les mêmes en tous les points du condenseur. La différence de température 6 va donc en diminuant, quand on suit le cours de l'eau.
Le phénomène de condensation est régi par les deux équations
exprimant, l'une que Q est la chaleur abandonnée par la vapeur, l'autre que c'est la chaleur reçue par l'eau.
Les trois équations (2), (3), (4), entre les trois variables Q, 8, c et la
surface s comptée à partir de rorigine, déterminent ces trois variables
en fonction de s.
Nous avons d'abord,
qui donne, en intégrant,
nous tirons de là :
rfc = —
Le poids d'eau condensée à partir de Torigine est, dès lors, facile à calculer ; l'équation,
Kda
(3 -èj-
donne, en effet,
c=-Ç^-i-y- + con8t; P' + ë,
la diminution de c, quand s augmente, résulte du sens de la marche suivie dans la direction de l'eau, d'où résulte aussi le signe négatif de de et de d &^ dans les équations (3) et (4).
L'équation (8) permet de déterminer la valeur de s nécessaire pour obtenir la condensation complète..
Si, à l'entrée de l'eau, la condensation est complète, on a,
c = l, d'où la valeur de la constante,
Const. =1 r-^ .
La valeur (8) de c est ainsi,
A la sortie de l'eau, correspondant au commencement de la conden
salioUy nous avons,
Ceci nous donne la condition cherchée,
PX
K0,(P0<-Xj-
Si nous remplaçons s, par la valeur précédente de S, dans réquation (6), nous obtenons la valeur 0, de la température 6 à la sortie de Teau réfrigérante,
qui peut se mettre sous la forme,
P(0^-ea) = X;
la température de la vapeur étant supposée la même dans tout le condenseur, nous avons,
nous revenons ainsi à Téquation fondamentale, (1) P(T.-T^) = X = A~^
ce qui vérifie l'exactitude des calculs algébriques qui précèdent.
En remplaçant 0^ par sa valeur en fonction de 0,, nous aurions, pour exprimer la valeur de S,
forme moins commode que (9), parce que 0, est plus inconnu et plus variable que 0^.
162. — Discussion de la formule précédente. Coefficient de transmission de la chaleur. — Pour discuter l'expression (9) de la surface S, il faut se rendre compte d'abord de la valeur numérique des termes qui y figurent, et surtout de celle du coefficient de transmission inconnu K.
On peut y arriver facilement, en partant des règles usuelles fixées par la pratique,
11 est d'usage de calculer la surface réfrigérante des condenseurs, à raison de 0"**,! par cheval, ce qui équivaut à 0*"»,018 par kilogramme de vapeur et par heure ; nous supposerons donc
Avec cette surface, qui dépasse probablement le nécessaire et qui
sûrement esl suffisante, on réalise toujours la condensation coi dans les conditions indiquées plus haut, ou même dans des corn plus avantageuses, c'est-à-dire,
t = 63°,7 an m&simum,
Nous prendrons donc en chiffres ronds, dans l'équation (9), >. = 570 ,
L'équation résolue par rapport à K esl, (9 M ^ = ^^.,ïl.
nous avons, d'après les nombres ci-dessus,
P X = 28500, P e, = 2000, et finalement
Cette évaluation est peut-être trop faible; mais sûrement elli pas trop forte, d'après ce que nous avons dit au sujet de S.
La valeur de K, égale à 33, d'après la manière dont elle est cal s'applique aux conditions ordinaires du service, c'est-à-dire aux su enduites d'huile ou de graisse du côté vapeur.
Nous avons trouvé dans les Chaudières marines, n° 69, que la de K applicable aux chaudières est seulement
Le coefficient de transmission de la chaleur est donc 300 foi grand au moins, pour le condenseur à surface que pour la chai Cette énorme différence, facile à expliquer pour la nature des pai présence de l'eau sur leurs deux faces, et le phénomène de la c sation lui-même, a eu pour effet de rendre facile et pratique l'ad des condenseurs à surface, auxquels on était tenté, au début, de < des surfaces exagérées.
Si maintenant nous revenons à l'équation (9), nous voyons surface de condensation S croit très rapidement quand on veut dii B, et par suite t ainsi que la contre-pression correspondante. Pour ser la température intérieure de 5°, ce qui ferait passer B, d(
SS^" et (P e, — X) de i430 à 1180, il faudrait augmenter S dans le rapport
L'accroissement nécessaire à S, quand P diminue, pour conserver la même valeur à 6, , est au contraire assez lent. Ainsi une diminution du cinquième sur P, passantde 50^ à 40^ entraine pour S une augmentatioD suivant le rapport
seulement •
Une diminution de valeur de X,qui diminuerait le numérateur en augmentant le dénominateur de S, serait très favorable; mais, de ce cùlé, il y a peu à chercher, la valeur de X étant imposée. Des variations importantes dans la détente ne font varier X que de quelques unités, et n'influent pas sensiblement sur S.
Remarquons, en terminant, que tous les calculs du n^ 161 peuvent se faire en prenant pour point de départ l'eau réfrigérante à la sortie, et en remontant, avec des valeurs positives de dS et de d cr, jusqu'à son entrée. On arrive ainsi directement à l'équation (10) qui lie S à ©„ et on en déduit l'équation (9) entre S et 0,. Les deux manières de procéder sont équivalentes ; elles ne correspondent nullement à deux directions différentes du courant d'eau, l'une en sens inverse du courant de vapeur, l'autre parallèle à ce courant. Pour distinguer, dans le calcul, ces deux directions différentes dont nous parlerons plus loin, il faudrait tenir compte, dans les équations, de toutes de résistances passives opposées au mouvement de la vapeur à travers le faisceau tubulaire, et des variations qui en résultent, dans la pression et la température, d'une extrémité du condenseur à l'autre.
§ 2. — Construction du condenseur & surface
163. — hègles pratiques pour déterminer la surface réfrigérante, — Au début des condenseurs à surface, du temps de Samuel Hall, on croyait nécessaire d'avoir une surface réfrigérante égale à la surface de chauffe des chaudières, elle-même très grande à cette époque, c'est-àdire de compter sur une condensation de S2'',5 par heure et par m^ ; la valeur de S était ainsi
La très grande différence des écarts de température entre les deux faces de tubes, pour les condenseurs et pour les chaudières, aurait
même dû faire croire qu'une surface condensante plus grande était nécessaire.
Les physiciens entreprirent des expériences de laboratoire. Péclet trouva que le cuivre, maintenu à une température de 20** à 26**, peut condenser iOS kilogrammes de vapeur, ce qui permet de réduire au quart la surface précédente. Joule observa même des condensations de 488 kilogrammes par mètre carré et par heure. On arriva ainsi aux réductions de surface justifiées par la valeur de K calculée ci-dessus.
La pratique, en France, tend à se rapprocher de l'indication de Péclet, en réglant la surface réfrigérante à raison de 0"t,l par cheval, ce qui équivaut à 0°*,015 par kilogramme de vapeur et par heure, la dépense de vapeur étant de 6 à 7 kilogrammes par cheval ; c'est la moitié environ de la surface de chauffe actuelle des chaudières. Les règles, suivies par les divers constructeurs, ne sont pas d'ailleurs uniformes ; le nombre 0"»,1 n'est qu'une moyenne entre des valeurs variant entre 0"»,09 et 0"sl2 et atteignant même 0"",18surle Tage^ comme le montrera le tableau XXXVI du n*" 167. Les changements dans la surface par cheval seraient rationnels d'ailleurs, s'ils correspondaient à des changements dans le rendement économique des machines, la surface S par kilogramme de vapeur restant ainsi constante.
M. Seaton, dans le tableau qu'il donne des surfaces condensantes par cheval fixées par la pratique générale, tient précisément compte de la pression delà vapeur et, par suite, du régime économique de la machine. Au premier abord, on ne verrait pas, dans les différences entre les pressions considérées au moment de l'ouverture à l'émission, ou entre les quantités de chaleur A par kilogramme de vapeur envoyées au condenseur, la justification des changements dans la surface condensante par cheval, qui varie dans le rapport de 2,2 à i,3. Quand on tient compte des différences du régime de détente, et de la dépense en kilogrammes de vapeur par cheval correspondant aux diverses pressions, tous les chiffres se trouvent expliqués ; on a ainsi un exemple de la manière dont l'expérience pratique peut devancer les considérations théoriques.
Le tableau suivant est la reproduction de celui de M. Seaton, complété par l'indication du nombre de détentes prévues. La troisième colonne a été calculée, en supposant que la dépense d par cheval, de vapeur au titre un, est de i2 kilogrammes pour les machines à simple détente, de 8 kilogrammes pour les machines à double détente et de 6 kilogrammes pour les machines à triple ou à quadruple détente.
Le changement de valeur de A, qui varie seulement de 643%4 à 629%8, ne joue, naturellement, qu'un rôle tout à fait secondaire.
Tableau XXXV Surface réfrigérante d'après M, Seaton.
Surface réfrigérante da condenaenr
Preuion dans le cyliodre à It fin
de la détente
par ehefal
calories de dXA
1« Simple détente (d = 12)
2" Double détente (d — 8)
3*» Triple détente (d = G)
La diminution de surface par cheval, en passant de la pression 2^,10 à la pression 0*^,42, loin d'être exagérée, est donc un peu inférieure à la diminution de la chaleur à extraire ; en conservant la valeur de S de la machine à simple détente, on se rapprocherait de la proportion adoptée actuellement en France.
M. Seaton, tenant compte de la très grande influence que nous avons trouvée plus haut pour 0,, et, par suite, pour la température T, de Teau réfrigérante à l'entrée, a soin d'indiquer que son tableau correspond à une valeur de T^ égale à 15°,5. Il recommande d'accroître la surface réfrigérante de 10 %, quand le navire est destiné aux mers tropicales.
164. — Volume d'eau réfrigérante. — Le travail nécessaire, pour faire circuler l'eau dans un condenseur à surface, étant beaucoup moindre que pour l'extraire d'un condenseur par mélange, on proportionne, l'eau de circulation, plus largement que l'eau d'injection, au poids de vapeur à condenser.
La règle usuelle, dans la marine française est de faire circuler 50 litres d'eau par kilogramme de vapeur à condenser, ce qui, dans un condenseur présentant une surface S de 0'"*,015 par kilogramme de vapeur et par heure, revient à établir une circulation par heure de
par m* de surface réfrigérante.
Celte règle ressort de l'inspection du tableau XXXVI ci-après, dans lequel la circulation par cheval et par heure varie de 300 litres à 400 litres,
et est moyenne de 350 litres ; on peut admettre, en effet, que la dépense de vapeur des machines considérées s*écarte peu de 7 kilogrammes par cheval et par heure.
Dans le tableau XXXVI, n** 167, les chiffres relatifs à la circulation résultent d'une simple évaluation du débit des pompes rotatives, qui est mal connu. En se reportant à Tépoque des pompes à piston, on a des chiffres plus exacts. Le tableau suivant, extrait d'un ancien mémoire de M. Audenet, se rapporte à quatre essais de machines faits au tirage naturel ; le débit des pompes est estimé à 0,85 du volume engendré par les pistons.
Infernet . . .
Voltigeur .
Chasseur .
Dtves • • • .
Moyennes
Puissance F
chevaux
Surface réfrigérante par ehefal
mèlres carrés 0,194 0,181 0,158 0,192
Eau
de circulation
par chefal
litres
A répoque de ces expériences, la dépense de vapeur étant à peu près de 8 kilos par cheval et par heure, une circulation de 400 litres par cheval correspondait bien à 50 litres par kilog. de vapeur.
L'action de Teau réfrigérante ne dépend pas seulement de son poids
P et de la surface de condensation S par kilog. de vapeur. La durée du
séjour de l'eau dans le condenseur doit, de plus, être suffisante pour
que son échauffement se produise au degré prévu. Soit V le volume de
Teau dans les tubes du condenseur, par kilog. de vapeur et par heure ; le
nombre de fois que l'eau se renouvelle par heure est représenté par le
rapport
dans lequel les deux termes P et V peuvent être rapportés au cheval ou au kilog. de vapeur par heure, indifféremment. Le tableau XXXVl montre que ce rapport varie de 600 à 1.400; une valeur assez voisine de la moyenne est
Ç. = iooo,
qui correspond à une durée de séjour de l'eau dans le condenseur égale à 3%6.
Il doit sans doute y avoir une relation entre la contre-pression et la
valeur du rapport P à V, mais les conditions du refroidissement sont trop complexes pour que cette relation apparaisse dans les résultats des expériences. Sur le tableau du XXXVI on ne voit même pas nettement IMnfiuence des valeurs absolues de P et de S sur la contre-pression.
165. — Position et direction relatives de% courants dCeau et de mpeur, — Parmi les dispositions variables qui doivent être adoptées pour la circulation, se trouve, en premier lieu, celle de la place relative assignée à Teau et à la vapeur dans le condenseur. Nous avons supposé jusqu'ici que l'eau circulait à l'intérieur des tubes. Au début, en Angleterre surtout, on faisait généralement circuler l'eau à Textérieur des tubes ; une maison anglaise des plus importantes et des plus justemeDt réputées est restée fidèle à cette tradition.
L'eau à l'extérieur des tubes, séjournerait trois fois plus de temps dans le condenseur, car le volume intérieur des tubes n'est guère que le quart du volume total compris entre les plaques de tète. Ce serait là sans doute un faible avantage, comparé aux inconvénients des irrégularités de courant qui peuvent rendre une partie de la surface réfrigérante inefficace. L'eau peut rester dormante dans certains endroits, à tel point que, dans un des rares condenseurs à circulation extérieure construits en France, on a rencontré un jour une invasion de végétation marine.
Les motifs, qui ont conduit à l'adoption presque générale de la circulation intérieure, sont surtout d'ordre pratique. Ils portent sur les questions de nettoyage, de démontage, de tamponnage de tubes crevés, et surtout sur la convenance de mettre les garnitures dans la plaque de tète, à l'abri du contact de la vapeur.
Une seconde question, plus controversée, est celle de la direction relative à donner aux courants d'eau et de vapeur, quand on dirige la vapeur à l'aide d'écrans courant parallèlement aux tubes.
On se contente très souvent d'envoyer l'émission de vapeur au milieu du condenseur, normalement aux tubes, figure 255 en laissant à la condensation le soin d'appeler la vapeur en tous sens. La seule précaution prise, pour faciliter la distribution de la vapeur, consiste à supprimer quelques tubes pour lui ouvrir des chemins rayonnants à partir de son point d'arrivée, comme le représente la figure. Parmi les condenseurs qui figurent au tableau XXXVI, n** 167, ceux du Brennus^ du Camot, du Cassiniy du Casabiancay du Forban^ présentent cette disposition.
Souvent, en vue d'obtenir la plus basse température possible de Feau condensée, et, par suite, le meilleur vide moyen au manomètre du condenseur, on cherche à diriger les deux courants en sens inverse l'un de l'autre, Teau de condensation baignant les tubes les plus froids. Cette
disposition, représentée figure 3S7, a été particulièrement bien réalisée dans le condenseur du Friedland, figure 256 ; on la rencontre aussi, plus ou moins parfaite, sur le Dupuy-de-Lôme, le Jemmapes, le Tage, le Uu Chayla, VIsly, et le Coureur (tableau XXXVI).
Fig. 255.
Enfin, on a pensé quelquefois qu'il était préférable de produire la condensation le plus brusquement possible, en plaçant les tubes les plus froids à l'entréemèmedela vapeur, et en donnant aux deux courants des directions parallèles et de même sens. Tel est le cas du à'iberville, le dernier des bâtiments qui figurent au tableau XXXVl. Sur le A'IberviUe^ dans l'essai à toute puissance, la contre-pression au condenseur a été supérieure de O'.IO à celle des autres navires du tableau, savoir, 0',22 au lieu de 0*,12; la chute de pression, du cylindre au condenseur, a été égale à la moyenne de celles des autres navires 0^,29. L'expérience du d'Iàervitle est donc défavorable au parallélisme des courants.
La première disposition, celle des courants perpendiculaires, a l'avantage de la simplicité ; elle dispense des écrans nécessaires pour diriger la Tapeur ; elle n'est pas inférieure sous le rapport du vide obtenu.
100. _ Pompe à air; son débit. Décharge accidentelle. — Dans les condenseurs à surface, l'air vient principalement des chaudières, oii l'eau d'alimentation en introduit toujours une petite quantité, bien qu'elle en soit rarement saturée ; il y a de plus les rentrées d'air de la machine, à peu près nulles dans un appareil bien entretenu. L'air ne s'y trouve donc qu'à une pression très faible, limitée uniquement par l'imperfection de la pompe; le manomètre indique souvent, en effet, une contre-pression à peine supérieure à la pression maximum de la vapeur d'eau. Le débit d'air de la pompe, égal aux rentrées d'air dans le même temps, est presque nul, et le nom de pompe à air n'est plus guère justifié.
D'un autre côté, le débit d'eau, égal simplement au débit de l'alimentation, moins les pertes d'eau douce de la machine, plus les petites rentrées accidentelles d'eau.de mer, n'est guère que 3 ou 4 ^ du débit d'eau de la pompe à air d'un condenseur à injection.
Quoiqu'il en soit, on a longtemps conservé au volume engendré par le piston de la pompe à air la même valeur, avec les condenseurs à surface, qu'avec les condenseurs à injection, en prévision du cas où l'on aurait à fonctionner par injection. On a ensuite accepté peu à peu des réductions. Pour les neuf premiers condenseurs du tableau XXXVl, le volume engendré est en moyenne de 414 litres par cheval, ou 60 litres par kilog. de vapeur, au lieu des 100 litres habituels avec les condenseurs à injection. Si l'on lient compte des rendements des pompes, la différence est plus grande, parce que la pompe des condenseurs à surface, par suite précisément de la moindre pression de l'air à aspirer, soulève plus tardivement ses clapets. Le rendement en volume ne dépasse pas 0,5, ce qui donne 30 litres par kilogramme de vapeur.
En nombres ronds, le débit de la pompe à air, avec les condenseurs à surface, est de 1 litre d'eau et 30 litres d'air très raréfié, par kilog. de vapeur condensée, tandis qu'il est de 25 litres d'eau et 50 Utres d'air avec le condenseur à injection. Le débit de vapeur aspirée avec l'air et condensée par compression est insignifiant, dans les deux cas, et sans influence sur le vide.
Pour éviter d'avoir deux pompes, engendrant des volumes à peu près égaux, la pompe de circulation débitant l'eau à plein corps, presque sans travail, la pompe à air dépensant du travail en débitant très peu d'eau, M. Joessel a imaginé une disposition de condenseur très curieuse, où les deux fonctions sont remplies par une seule et unique pompe; on y trouve bien la marque de l'esprit un peu aventureux, qui a entraîné si souvent son auteur loin des chemins battus.
L'eau circule à travers le condenseur A, figuré 256, où elle n'exécute pas moins de huit parcours dans les tubes ; elle est appelée par la pompe F,
dans une sorle de boite d'injeclion B, où son arrivée est réglée par un registre £. Dans celle même boite d*injection, qui communique librement avec le condenseur côté vapeur, se fait l'aspiration de l'air, tandis que Teau de condensation n*y a pas accès.
L'eau de condensation s'amasse au fond du condenseur en D, audessous de l'orifice d'aspiration de la pompe, et y est aspirée par le tuyau G de la pompe alimentaire.
Le condenseur fait ainsi l'office de bâcbe.
La simplification réalisée était sérieuse au point de vue du nombre des organes. L'inconvénient s'est rencontré dans les difficultés d'alimentation. Les pompes alimentaires, en raison de leur petit diamètre, ne font pas facilement le vide dans leur boite à clapets et, par suite, n'aiment pas à aspirer dans un réservoir sans pression. II faut alors des précautions spéciales pour assurer l'amorçage de la pompe, et, quand le vide est très bon, la pompe reste exposée à se désamorcer.
Le condenseur Joessel a été établi sur le Friedlandy le Ilugotij le Beautemps' Beaupré ; la figure 286 représente l'appareil du Friedlandy qui est encore en service.
Les condenseurs à surface ordinaires sont parfois complétés par une bâche, dans laquelle se fait la décharge de la pompe à air, et où aspire la pompe alimentaire. Le rôle de la bâche se réduit à celui de simple réservoir d'eau d'alimentation, après dégagement de l'air extrait du condenseur.
Au début, on prévoyait toujours la nécessité de faire fonctionner le condenseur à surface par injection ; la bâche portait donc un tuyau de décharge accidentelle, semblable au tuyau de décharge à la mer des anciens condenseurs. Cette disposition se rencontre encore fréquemment, et n'a pas d'ailleurs d'inconvénients. En prévision du cas où les avaries de tubes, qui ramènent à fonctionner à la manière d'un condenseur à injection, n'auraient pas suffi à fournir l'eau nécessaire, on disposait de plus une injection accidentelle ; cette injection servait surtout d'ailleurs à réparer à l'eau de mer, en cas de perte d'eau douce, ce qui en faisait un organe des plus dangereux. Dans l'état actuel des machines, la décharge accidentelle n'est pas nécessaire, et l'injection accidentelle doit être absolument supprimée.
167. — Tableau des conditions de fonctionnement de quelques coU' denseurs, — Les nombres du tableau XXXVI s'appliquent à la totalité des condenseurs de chaque navire considéré.
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Ce tableau est relatif uniquement à des essais à toute puissance. Dans la marche à petite vitesse, la contre-pression au condenseur descend quelquefois à 0^,06 et même O^'jOS.
168. — Conslruclion des enveloppes et des plaques de fête, — Sur les bâtiments de commerce, les condenseurs à surface sont le plus souvent, comme les anciens condenseurs à injection, de simples caisses en fonte de fer, de section rectangulaire ou arrondie, suivant la disposition des lieux, venues de fonte avec les bâtis. Cette disposition, qui a l'avantage d'être la moins coûteuse, n'est acceptable, d'après ce que nous avons vu plus haut, que si l'eau circule à l'intérieur des tubes. Bien que les effets galvaniques ne soient pas très violents, la présence de plaques de tète en bronze et de tubes en laiton n'est évidemment pas de nature à prévenir ou à retarder l'altération de la fonte de fer, déjà observée dans les condenseurs à injection.
Quelquefois, mais assez rarement, les condenseurs sont en bronze, ce qui les rend plus durables, et surtout plus légers, le bronze pouvant se couler sous des épaisseurs deux fois moindres que la fonte de fer.
Sur les navires de guerre, la recherche de la légèreté fait adopter des enveloppes cylindriques chaudronnées, en tôle d'acier ou de laiton. Les enveloppes en acier sont plus résistantes et présentent des coutures plus étanches. La crainte des effets galvaniques, surtout au contact des nombreux tuyaux en cuivre rouge qui débouchent dans les condenseurs, fait préférer le laiton, quand on vise à une extrême légèreté.
Les enveloppes, très bien appuyées, aux deux extrémités, sur les plaques de tête contre-tenues par les coquilles, ont peu de chose à craindre de la pression atmosphérique extérieure. Dès que la longueur entre les plaques de tète dépasse deux mètres, une cloison transversale, nécessaire pour soutenir les tubes, achève de consolider l'enveloppe, Dans ces conditions, on peut, moyennant un léger entretoisement à l'intérieur, adopter une section elliptique au lieu d'une section circulaire, quand l'encombrement l'exige.
L'épaisseur des tôles en acier zingué de l'enveloppe est toujours de 7 à 9 '7'" ; on est descendu à 4 "V""?^ sur le Dupuy-de-Lâme. Avec le laiton, on s'est contenté de 4 ™/™ sur le Cassinû
Le nombre des tuyaux, qui viennent déboucher dans le condenseur, en découpant l'enveloppe, est considérable. Indépendamment du grand tuyau d'émission BP, il y a les émissions de la machine de servitude et autres appareils auxiliaires, celles des soupapes de sûreté, et celles des purges des cylindres. Les purges des cylindres BP doivent toujours descendre très bas, afin d'assurer l'écoulement de la colonne d'eau en vertu
de son poids. La différence des pressions entre le condenseur et le cylindre pourrait être insuffisante, quand on marche à petite vitesse.
Pour le nettoyage du condenseur, on a quelques portes de visite dans Tenveloppe, avec fermeture autoclave extérieure, et un tuyau spécial d'arrivée de vapeur pour faire fondre les matières grasses déposées sur la surface extérieure des tubes réfrigérants.
Les plaques de tète, qui ferment les condenseurs à leurs deux extrémités, sont en bronze ; elles ont en général 30"/'" d'épaisseur, ce qui est commandé par la garniture des tubes et indépendant des dimensions du condenseur; on descend quelquefois à 2S™/™ et très rarement à 20"/".
1 69. — Dispositions pour diriger les retours (Veau, Détail des coquilles. — Sur les deux plaques de tète, sont appliqués deux doubles fonds pleins d*eau AA, fig.287, communiquant entre eux par les tubes, entre lesquels se fait la circulation ; les parois extérieures contre ces réservoirs sont des pièces démontables appelées coquilles, qui portent les tubulures d'entrée et de sortie d'eau de circulation.
La disposition la plus simple est celle où Teau entre dans une coquille el sort par l'autre, après un trajet simple dans les tubes. Tel est, en particulier, le cas où la circulation est uniquement produite par le sillage du bâtiment, comme sur le Forban.
Généralement l'eau fait plusieurs parcours à travers le condenseur ; ainsi, sur le Friedland, figure 256, il y a huit retours. Le mouvement est alors dirigé par des nervures rapportées sur les coquilles, ou venues de fonte avec elles. La figure 257 représente le mouvement de l'eau dans un condenseur à double parcours, ce qui est un cas assez ordinaire. Une des coquilles porte une nervure a, et l'autre aucune. L'arrivée et la sortie d'eau sont toujours placées sur la même coquille, afin de laisser l'autre coquille facilement démontable ; par suite le nombre des parcours de l'eau est pair.
Dans les coquilles, il faut se prémunir contre la formation de chambres d'air, surtout à la partie supérieure des réservoirs d'entrée d'eau ; les chambres à air empêcheraient, en effet, l'eau d'entrer dans les tubes qui y débouchent, et elles annuleraient l'effet de ces tubes. La précaution consiste à établir des robinets de purge d'air; pendant la marche on doit ouvrir les robinets de purge de temps à autre, pour s'assurer qu'ils débitent de l'eau.
Les coquilles ne supportent d'aulre fatigue qu'une très légère pression intérieure, produite par le refoulement de la pompe de circulation et égale à la résistance au mouvement de l'eau. On peut donc les construire très légèrement ; une simple tôle en cuivre rouge, de 7 à 8'"/" d'épais-
seur, chaudronnée à la forme voulue, est suffisante ; sur cette tôle, on peut rapporter des nervures en tôle du même métal, à borda tombés.
Ffg. «7.
La figure S58 représente l'assemblage d'une coquille en cuivre rouge et d'une cornière d*acier de l'enveloppe, avec interposition de la plaque de tète en bronze. Les trois pièces sont tenues par une couronne de boulons, la plaque de têie et la cornière de l'enveloppe étant d'ailleurs réunies par un rivetage particulier.
Quand les coquilles ont une forme
très compliquée due aux tubulures
et aux nervures qu'elles portent, il est
plus simple de les couler ; elles sont
alors en bronze, et ont une douzaine
de millimètres d'épaisseur. Dans la
Fig. aou. marine de commerce, les coquilles
sont généralement fondues.
Les tubes de condenseur ont besoin d'être fréquemment nettoyés à
l'intérieur, et démontés de temps à autre. Pour le nettoyage, il suffit»
comme nous avons dit, que l'une des coquilles s'enlève facilement.
II faut de plus que les joints de tubes se visitent facilement aux deux
exlrémilés; à cet effet, les deux coquilles présentent de grandes portes
de visite A A, ainsi que le montre la figure 259.
Pour rendre le démontage et le remontage des tubes faciles, il fau-
drait rendre les deux coquilles démontables, et pour cela les composer d'un anneau cylindrique fixe et d'un fond mobile, les tubulures d'entrée et de sortie d'eau étant sur la partie cylindrique.
Fig. 269.
Le démontage des tubes exige que Ton dispose d'un espace vide d'une longueur égale à la leur, en avant de la plaque de tète; cette obligation double l'encombrement des condenseurs à surface dans les chambres de machines.
170. — Tubes. Joints dans les plaques de tête. — Les tubes de condenseurs sont en laiton étamé. L'étamage est exigé, moins dans un but de conservation, que pour boucher les petites criqures dont le laiton étiré n'est pas toujours exempt. Leur diamètre intérieur est de 14 millimètres ou de 16 millimètres, rarement de 18 millimètres; il se détermine d'après leur longueur. Leur épaisseur est de 1 millimètre ; il est bon de donner i millimètres à la rangée de tubes directement exposée au courant de vapeur d'émission ; le choc de la vapeur courbe quelquefois ces tubes. Les tubes sont toujours distribués en quinconce ; l'écartement est, en général, de 6 millimètres entre leurs bords extérieurs.
La partie délicate des condenseurs est le joint des tubes dans les plaques de tète, qui doit laisser aux tubes la liberté de dilatation nécessaire, tout en assurant une étanchéilé parfaite. Les dispositions essayées sont très nombreuses.
Dans la marine, on emploie généralement une garniture en étoupes
ou en caoutchouc, serrée par un presse-étoupes taraudé dans la plaque de tète (âg. 260} ; le presse-étoupes se termine par un rétrécissement qui empêcherait le tube de sortir du joint. A Indret, la garniture se fait en ligne âne, non goudronnée ; à Brest, on remplace la ligne par une pile de rondelles en papier fort.
Fig. Î60.
Quelquefois on fait l'économie du presse-étoupes, en employant deux bagues de caoutchouc superposées, fig. 361, ou, mieux encore, une rondelle disposée à la façon des cuirs emboutis, âg. 361 bis ; la pression tend, en efTet, à comprimer nalureUement les garnitures.
Pendant très longtemps, on s'est contenté de garnir les trous des plaques de tête d'une rondelle en bois de tilleul ou de peuplier, fig. 261 ter, au passage des tubes ; le bois, en se gonflant à l'eau, donnait un bon joint. Cette disposition est encore en usage.
Sur les torpilleurs, pour rapprocher davantage les tubes, on leur fait quelquefois traverser simplement la plaque de tête A, puis une feuille de caoutchouc B de 2 millimètres, couvrant toute la plaque de tête et serrée par une contre-plaque C, fig. 262. On voit, sur la figure, comment le caoutchouc s'emboutit autour des tubes, les trous ayant été percés à 5 millimètres de diamètre, pour des tubes de 16 millimètres.
M. Normand emploie des condenseurs courbes, avec des tubes courbes, simplement mandrines dans la plaque de tête, ce qui réduit
le trou dans la plaque de tèle au minimum, comme dans le cas précédent.
§ 3. — Théorie élémentaire des pompes à clapets.
171. — Conditions de foncUonnemeni des différentes pompes du condenseur. — Des trois pompes, qui desservent la machine marine et qui sont les annexes du condenseur à surface, l'une, la pompe de circulation, n'a qu'un office très simple à remplir. La charge diffère très peu à
ift. 263.
l'entrée et à la sortie, puisqu'il s'agit seulement de faire le travail d'un agitateur. Pour des charges aussi fortes à l'entrée, aussi faibles à la sortie, tous les systèmes de pompes seraient applicables sans difficulté ; mais les turbines, ou pompes rotatives, conviennent mieux que toutes les autres. Les turbines, employées comme pompes de circulation, ne diffèrent des appareils d'épuisement analogues en usage à terre, que par les conditions plus faciles de bon fonctionnement où elles se trouvent ; il suffira d'en dire quelques mots au n® 185.
La pompe à air et la pompe alimentaire, au contraire, la première à cause de la faiblesse de la charge à l'entrée, la seconde à cause de l'élévation de la charge à la sortie, et aussi pour d'autres considérations, sont des appareils délicats, exigeant tous deux, à des litres différents, une étude attentive. Pour la pompe à air, il n'y a guère à se préoccuper que du rendement en volume et de la sensibilité des clapets, de laquelle dépend la qualité du vide. Pour la pompe alimentaire, la régularité et la sûreté même du service peuvent être en jeu; or, le moindre arrêt, le moindre retard dans l'alimentation, crée un danger pour les chaudières, surtout pour les chaudières tubuleuses à faible volume d'eau. Il im-
porte donc d'analyser très minutieusement Tapplicalion des pompes à clapets aux deux services dont il s'agit.
La pompe à air et la pompe alimentaire appartiennent, Tune et Taulre, au genre des pompes aspirantes et foulantes. Le rendement de l'une, la sécurité de l'autre, dépendent principalement des conditions suivantes :
i^ Volume relatif de la boîte à soupapes et élévation de la pression qui s'y établit.
2® Résistance propre des soupapes à l'ouverture et à la fermeture, et résistance au passage des Suides.
3** Température de l'eau aspirée .
4" Longueur et inertie des colonnes liquides à mettre en mouvement.
Nous allons considérer l'inSuence de ces éléments, sur le fonctionnement des pompes des machines marines.
172. — Influence du volume de la boîte à soupapes. — Le volume de la boite à soupapes intéressant le fonctionnement d'une pompe est simplement le volume v, qui reste plein d'air à la fin de la période de compression. La portion de la boite qui est constamment remplie d'eau n'a pas plus d'influence sur le rendement que si elle était en métal plein, à partir de l'instant, du moins, où le fonctionnement a pris son état régulier et permanent.
Par suite, le volume de la boite a relativement peu d'importance pour la pompe alimentaire, qui ne devrait jamais, en principe, aspirer d'air ; il doit être surtout considéré dans la marche de la pompe à air.
Soit donc t> le volume plein d'air à la fia du refoulement, que nous appellerons espace mort.
Soit V le volume engendré par le piston dans une course simple d'aller ou de retour.
Nous négligeons, tout d'abord,
1^ La résistance des soupapes,
2^ La pression de la vapeur,
3** L'inertie de Teau en mouvement.
Nous supposons la pompe à deux rangées de clapets seulement, fig. 263, clapets de pieds P, clapets de tète R, ce qui convient exactement au cas des pompes à piston plongeur, encore employées quelquefois comme pompes à air.
Appelons,
n la pression du réservoir dans lequel la pompe refoule,
xs la pression du réservoir où la pompe aspire, c'est-à-dire la charge sur les clapets de pied.
— «Ta—
A la an du refoulement, la pression dans fespaee mort est égale à n. Pendant Taspiration, la pression dans la boite à soupapes Tm en dimi- BMHii; les soupapes d'aspiration se lèvent au moment où cette prefisioa est devenue a. A ce moment, le piston de la pompe a engendré une fraction f du volume T» ieUe que l'on ait,
(11) "rT7v='''
équation fondamentale pour la marche d'une pei^fe aspirant un mélange d*eau et d'air.
La fraction de course /", qui précède la levée des soupapes, e6i> d'après l'équation (H),
la fraction de course restante, correspondant à la période d'aspiration réelle, est
La fraction 1 — /"représente le rendement en volume d'une pompe à air, comme il est facile de le vérifier, par le calcul du volume d'air aspiré à chaque coup de piston .
Soit a;V le volume d'air en question. Ce volume représente très approximativement le rendement en volume, puisque le débit d'eau n'en est que la trentième partie, d'après ce que nous avons vu, n** 166. A la fin de la course aspirante, le volume d'air x V, qui a traversé les clapets de pied, se trouve à la pression
CT
Or, la condition pour que les clapets de pied se ferment, à la fin de la course, est que cette pression, jointe à celle de l'air laissé par le coup de piston précédent, qui est devenue en fin de course,
V +r' donne une somme égale à cr. Cette condition,
+ 11 rr7-:="
CT
conduit à la valeur de a?,
Telle est la condition de marche noimade* La eonditioii pour que le
désamorçage se firodme est que la fraction de course f soit égale à limité, c'est-à-dire que Ton ait,
(13 bis) V =
Pour se mettre à l'abri du désamorçage et pour obtenir le plus grand rendement possible en volume 1 — /", on s'attache d'abord à réduire le volume de l'espace mort v ou plutôt son rapport à V. On peut ensuite agir sur la pression II, qui doit être suffisamment faible, et surtout sur la charge cy à l'aspiration, qu'il importe de rendre assez forte.
Il y a deux moyens de faire tomber la pression dans la boîte à soupapes, à la fin de la course de compression, au-dessous de la pression n du réservoir de refoulement.
Le premier procédé, le seul applicable aux pompes à deux rangs de clapets considérées dans ce numéro, consiste simplement à établir une communication directe et permanente de très faible section, entre rintérieur de la boite à soupapes et le réservoir d'aspiration. La fuite ainsi créée artificiellement ne fait pas baisser la pression dans la boîte au-dessous de n, tant que le piston descend avec une grande vitesse : elle a, au contraire, un effet marqué à l'approche du point mort. Cette disposition a souvent été appliquée sur les pompes construites suivant la figure 263, et a toujours suffi pour prévenir le désamorçage; elle ne doit être regardée cependant que comme un palliatif nuisible au rendement, puisqu'elle oblige à repomper tout l'air qui s'est échappé vers l'aspiration.
Le second procédé consiste dans l'emploi de trois rangs de clapets formant double boite à soupapes.
173. — Pompes à double boîte à soupapes^ ou à clapets dans le piston. — Celte disposition représentée figure 264, consiste à faire une boite à clapets, du corps de pompe lui-même ; le refoulement passe alors à travers le piston muni d'une troisième rangée de clapets I.
On a ainsi deux boites à clapets superposées A et B, dans lesquelles s'établit une pression intermédiaire 11', qui est la pression de refoulement pour le réservoir d'aspiration et la pression d'aspiration pour le réservoir de refoulement. La pression H' règne dans les deux boîtes A et B, pendant la descente du piston, quand son clapet est ouvert.
Supposons le volume de la tige des pistons négligeable par rapport à
celui du corps de pompe V. La pompe est complètement à simple effet. Le volume occupé par l'air dans les deux boites A et B est conslanl pendant la descente du piston ; la pression n' est, par suite, également constante.
Fig. 264.
Supposons, de plus, l'espace mort v et le retard à la levée de la soupape f les mêmes pour les deux boîtes A el B. L'équation (11) donne, pour la boîte A,
ir
=z tj.
et, pour la boîte B,
v + rv
Nous lirons de là,
II' _ n
La valeur de f, la même pour les deux boites, est Le rendement en volume,
est supérieur au rendemenl (12) de la pompe à piston plein, de la quantité,
On admet généralement que le rendement en volume 1 — A des pompes à air à piston plein, est égal à 0,5, et que celui des pompes à trois rangs de clapets est égal à 0,60 ou 0,65. On réalise donc un peu moins de moitié seulement de Tamélioration théorique indiquée par les deux équations (12) et (14). Si Ton faisait en effet 1 — /'=0,5 dansl'équation (12), avec or -zz OSl et n = 1 kilogramme, conditions normales, on tirerait de l'équaUon (14), 1 —f=0,SS.
La condition de désamorçage est également améliorée, et devient,
(15) ^^ Vnr __ V v^~
v/iicT — cT v' n - /
co
Les pompes à clapets dans le piston sont souvent à fourreau, comme sur la figure 364. On augmente quelquefois volontairement le volume du fourreau, afin d'obtenir un refoulement et de donner du débit à la pompe pendant les deux courses du piston. Si le volume du fourreau est la moitié de celui du corps de pompe, on réalise exactement une pompe à double effet de volume moitié moindre. On perd alors le bénéfice sur le rendement en volume et sur la condition de désamorçage ; mais le débit se trouve amélioré, par suite de la régularité du courant, beaucoup plus grande dans les pompes à double effet.
LMnconvénient des pompes à clapets dans le piston est Tencombrement qui résulte de leur grand diamètre. Elles ne conviennent d'ailleurs qu'aux très grands débits; leur application est limitée aux pompes à air.
ai
Pour les pompes alimentaires, qui sont très exposées au danger de désamorçage, dès qu'il y a un peu d'air dans la boite, à cause de la grande valeur de II dans Téquation (13 bi8)j on n*a que le recours à la mise en communication de la boite avec Taspiration, et surtout l'emploi d'une charge n suffisamment élevée sur les clapets de pied.
Toutes les équations précédents, bien qu'insuffisantes pour les calculs numériques, sont très utiles à consulter, pour la recherche de la cause des difficultés qui se rencontrent dans le fonctionnement des pompes ainsi que des moyens d'y remédier. Elles méritent d'être étendues et complétées, en tenant compte, autant que possible, des conditions négligées jusqu'ici.
174. — Pertes de charge dues aux soupapes. — Les soupapes ne s'ouvrent pas à Tinstant où l'équilibre de pression s'établit sur leurs deux faces, mais seulement lorsque la pression en dessus est inférieure à la pression en dessous, d'une fraction a suffisante pour vaincre le poids, l'adhérence, etc.
Pour tenir compte de la perte de charge correspondant au fonctionnement des soupapes, il faut, dans les équations, remplacer partout,
CT par CI — A CT, n par II H- An.
Si nous nous en tenons aux équations du n' 17â, nous trouvons, par exemple, que la formule (12) du rendement en volume devient,
et que la condition de désamorçage prend la forme,
Dans ces deux formules, la présence de a n ne modifie pas sensiblement la valeur de n ; au contraire, A cr est du même ordre de grandeur que CT, et Timperfeclion des soupapes impose, de ce chef, une limite au vide dans le condenseur.
Sur le Friedlandj les pompes alimentaires, qui aspiraient directement au condenseur, ont été exposées, comme nous l'avons dit, à des désamorçages fréquents dans les premiers essais ; les soupapes d'aspiration coniques du modèle ordinaire ont été remplacées par de petits clapets verticaux, à charnière, parfaitement équilibrés, et, dès lors, le fonctionnement des pompes a été assuré.
Les soupapes paresseuses à se lever sont trop promptes, au contraire, à se fermer ; l'effet de A cy change, en effet, de signe à la fermeture et la soupape retombe sur son siège, dès que la pression dans la boîte s'abaisse à cj + Act. La vitesse de l'eau, qui passe sous les soupapes à la fin delà période d'écoulement, aide à les tenir levées; il importe donc que cette vitesse soit assez grande et, par suite, que la section des orifices de soupapes ne soit pas exagérée.
175. — Influence de la température de F eau. — Une des causes principales de l'inexactitude des formules établies n^* 172, 173 est dans la constance de la pression ct, de la vapeur saturée, qui .peut former une partie importante de rs et de la pression variable dans la boite à soupapes.
La détente pendant la période d'aspiration se produisant uniquement sur l'air resté à la pression n — cr, dans la boîte à soupapes, Féquation fondamentale du fonctionnement (11) devient,
et peut s'écrire
(18) (H — mr,) ^-qr^-y =^-^S'
Toutes les formules qui en découlent doivent subir la même correction, et elles ne sont applicables qu'en y remplaçant partout n par n — CT„ et CT par u — ry^ .
Dans une pompe à air ordinaire, ct, forme environ les trois quarts de CT, soit 0^,075, sur une contre-pression totale de 0^,1 au condenseur. En donnant à II sa valeur habituelle de 1 kilogramme, nous voyons que le rapport de n à cr, dans l'expression (12) du rendement en volume, passe de 10 à 40 par l'introduction de ct,. Ainsi s'explique la valeur très faible de ce rendement, qui est habituellement 0,5 comme nous l'avons dit, mais qui peut descendre, même à 0,3, sur des pompes bien installées présentant un rapport assez convenable de y à V.
Il est bon de remarquer que la vapeur d'eau de la boîte à soupapes ne provient pas du condenseur, mais bien de Teau de la boite. Les installations actuelles, en effet, figures 263 et 264, ne comportent pas souvent de clapet à air ouvrant au-dessus du niveau de Teau à l'aspiration. L'air et la vapeur aspirés n'arrivent à la boîte qu'en traversant une couche d'eau où la vapeur se condense; d'autre vapeur est ensuite produite par l'effet du vide, dans la boîte à soupapes elle-même. Le jeu des échanges de chaleur est facile à suivre.
L'utilité des doubles boites à soupapes, obtenues en mettant une rangée de soupapes intermédiaires.dans le piston, apparaît plus clairement, lorsqu'on tient compte de la pression u,. Dans la formule du désamorçage, par exemple, il y a un intérêt évident à remplacer
fz par , .
^ — ^$ ^n — fj^ — ^o —
qui est beaucoup plus faible.
Pour les pompes alimentaires aspirant de Teau à la température ambiante sous la pression atmosphérique, Teffet de n, est tout à fait négligeable. Mais il n'en est plus de même si Ton aspire de l'eau chaude, il serait facile de calculer, d'après la formule (13) et le tableau des températures de saturation, quelle est la température à laquelle une pompe alimen* taire doit forcément se désamorcer. Le chiffre obtenu ne serait sans doute pas très exact ; mais le fait que les pompes alimentaires ne fonctionnent bien qu'en aspirant de l'eau froide est depuis longtemps établi par l'expérience.
Dans le cas où Ton établit un appareil de réchauffage d*eau entre la pompe à air et la pompe alimentaire, suivant l'essai fait sur le Dunois et le La Hircy la pression ug peut dépasser 1 kilogramme. Dans ce cas, la pompe nourrice, qui prend Teau aux citernes, doit l'envoyer à la pompe alimentaire sous une pression de plusieurs kilogrammes, ainsi que M. Sigaudy a eu soin d'ailleurs de le faire.
176. — Influence de l'inertie des colonnes liquides. — Dans le cas où le fluide aspiré est de l'eau, dont l'inertie est considérable, il ne suffit pas, pour que l'aspiration se produise, que la soupape soit levée et que la pression soit la même sur ses deux faces. 11 faut, de plus, qu'il y ait, entre le réservoir, d'où vient l'eau, et la boîte, une différence de pression ^ suffisante pour mettre en mouvement la colonne d'eau qui les sépare.
Soit toujours vs la pression dans le réservoir d'aspiration. En supposant que le piston fasse un vide parfait, que la perte de charge A or soit négligeable, ainsi que la pression us de la vapeur, conditions qui sont suffisamment remplies quand la pompe aspire de l'eau, l'écoulement de l'eau se fait sous l'action de la pression
C peut devenir négatif, lorsque l'eau a une vitesse acquise. Soient / la longueur de la colonne d'eau, en décimètres,
s sa section en décimètres carrés, supposée constante,
si
— sa masse ;
poui^ obtenir une accélération W, les résistances passives étant négligées, il faut une pression Ci en kilogrammes par décimètre carré, déterminée par l'équation,
g ou
La boite à soupapes étant exactement pleine d'eau, l'accélération W est commandée parle mouvement du piston. Soient S la section du piston, C sa course, N le nombre de tours ; l'accélération linéaire maximum, atteinte à la fin de la course, est
Les deux accélérations W et w) devant être inversement proportionnelles aux deux sections s et S^ nous avons,
Les deux équations (19) et (20) donnent la valeur de C,
OU, en effectuant les calculs, (21) î: =0,00056- ON» Z.
Pour que Teau accompagne constamment le piston, sans aucune rupture de contact accompagnée de dégagement d'air, et, par suite, sans désamorçage possible, il faut que la pression ct dans le réservoir alimentaire soit supérieure à ^
Si nous supposons cr et C égaux à la pression atmosphérique de 100 kilogrammes par décimètre carré, si nous faisons s = S, et si nous attribuons à CNMa valeur 4000, supérieure à ce qui est atteint dans la pratique, l'équation (21) nous donne,
Dans la réalité, les résistances passives, dont le calcul précédent ne tient pas compte, produiraient la rupture de contact au commencement de la course d'aspiration et, par suite, le désamorçage, pour une longueur de colonne d'aspiration très inférieure à 45 mètres, même pour
les valeurs de C N', comprises entre 2000 et 3000, des pompes alimentaires habituelles.
On redoute beaucoup, et avec raison, Tefifetde Tînertie des colonnes liquides. On l'atténue, dans une certaine mesure, en plaçant sur le parcours de la colonne, surtout près du clapet d'aspiration, des réservoirs d'air où le niveau de l'eau s'élève et s'abaisse, en régularisant la pression. On ne le fait disparaître qu'en plaçant, sous la pompe même, un réservoir à air libre, dans lequel l'eau afflue régulièrement par le seul effet de la pesanteur. Un réservoir de ce genre se place toujours maintenant, sous chaque pompe alimentaire, comme nous le verrons plus loin. Ce réservoir assure la l'égularité de l'alimentation, malgré la petite hauteur d'aspiration qu'il oblige la pompe à surmonter.
Du côté du refoulement, l'inertie de la colonne liquide fatigue le tuyautage et fait perdre du travail. Il est indispensable de régulariser le débit en plaçant, à l'origine de refoulement, au-dessus même des clapets, un réservoir d'air dans lequel le niveau de l'eau monte et descend à chaque coup de pompe. Ce réservoir, qui est représenté sur les figures 265, 270, 280, doit être disposé de telle sorte que Teau y entre en raison de sa vitesse^ à la sortie de la boite à soupapes.
177. — Influence de la hauteur d'aspiration. — Les pompes des machines marines travaillent toutes sous une certaine charge à l'aspiration, sauf ce qui vient d'être dit pour les pompes alimentaires. L'influence de la hauteur d'aspiration sur le rendement en volume, qui est sans importance pour un réservoir placé sous le bâti de la pompe, n'a donc qu'un intérêt secondaire, dans ce chapitre. Il y a seulement à en tenir lieu, pour rétablissement des pompes d'épuisement et, par suite, pour celui des pompes de circulation, qui sont toujours disposées en vue de servir à l'épuisement
Les formules (H), (14) et (16) montrent comment le rendement en volume diminue, à mesure que la hauteur d'aspiration augmente et que la charge cj décroît d'autant. L'expérience montre que les pompes, capables en principe d'aspirer à 10 mètres, n'ont plus qu'un très faible débit et un fonctionnement défectueux, dès que la hauteur d'aspiration dépasse 5 mètres. La loi de la variation du débit en fonction delà hauteur d'aspiration a été observée fréquemment. Comme exemple d'expériences récentes, nous pouvons prendre les suivantes, faites avec une pompe de cale Thirion, du modèle de 300 tonneaux.
La pompe est mue par une machine compound à trois cylindres, et comprend trois corps de pompe. Les dimensions principales sont :
DiamètHB des cylindres à' vapeur 0",175
Diamètre des corps de pompe • . 0",226
Conrse commune aux pistons 0"',226
Volume engendré par un piston, course simple .... 10\43
Volume total engendré par tour 62\58
Diamètre du tuyau d^aspîration 0'",21
Diamètre du tuyau de refoulement 0"*,20
Pression de régime 10*
Les débits relevés ont été les suivants :
Hauteurs
Nombre
do tours
par minute
Débit
Rendement en volume
d'aspiration
de refonlement
par heure
par tour
Pour les hauteurs d'aspiration voisines de 3 mètres, le rendement en volume est, comme on voit, très voisin de l'unité.
Avec une hauteur d'aspiration nulle, ou une pression u à l'introduction égale ou un peu supérieure à l'unité, on a observé des débits supérieurs au volume engendré par les pistons de la pompe. Cette anomalie apparente s'explique par l'inertie de la colonne liquide en mouvement, qui tient les soupapes levées, après que le piston a franchi le point mort et a commencé sa course de compression; elle est toutefois assez rare, même sur les pompes alimentaires ; il est de régie de ne jamais compter sur un débit en volume supérieur à 0,9.
§ 4. — Pompes des condenseurs. Installation générale.
Moteurs. Détails de construction.
178. — Association de toutes les pompes sous la conduite d'un moteur unique. — Le premier moteur des pompes, qui leur était commun à toutes, a été la machine principale elle-même. Au temps des condenseurs à injection, il était de règle générale que la pompe à air et la pompe alimentaire fussent attelées sur les tiges des grands pistons ou sur l'arbre à vilebrequins. Le seul sacrifice que l'on consentit, aux nécessités du service, était d'avoir, en dehors des pompes alimentaires
principales, une ou deux pompes munies de leurs moteurs, les petits chevaux^ placés dans les chambres de chauffe ou celles des machines. Les petits chevaux étaient si bien considérés comme des appareils secondaires pour la machine, qu'on leur faisait souvent cumuler, avec leur emploi principal, celui de pompe de cale, qui s'accorde très mal avec les exigences d'un appareil alimentaire.
Fig.265.
Avec les condenseurs à surface, on se contenta d'abord d'ajouter la pompe de circulation, en continuant à faire conduire le tout par la machine. Cette disposition n*a jamais cessé d'être adoptée dans la marine de commerce, et on la rencontre toujours fréquemment sur les paquebots et les cargos.
La prise de mouvement se fait par un balancier BC, attelé par des bielles courtes AB sur la traverse de tige de piston A, figure 265. Le balancier, généralement double, porte en C une traverse assez longue, sur laquelle s'articulent les bielles de toutes les pompes, au centre la pompe de circulation et la pompe à air, aux extrémités la pompe alimentaire et la pompe de cale.
Les avantages de la conduite des pompes par la grande machine
sont évidents. C'est d'abord la grande simplicité de manœuvre, chaque appareil se trouvant mis en route automatiquement, et, par suite, Téconomie de personnel, qui est prise en si grande considération dans la marine de commerce. 11 y a, de plus, une économie notable de vapeur, parce que les petits moteurs spéciaux, souvent à détente simple, ont toujours une consommation par cheval très supérieure à celle de la machine principale.
Les inconvénients sont nombreux ; il y en a de généraux et de particuliers à chacune des pompes ; nous énumérerons les principaux.
Impossibilité de diminuer le travail des pompes et leur débit, dans la proportion des besoins, quand on marche à allure lente. La dépense de vapeur par coup de piston diminue, en effet, beaucoup aux faibles vi-
Fig. 266.
tesses, tandis que les pompes débitent une quantité d'eau plutôt supérieure.
Impossibilité d'établir le vide avant le départ et de le maintenir pendant le stoppage, ce qui crée des difficultés de manœuvre souvent sérieuses, comme nous l'avons vu au n^ 75.
Impossibilité d'employer les pompes rotatives.
Impossibilité d'utiliser la pompe de circulation comme appareil d'épuisement quand la machine est stoppée.
Impossibilité d'arrêter l'alimentation, sans provoquer le jeu continu et bruyant de la soupape de trop plein, quand le niveau d'eau est établi dans les chaudières.
L'inconvénient d'un travail des pompes disproportionné aux besoins
delà condensation et de ralimentation, quand on marche à faible vitesse, ne se rencontre jamais sur les bâtiments de commerce ; ceux-ci ne connaissent qu^une seule allure. Les difficultés de manœuvre, bien que gênantes sur tous les navires, ne présentent de gravité réelle que pour les bâtiments de combat.
La séparation des pompes et du moteur principal a été introduite d'abord dans la marine de guerre, et elle ne s*est généralisée que dans la marine de guerre. On a commencé par isoler la pompe de circulation en adoptant la pompe rotative. Puis on a séparé à son tour la pompe à air, encore conduite par l'arbre à vilebrequins à l'époque du Milan. La pompe alimentaire, qui ne mériterait pas d'ailleurs, pour elle seule,
Fig. 267,
l'établissement d un balancier, a été également retirée de la machine ; elle est devenue ainsi une deuxième édition des petits chevaux.
On a songé, d*abord, à conjuguer toutes les pompes, du moins les pompes à piston, sous la conduite d'un moteur unique, en créant la machine de servitude. On y trouvait le double avantage de la simplicité et de l'économie.
La figure 266 représente une machine de servitude construite pour
les avisos-torpilleurs, avec deux cylindres à vapeur AA', deux pompes à air, BB', enfin, à chaque extrémité, une pompe alimentaire G et une pompe de cale D accouplées sur une traverse conduite par une seule bielle. L'expérience a été défavorable à cette disposition, surtout à cause de rirrégularité du travail des pompes alimentaires ; elle a prouvé deux choses, savoir :
1" Qu'il est indispensable de séparer complètement les pompes alimentaires des autres, et de les munir de leur moteur spécial, sous peine de compromettre le bon fonctionnement de toutes les pompes.
2^ QuMlest très utile, lorsque les pompes à air sont conduites par un arbre à manivelles, de monter sur le même arbre la pompe de circulation, qui sert de volant, ou mieux encore de régulateur, au mouvement de rotation de l'arbre. Les pompes à air à volume réduit et à nombre de coups par minute élevé, sont nécessairement conduites par des arbres à manivelles.
Mat
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179. — Machines de servitude. Moteurs spéciaux pour pompes à air. — La disposition de machine de servitude la plus commode pour conduire les pompes à air et les pompes de circulation consiste à juxtaposer deux cylindres à vapeur A,B, et deux corps de pompe C,D, et à atteler directement les quatres pistons sur un arbre à quatre vilebrequins, figure 267 ; le même arbre porte la pompe de circulation à son extrémité, en E.
Cette disposition place les turbines à une hauteur commode pour les tuyaux d'aspiration et de refoulement; elle n'est encombrante que dans le sens de la longueur; elle assure, avec deux cylindres seulement, qui peuvent être compound, un fonctionnement sûr et régulier.
La seule précaution à signaler porte sur le calage des manivelles, qui a donné lieu à quelques difficultés sur les machines de servitude du Faucon et du Vautour. Les deux pompes à air étant à simple effet et à faible résistance, le calage de leurs manivelles à 90** donnerait un couple résistant très irrégulier. Le calage à 180", fig. 268, est celui qui leur
te
convient le mieux; il équilibre très exactement les poids. Les manivelles des cylindres à vapeur sont calées à 90® Tune de l'autre ; le poids des pièces mobiles n'étant pas équilibré, il faut, pour la régularité du mouvement, placer la bissectrice des manivelles motrices un peu sur l'avant du diamètre des manivelles des pompes. On arrive ainsi au calage général représenté figure 268, déterminé en 1891 par M. Raymond, qui est adopté actuellement à Indret.
Le défaut d'espace, en longueur, conduit quelquefois à s'écarter de l'agencement qui précède, et à placer les corps de pompe dans le même plan transversal que les cylindres à vapeur. A cet effet, on a le choix entre les deux dispositions suivantes.
On peut placer chaque corps de pompe verticalement au-dessous d'un cylindre à vapeur, comme sur la figure 269, en attelant les deux bielles sur une manivelle unique de Tarbre. La hauteur totale de la machine de servitude se trouve alors à peu près doublée.
On peut aussi placer chaque pompe par le travers d'un cylindre à vapeur, en la faisant conduire par un balancier, figure 270, comme dans le cas des pompes attelées sur la machine principale, figure 268. Cette disposition n'augmente pas l'encombrement en hauteur, par rapport à la figure 267, mais elle double l'encombrement transversal.
11 est à remarquer que, dans les dispositions des figures 269, 270, les manivelles des deux pompes se trouvent nécessairement calées à 90° Tune de l'autre. Il serait donc utile, pour éviter les irrégularités dans le mouvement de rotation, d'avoir trois vilebrequins sur l'arbre ; mais alors on perdrait une grande partie du bénéfice cherché sur l'encombrement en longueur.
Dans le cas des pompes à air indépendantes des pompes de circulation, il n'y a plus de machine de servitude proprement dite, bien que le nom soit conservé parfois à la pompe à air et à son moteur.
Pour la pompe de circulation, on a fait fréquemment usage, à l'origine, du moteur Brotherwood. On préfère aujourd'hui la machine ordinaire à deux cylindres, qui peut être à détente double, et qui dépense toujours beaucoup moins de vapeur que les machines Brotherwood.
Les pompes rotatives, mues par des machines rotatives, auraient de grands avantages sous le rapport du poids et de l'encombrement. Les Behrens, longtemps employés dans la Marine, n'ont jamais été essayés comme machines de servitude ; leur énorme consommation de vapeur, les pertes de rendement résultant de la moindre usure, en feraient, pour ce service, des appareils défectueux. Les recherches poursuivies actuellement par M. Lerond, en vue de l'appUcation de la détente multiple à
ce genre de moteurs, pourraient conduire à des applications mieux Jnstiflées.
Pour la pompe à air, on peut choisir, selon les circonstances, une des trois dispositions de moteur représentées, figures 267, 369 et 270 ; le moteur tourne moins régulièrement que dans le cas où la pompe de
fig. 271
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circulation esl montée sur son arbre, mais le fonctionnement de la pompe à air reste satisfaisant. Le mode de conduite par un cadre, dans les conditions de la Sgure 280 a été quelquefois appliqué, mais il n'est pas à recommander.
Lorsque la pompe à air n'est pas accouplée à la pompe de circulation, il parait préférable de la faire conduire par un des moteurs sans arbre ni volant, pour la plupart d'invention américaine, qui ont l'avantage de régler leur vitesse d'après la résistance même de la pompe ; les pompes arrivent, dans ces conditions, à un rendement mécanique beaucoup plus élevé.
Le modèle qui est le plus répandu dans la marine des Etats-Unis est la pompe Geo. Blake, représentée figure 271. Il y a deux corps de pompe A, A* ; leurs pistons, directement actionnés par ceux de deux cylindres à vapeur B, B', ont leurs tiges conjugées sur un balancier CC. Les deux cylindres ont leurs tiroirs de distribution DD montés sur une tige unique, actionnée par le balancier CC à l'aide des butoirs b, b, qui donnent le calage convenable pour la régulation ; la transmission de mouvement du balancier CC aux butoirs b se voit suffisamment sur la figure.
Le moyen employé pour amortir la vitesse des pistons à fin de course consiste dans la compression à peu près adiabatique d'un coussin de vapeur en a^ay au delà de Tarète des lumières de distribution de vapeur, figure 272. La vapeur comprimée s'échappe par des canaux particuliers cCf en soulevant des soupapes, dont on bande le ressort à volonté.
La pompe Geo. Blake doit être appliquée sur le paquebot transatlantique la Lorraine. En présence de son bon rendement, le volume théorique engendré par seconde par le piston doit recevoir une valeur beaucoup plus faible que dans les pompes de la Touraine, pour une puissance de machine cependant deux fois plus grande.
180. — Installation des pompes à air et des citernes. — Le bon fonctionnement des pompes à air en elles-mêmes, indépendamment des qualités de leur moteur, est assez facile à assurer. Les principales précautions portent sur la disposition du tuyautage et des bâches ou réservoirs d'eau, ainsi que sur la quantité d'eau douce à garder toujours en réserve.
Le tuyautage d'aspiration doit être assez incliné, pour amener l'eau sous une charge convenable aux clapets de pied. Les pompes sont nécessairement situées plus bas que le condenseur, placé lui-même, de préférence, plus bas que le cylindre à vapeur. Ce tuyautage doit être court, et ne doit surtout présenter aucune partie horizontale, parce qu'il est en grande partie vide, et que le ballottement de l'eau dans le vide produit, au roulis et au tangage, des chocs de marteau d*eau extrêmement sonores.
Le tuyau de refoulement, muni en son point le plus élevé d'un tube de dégagement d'air, se déverse dans le filtre à éponges. La pression y est partout un peu supérieure à 1 kilogramme ; les chocs d'eau n'y sont pas à craindre, si le réservoir d'air au-dessus des clapets de tête est bien disposé. Il est bon que ce tuyau soit court, et il est nécessaire qu'il ne présente aucun coude où l'air puisse s'amasser.
L'eau, toujours sous charge, se rend du filtre à la citerne alimentaire,
après avoir reçu l'eau de chaux qui est fournie par l'appareil décrit dans les Chaudières marines, n"* 179.
L'eau de réserve, contenue dans les citernes alimentaires et les filtres, qui tiennent lieu des anciennes bâches, doit être en quantité suffisante pour compenser, entre deux marches des bouilleurs, Tinsuffisance de débit des pompes à air résultant de toutes les fuites de vapeur, pertes par les soupapes, etc. Le volume des citernes est fixé, dans la Marine, à 2 mètres cubes par mille chevaux. Toute eau douce en excès, venant de la pompe à air, est rejetée à la mer par un tuyau de décharge.
11 est à remarquer que, pendant la chauffe, Peau augmente de volume, de 7 ^, pour une élévation de température de 175®, par suite de la différence des coefficients de dilatation cubique de Peau et du fer. En tenant compte de la formation des bulles, il faut compter sur un accroissement de volume de 10 % au moins. Pendant que cette augmentation de volume se produit, on n'alimente pas, et Teau condensée va à
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la mer. Or, les chaudières cylindriques type marin, qui sont encore d'un usage presque exclusif dans la marine de commerce contiennent 2.250 litres d'eau par mètre carré de grilles, soit environ 20 mètres cubes par mille chevaux ; elles perdent donc toute leur eau de réserve au début de la marche. Ainsi, après être sorti du port, où l'on a fait le plein des chaudières et des citernes, on est exposé à n'emporter, en réalité, d'autre réserve que celle correspondant à la dilatation.
Avec les chaudières tubuleuses, la perle est beaucoup moindre, et la capacité de 2 mètres cubes par mille chevaux est suffisante pour les citernes alimentaires.
Pour les motifs étudiés au n*" 166, le débit des pompes à air s'établit à raison de 30 litres environ par kilogramme de vapeur ou par litre d'eau de condensation.
181. — Détails de construction des pompes à air. — Les pompes à air, parties fixes et parties mobiles, sont entièrement en bronze, à l'ex-
ception de la tige du piston, qui est quelquefois en acier avec chemise de bronze.
Les presse-étoupes sont du modèle le plus simple. On se dispense en général de toute garniture autour des pistons ; quelques cannelures isont simplement pratiquées sur le pourtour des pistons» comme le montre la figure 273 représentant, en coupe et en projection, un piston à clapets. L'ajustage se fait à frottement doux. L'usure est peu à craindre, les pompes à air étant toujours verticales.
Les soupapes sont calculées de manière à obtenir une section de passage déterminée, à travers les grillages des sièges. Le tableau XXXVII, fournit quelques exemples à consulter.
Les sections indiquées par ce tableau sont plus que suffisantes, si l'on se rapporte aux règles données par le manuel de M. Seaton, savoir, en mesures anglaises, pour les clapets de pied et de tète respectivement,
D étant le diamètre des pistons et Y leur vitesse moyenne. Ces règles donnent en effet, en mesures françaises,
Tablbau XXXVII Section des soupapes de pompes à air.
Noms dea bâtiments
Seet
Clapets de pied
ion d'écoolei
GlapeU
de piston
Si
nent
Clapets de tète
Volame engendré
par seconde
Rapports Si
Brennus . . .
Jeanne-étArc , Du Chayla, .
Friant , . .
Galilée . . .
met. carrés 0,19 0,1914 0,1269 0,1286 0,0686
met. carrés 0,17 0,1740 0,1128 0,1120 0,0556
met. carrés 0,21 0,2088 0,1692 0,16 0,0795
met. cnbês 0,402 0,591 ' 0,3436 0,8436 0,197
Moyennes .
Tovraine • .
Champagne . .
Moyennes .
M. Sealon a établi ses fonnules pour les pompes des condenseurs à injection, el U pense que, pour les condenseurs à surface, on peut descendre au-dessous des sections qu'elles indiquent.
La sectioD des soapapes, comme nous l'avons vu au n' 174, ne doit être ni trop faible, ni trop grande.
Dans la détermination des sections, il convient de s'assurer que la section annulaire ouverte -ndh, pour une levée A de la soupape, n'eslpas inférieure à la section du siège s.
Fig. 274.
Les soupapes dea pompes à air, celles de pied surtout, doivent étro très sensibles, et, par suite, très légères. Les disques en caoutchouc naturel, avec guide au centre et butoir en forme de coupe; ont été longtemps employés ; ils ne sont pas encore abandonnés, car l'exemple de la figure 274 est pris sur une machine toute récente. On remarquera
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l'évidement à la partie supérieure du disque autour du guide, qui est indispensable pour empêcher le caoutchouc de se couper à la compression. On laissait autrefois un jeu vertical, entre le caoutchouc et le butoir.
Le caoutchouc, qui était attaqué chimiquement par les anciennes ma-
tières grasses, suif ethuUe d'olive, est dissous par les huiles minérales. De la, une tendance générale à adopter les soupapes métalliques, dont il existe plusieurs modèles convenables.
La soupape Corliss, âgure 27IS, est en bronze mince, avec collerette de guidaf^e et léger ressort à boudin ea cuivre rouge.
La soupape Coe et Kinghorn est une simple feuille de cuivre mince sans collerette de guidage ni ressort de rappel ; la course est très faible, de manière à empèclier tout coincement : la Qgure S76 représente les soupapes Kinghorn adoptées à Indret.
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M. SeatOD, dans son manuel, représente un modèle Coe et Kinghorn en forme de clapets.
Les butoirs des soupapes métalliques sont toi^ours percés d'ouvertures, pour assurer le décollement de la soupape.
Pour le bon fonctionnement des clapets de pied, qui est le plus délicat à obtenir, il importe que l'épaisseur de la lame d'eau sous ces clapets soit réduite au strict minimum. En effet, si le volume d'eau restant sous les clapets est grand, tous les mouvements de roulis ou de tangage renvoient de l'eau à travers les clapets, pendant les périodes d'aspiration de Tair, et rendent ainsi l'écoulement très irrégulier.
Une seconde précaution non moins importante, qui était toujours prise dans les condenseurs à injection, et que M. tiarnier a introduite de nouveau, il y a quelques années, dans le pratique d'Indret, consiste à établir des clapets d'aspiration à deux hauteurs différentes, comme sur la figure 267. Dans cette disposition, la poche située au-dessus du clapet central inférieur reste toujours pleine d'eau, et le clapet débite uniquement de l'eau ; dans la couronne environnante, le niveau de l'eau s'établit, par moments, au-dessus des sièges, et le débitcontinu de l'air se trouve assuré. On pourrait réaliser peut-être, d'une manière plus parfaite, cette séparation des écoulements de l'eau et de l'air ; mais la disposition très simple de la figure 367 suffit à donner des résultats satisfaisants.
188. — Installation des pompes alimentaires. Conditions spéciales de leur fonctionnement. — Les pompes alimentaires, après avoir été séparées de la machine de servitude^ sont restées quelque temps à côté d'elle dans la chambre des machines ; elles ont ensuite émigré, pour aUer à leur véritable place, qui est dans la chambre des chaudières. La conduite des pompes alimentaires regarde, en effet, ceux qui veillent aux niveaux. Ces pompes sont de véritables accessoires des chaudières ; la nécessité de réunir toutes les pompes, dans une même étude, justifie seule leur rattachement à la question des condenseurs et de la condensation. L'établissement des pompes alimentaires dans les chambres de chauffe ne rencontre qu'une difficulté, celle de l'encombrement, qui est parfois sérieuse, surtout pour les pompes horizontales, parce que l'espace est encore plus rare autour des chaudières qu'auprès des machines. Il ne soulève qu'une seule objection, celle de l'impossibilité de faire un bon réchauffage de l'eau alimentaire avec de la vapeur ayant déjà travaillé dans les cylindres. 11 paraît indispensable, en effet, de placer le réchauffeur dans le voisinage immédiat du réservoir qui lui fournit la vapeur. D'un autre côté, le réchauffeur doit être placé sur le refoulement de la pompe alimentaire, entre cette pompe et la chaudière, puisque la pompe ne doit pas aspirer d'eau chaude. L'emplacement des pompes pose donc, au point de vue du réchauffage de l'eau, un problème qui n'est pas encore résolu.
Entre la pompe alimentaire et la machine ou plutôt le condenseur, il n'y a qu'une seule connexion, c'est le tuyau qui amène à la pompe l'eau extraite du condenseur par la pompe à air. Ce tuyau n'est plus qu'une simple conduite d'écoulement, non un tuyau d'alimentation proprement dit. La crainte des effets de l'inertie de l'eau dans un tuyau d'aspiration de grande longueur, étudiés au n" 176, a conduit, en effet, à munir chaque pompe de son réservoir spécial, ainsi qu'il est indiqué dans ce même numéro. Le réservoir, d'une contenance totale de 200 à 300 cylindrées, se place dans le support en tôlerie de la pompe ; le tuyau alimentaire y déverse l'eau à ciel ouvert, aufur et à mesure des besoins. Le débit des pompes alimentaires, déterminé par la nécessité de fiaire remonter rapidement un niveau qu'on aurait laissé tomber, est fixé généralement à trois fois la puissance de vaporisation des chaudières. De plus, en prévision des avaries ou des simples incidents pouvant entraver la marche, il y a double jeu de pompes, et le jeu de rechange, sur lequel on aurait pu économiser un peu, est aussi puissant que le jeu principaL Le débit total, en volume, de l'ensemble des pompes alimentaires, atteint donc le cinquième de celui des pompes à air, six litres au lieu de trente, par litre d'eau vaporisée.
Les chiffres précédents expliquent les intermittences dans le travail utile des pompes alimentaires, qu'il y aurait économie à ne faire fonctionner à toute leur vitesse que le tiers du temps, et aussi l'importance du travail, qu'elles absorbent. Les pompes alimentaires, en effet, en fournissant le dixième du débit des pompes à air, le donnent sous une pression habituellement quinze ou vingt fois plus élevée, et sous une pression bien plus forte encore, quand il s'agit des pompes Belleville.
L'intermittence dans le débit ne doit en entraîner aucune dans la disponibilité de l'alimentation. L'arrivée d'eau à la chaudière doit toujours suivre instantanément et automatiquement l'ouverture du régulateur d'alimentation placé sur la chaudière. A cet effet, la pompe ne
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doit jamais, ni se désamorcer, ni même s'arrêter. La combinaison généralement adoptée pour obtenir ce résultat consiste dans l'emploi de la soupape de trop plein.
De la boite à soupapes de la pompe, au-dessus du clapet de refoulement R, part un tuyau de retour d'eau, allant au tuyau d'aspiration et, de là, à la citerne alimentaire, fig. 277. Ce tuyau est fermé par la soupape de trop plein Q, qui est chargée aune pression supérieure à celle des chaudières. Quand le régulateur d'alimentation est fermé, l'eau refoulée soulève la soupape de trop plein et retourne à la citerne, ou, plus simplement, aujourd'hui, au réservoir placé sous la pompe.
Quand les pompes alimentaires sont attelées sur les machines principales ou sur les machines de servitude, le claquement des soupapes de trop plein, à chaque coup de piston, est assez désagréable. L'inconvénient est un peu moindre pour les pompes à moteur indépendant, dont on ralentit d'allure quand Talimentation est arrêtée. Nous verrons, au n® 183, comment H. Belleville s'est dispensé des soupapes de trop plein.
Les deux jeux de pompes alimentaires ont chacun leur tuyautage de refoulement spécial, Tun à bâbord, l'autre à tribord, aboutissant, Tun et l'autre, au régulateur d'alimentation de chaque chaudière ; ou dispose même parfois, mais rarement, deux régulateurs par chaudière.
Faisons remarquer, en terminant, que, pour faire desservir plusieurs chaudières par une seule pompe, il est utile de maintenir une pression beaucoup plus élevée dans le tuyautage de refoulement que dans les chaudières, ce qui se fait en étranglant les régulateurs. On annule ainsi l'effet des petites différences dans les pressions aux chaudières et dans les résistances passives du tuyautage, qui peuvent favoriser Falimentation de certains corps, au détriment de celle des autres corps.
183. — Détails de constnicUon des pompes alimentaires. — Les pompes alimentaires sont des appareils à piston plein, très robustes, généralement à double effet, d'une grande simplicité de construction en ce qui concerne le corps de pompe, le piston et les soupapes.
Les pistons sont simplement ajustés à frottement doux dans les corps
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de pompe, sans aucune garniture. Us sont habituellement en bronze. Ceux de M. Thirion sont en bois, formés de plusieurs couches entrecroisées de languettes coupées de droit fil et bien imbibées d'huile ; ils font un bon service.
Les soupapes sont presque toujours en bronze, et ne portent que sur
le rebord extérieur. Le modèle le plus simple, à portage plan, se trouve dans la boîte représentée figure 278. La soupape d'aspiration A et la soupape de refoulement B se guident réciproquement ; la soupape de refoulement a un second guide porté par le bouchon du trou de visite. La levée est très faible, et le volume de la boite très restreint
On adopte quelquefois la forme annulaire AA, dont la figure 279 représente un modèle à double portage conique. On a ainsi un échappement d'eau, à la fois, par le pourtour extérieur et le rebord intérieur de la soupape. Une tige intérieure est réunie à la soupape par quatre nervures rayonnantes CC, et sert de guide dans le siège E et dans le butoir D.
Fig. 279,
Pour éviter la sonorité du bronze, on emploie quelquefois les soupapes en ébonite. On a aussi essayé le bois pour les soupapes et même les sièges. L'ébonite et le bois manquent de durée.
La vivacité des chocs est due à l'incompressibilité de l'eau, en l'absence de la moindre quantité d'air. On l'atténue en disposant une toute petite soupape atmosphérique dans la boîte à soupapes. Le rendement n'est pas diminué sensiblement ; la marche devient presque silencieuse, et la fatigue des soupapes disparaît.
Sur les clapets de refoulement il faut toujours placer un réservoir d*air de grand volume, non seulement pour adoucir les chocs des soupapes, mais surtout pour régulariser le mouvement d'écoulement de l'eau. Ce réservoir est alimenté d'air par Teau elle-même, qui en dégage quelques bulles en s'échappant de la soupape, et par la soupape atmosphérique quand elle existe ; il doit être muni d'un robinet de purge d'air.
Le moteur spécial des pompes alimentaires présente les dispositions les plus variées.
Comme modèle de moteur muni d'un arbre avec volant, nous donnerons la pompe Thirion, qui est très employée dans la Marine française, et dans laquelle les problèmes particuliers à raliinentation sont abor-
dés d'une manière originale. Comme disposition d'ensemble, c'est une pompe horizontale à deux corps, dont les pistons sont montés sur les tiges des pistons à vapeur ; le mouvement de rotation est transmis aux manivelles et à l'arbre par un simple cadre, dans lequel court le bonlon
de manivelle. Les particularités sont dans le modérateur et la purge d'air automatique.
Lemodérateurestdestinéàprévenir les emballements, qui se produisent quand la pompe aspire de l'air, et à s'opposer, enlafeisantstopper.
à l'envoi de l'air aux cbaudîères, si le réservoir placé sur le refoulement est plein d'air. Son foncUonnement ' repose sur le principe suivant.
Un tuyau aa, communiquant par deux très petits orifices, avec la boîte à soupapes AA, où la pression est alterna tivement n et a, la pression intérieure y est constante, et sensiblement égale à la moyenne de n et de a, quand la pompe aspire uniquement de l'eau ; la pression y est au contraire beaucoup moindre que celte moyenne, et peut descendre à la pression d'aspiration w, quand la pompe aspire un mélange d'eau et d'air, ou de l'air seulemenL
Le tuyau aa débouche à la partie inférieure d'une boite B contenant deux pistons de diamètres différents. La partie supérieure de la boite, audessus du petit piston, est en communication avec le réservoir d'air du refoulement R. La tige des deux pistons commande le registre de vapeur G de la pompe, par un levier à sonnette oscillant autour de l'arbre 0 et par la tringle T. Quand la pompe travaille dans l'eau, la pression du tube aa tient les pistons au haut de leur course, et le registre de vapeur reste à la position d'ouverture. Quaudla pompe travaille dans l'air, les pistons de la boite B descendent, et le registre se ferme.
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L'appareil a été complété récemment par une purge d'air automatique, dont le mouvement est pris sur le petit arbre 0, et qui est représentée figure 281. Le mouvement de descente des pistons de la boite B ouvre ta soupape J, par laquelle l'air du réservoir K s'échappe à l'atmosphère.
M. TbirioD emploie quelquefois, pour soulever les pistons de la boite B, de l'air comprimé par une petite pompe attelée sur l'arbre de la pompe principale, ea supprimant ie luyau aa. Il réalise ainsi un régulateur, applicable àtoutes sortes de machines et prévenant les emballements produits par une cause quelconque.
La pompe alimenlaire Bellevîlle, représentée figure 282, appartient à la classe des pompes sans arbre ni volant. Le mouvement du tiroir de vapeur est obtenu par rosciUalioD, autour d'un axe, de la fourchette A que la lige commune aux deux pistons vient
frapperunpeuavant la âo de course. Le jeu des soupapes S actionnées par des déclics, ouvre, pendant un instant, la
communication entre l'aspiration et le refoulement de la pompe, et il supprime ainsi les résls-
— sortances, qui pourraient tenir le piston bloqué à bout de course.
Fig. 282 bU.
Le mécanisme est, comme on voit, très simple ; mais les détails en sont étudiés avec soin. Les soupapes sont annulaires avec guide cylindrique extérieur très ajouré, formant lanterne. Le piston de la pompe, au lieu d'être ajusté exactement dans son cylindre, laisse place à une fuite d'eau vers le réservoir alimentaire, fuite suffisante pour que la pompe ne stoppe pas complètement et ne se désamorce pas, lorsque les régulateurs d'alimentation des chaudières sont fermés. Ainsi se trouve supprimée la soupape de trop plein, avec son claquement conli- Duel, de plus en plus violent à mesure que la pression auit chaudières est plus élevée. C'est là un avantage très appréciable. La pompe Belleville en possède d'autres, comme par exemple celui d'avoir une pression de refoulement très élevée. Son fonctionnement est irréprochable ; on doit la compter au nombre des accessoires de chaudières, dus à la maison Belleville, qui ont facilité l'adoption des très hautes pressions de régime.
D'autres modèles de pompes alimentaires sans arbre ni volant fonctionnent également très bien. Les plus employés en France sont les modèles Lee et Worthington. Le modèle Geo. Blake mérite également d'être cité.
184. — Disposition des pompes de circulation. Prises (feai* et robifiels. — Les pompes de circulation se distinguent des pompes à air et
des pompes alimentaires par la très grande simplicité de leur fonction. Elles travaillent uniquement sur de Teau. Sauf dans le cas exceptionnel de leur emploi comme pompes d'épuisement de la cale, elles n'ont à supporter, soit à Taspiration, soit à la sortie, que la très faible charge résultant des résistances intérieures au mouvement de Feau. Elles n'ont à faire aucun autre travail, que le travail considéré comme perdu dans le fonctionnement des pompes à air et des pompes alimentaires. Tous les soins apportés à leur installation doivent donc porter sur la simplification du tuyautage et des retours d'eau, afin de diminuer ce travail.
Fig. 283.
La figure 283 représente la disposition générale d'une pompe de circulation et de son tuyautage ; bien que l'exemple ait été choisi pour sa simplicité, on peut compter six coudes formant retour d'eau à an^e droit, non compris le retour à ISO"* dans le condenseur. I^ résistance au mouvement de circulation de l'eau est donc, en pratique, assez élevée. La figure est complétée par le tuyautage d'aspiration de la pompe à air.
Les détails principaux de rétablissement des pompes de circulation portent sur les deux prises d'eau d'entrée et de sortie à la mer.
Les deux prises d'eau d'entrée et de sortie se font par des manchons M M, fig. 284, rivés sur le bordé extérieur, ainsi que sur le double bordé, s'il existe ; ces manchons sont en acier moulé sur les bâtiments en fer, en bronze sur les bâtiments doublés en cuivre.
En disposant les prises d'eau, on cherche, autant que possible, à faire concourir l'effet du siUage du navire à produire la circulation. On place
la sortie plus haut que l'entrée, de manière à donner, dans le luyautage, un mourement ascensionnel à l'eau échauffée dans le condenseur, et à produire ainsi une sorte de tira^ naturel. Enfin on a soin de placer l'oriflce d'entrée sur l'avant de l'orifice de sortie, de manière que l'eau évacuée ne puisse pas être de nouveau aspirée à bord.
La prise d'eau d'entrée est soigneusement garnie de crépines. La même précaution n'est pas nécessaire à la sortie.
Au temps des condenseurs par mélange, les prises d'eau, du moins celles d'injection, ouvraient une communication directe entre la mer et la cale, puisque le reniflard s'ouvrait automatiquement sous la pression de l'eau. Des précautions minutieuses étaient alors indispensables pour
assurer la fermeture, et ne suffisaient pas toujours à faire disparaître tout danger.
Avec les condenseurs à surface, l'eau des pompes de tsirculation n'est admise que dans des volumes fermés et complètement isolés de la cale. Toutefois la fermeture doit toujours offrir une sécurité absolue ; l'élanchéité parfaite des prises d'eau reste d'ailleurs indispensable pour la visite et l'entretien des condenseurs.
Fig. 285.
A l'entrée, l'appareil de fermeture est toujours un robinet à double voie N, fig. 284, disposé de manière à ouvrir à volonté l'aspiration à la mer M, ou celle à la cale N. Le boisseau est tenu en place par une solide bride de sûreté S. Une petite prise d'eau P, indépendante du robinet, dessert les arrosages de la machine.
Le tuyau de sortie d'eau est généralement fermé par un robinet avec une bride de sûreté S également bien tenue ; mais le robinet est à une seule voie, fig. 288. On gagne beaucoup, sur l'encombrement, à remplacer le robinet de sortie par une simple vanne à coulisse, comme l'a fait M. Sigaudy, sur le Svetlana et le Dupleix. Une solution plus simple encore, introduite par M. Garnier, consiste à se contenter d'un simple clapet, qui s'ouvre automatiquement ; on économise ainsi la manœuvre d'un robinet, qui est assez dure sur les grandes prises d'eau, et on évite le danger des avaries de condenseur, quand on oublie d'ouvrir le robinet. Le clapet Garnier fonctionne sur le Davoust et le Suchet, sans augmentation sensible de la charge au refoulement.
Sur les torpilleurs Forbauj Cyclone^ les condenseurs étant à simple parcours d'eau, et l'espace permettant d'allonger le tuyautage dans une direction presque rectiligne, M. Normand a réalisé la circulation par le seul effet du sillage, rapide d'ailleurs, de ces petits bâtiments. C'est le maximum de simplicité, auquel on puisse viser dans l'installation des condenseurs.
185. — Détails des pompes de circulation. — Les pompes de circulation à clapets et à piston se rencontrent sur tous les navires de commerce, où les pompes sont conduites par la machine principale, fig. 265. Elles sont toujours à double effet, en raison de la continuité nécessaire au courant d'écoulement. Leurs dispositions sont des plus simples, pistons sans garniture, et soupapes en caoutchouc ordinaire à larges orifices. Le fonctionnement se faisant entièrement dans l'eau, sans hauteur d'aspiration, le débit est sensiblement égal au volume engendré par les pistons.
Le nombre de tours étant le même pour la pompe et pourla machine, le volume du corps de pompe, représenté par le produit d'c, doit êtr& proportionnel au volume des cylindres d'évacuation, représenté par D*C. Le rapport doit seulement varier avec le poids spécifique ou la pression de la vapeur au moment de l'émission ; les valeurs extrêmes du rapport de D*C à d^c sont 36 et 64, d'après le tableau donné par H. Seaton dans son manuel, pour des machines présentant tous les degrés de pression et de détente .
Fig. 286 .
Les pompes de circulation indépendantes sont toujours des turbines,
oa pompes rotatives, qui ont trouvé là une application des plus rationneUes, en raison de la faiblesse de la charge et de la continuité nécessaire au mouvement.
Les dispositions de détail des turbines de circulation ont Mé, à l'origioe surtout, déterminées par des praticiens, M. Gwynne, M. Tangye en Angleterre, HM. Neut et Dumont en France ; la figure S86 représente une pompe de ce genre construite à Indret pour le Colberi en 1874. Les études théoriques n'ont toutefois pas fait défaut. Les turbines étaient l'objet des études de prédilection de H. Reecb, dans son cours à l'école du Génie maritime, il y a quarante ans. H. Râteau a publié, à leur sujet, des mémoires tout récents et pleins d'intérêt.
La pratique et la théorie sont d'accord pour montrer que le bon rendement des turbines dépend, avant tout, de la parfaite continuité, comme direction et comme viteBse, du mouvement de l'eau, de l'origine de l'aspiration à la fin du refoulement. Tout coude, ou même toute inflexion brusque, tout changement dans la vitesse d'un point à l'autre du parcours, est uoe cause de perte sur le rendement mécanique elle débit en volume. De là, les règles principales à suivre dans le tracé.
Kg. 287.
L'eau est amenée à la turbine B ou plutôt à son ouïe d'aspiration,
par un pavillon A à parois infléchies qui lui donne la direction cenlri* fuge dès son entrée dans la pompe, comme on le voit, fig. 287, pour les turbines dessinées par H. Râteau, et, fig. 288, pour les turbines construites par M. Thirion.
La forme droite ou courbe des ailes, et le sens de la courbure par rapport au sens du mouvement de rotation donnent lieu à controverse. La solution parait devoir varier selon les circonstances de vitesse, de diamètre, etc.
L'eau, à la sortie des ailettes, trouve sur le pourtour de la pompe, un canal d'écoulement C assez large pour que tous les filets liquides prennent leur direction de sortie, sans se gêner réciproquement. Pour assurer la régularité du mouvement, M. Râteau a introduit entre la circonférence des ailettes et ce canal, un conduit méplat D, fig. 286, de section croissante, qu'il nomme amortisseur, dans lequel s'opère l'inflexion des filets ; il dispose quelquefois dans Tamortisseur des ailettes fixes qui déterminent la forme des trajectoires du liquide. M. Thirion a adopté cet amortisseur sur ses turbines les plus récentes, représentées fig. 288.
Le travail d'une turbine et son débit sont sensiblement proportionnels à son épaisseur parallèlement à son axe, que nous pouvons supposer égale à un. 11 est admis, de plus, que le débit Q est proportionnel, toutes choses égales d'ailleurs, à la vitesse circonférentielle des ailettes,
RN
D'un autre côté, la charge totale H, ou différence de pression, de l'orifice de la prise d'eau à la mer, à l'orifice de sortie de la décharge, est sensiblement proportionnelle au carré de v, et peut s'écrire
Le travail mécanique f, du moteur de la pompe, proportionnel à la fois au débit Q et à la charge H sous laquelle ^il s'opère, est proportionnel à t>3 ; il serait proportionnel à N', pour les différentes allures d'une même turbine.
Considérons maintenant ce qui se passe dans la turbine seule. Soient u la pression à l'entrée des ailettes, n la pression à la sortie des ailettes, r le rayon intérieur des ailettes, R le rayon extérieur des ailettes, a> la vitesse angulaire.
Nous avons la relation très simple,
(23) n-rT=^(R>-r^).
La dififérence de pression n — u fait équilibre à la charge H ; le terme ri est négligeable en présence de R< ; enfin » R est égal à v. L'équation (23) ne fait donc que reproduire Téquation (22), en indiquant que la constante (^ doit être égale à Tunilé.
En réalité, (a est différent de l'unité, mais il est à peu près constant pour une même turbine, à toutes les allures, et il constitue alors ce que l'on nomme pouvoir manomélrique de celte turbine.
Considéré sous la forme (24), et non sous la forme moins rationnelle
le pouvoir manométrique varie, d'une turbine à l'autre, suivant des lois assez faciles à suivre par les constructeurs, pour chaque modèle d'appareils. Le rendement mécanique, qui peut être représenté par le rapport,
(25) 4. ou ^
est aussi à peu près constant, pour une même turbine, à toutes les allures. De plus, il doit être constant, quand le circuit complet de Feau à travers la pompe et le condenseur présente les mêmes résistances passives.
Pour les turbines de circulation, il convient de prendre les rendements mécaniques comme terme de comparaison, et non les pouvoirs mauométriques, parce que la puissance du moteur f est toujours mesurée dans les essais, tandis que la charge H n'est jamais observée.
Le tableau XXXVIII contient les données principales d*un certain nombre de turbines de circulation, ainsi que les rendements mécaniques et les principaux rapports nécessaires pour calculer les dimensions de turbines, de forme semblable et de débit différent.
Les calculs relatifs aux turbines de circulation ne 'peuvent pas être très précis, parce que le débit Q des appareils en service n'est pas exactement connu et ne peut être donné par aucun jaugeage géométrique. Il est impossible, en effet, de faire décharger une pompe de circulation à l'air libre, sans changer la charge H et toutes les conditions du rendement.
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Le procédé indiqué par M. Stromeyer, qui consiste à injecter à l'aspiration une quantité connue d'une dissolution saline facile à doser, et à mesurer à Torifice de décharge le titre du mélange d*eau et de dissolution sortant de la pompe, semblerait seul applicable aux conditions normales de fonctionnement; mais il n'a pas été publié de résultais obtenus avec les turbines par ce genre d'expériences.
Fig. 288.
Les pompes de circulation sont toujours munies d*un tuyau d'aspiration à la cale; elles forment ainsi le plus puissant appareil d'épuisément des navires, en cas de voie d'eau. Le tuyau. d'aspiration à la cale
ne comporte (l'autre installation que celle d*une crépine et d'un clapet de pied T, particulièrement indispensable aux turbines pour permettre l'amorçage.
La disposition de la prise d'eau à la cale est représentée âgure 288. La pompe centrifuge, sur cette figure, est une pompe Thirion. Le conduit de refoulement porte une combinaison de tuyaux et de soupapes récemment inventée par M. Thirion, pour donner le réamorçage automatique de la pompe, après une aspiration d'air produite par l'abaissement momentané du niveau dans la cale au-dessous de la crépine.
Le refoulement d'eau venant à s'interrompre, le clapet F se ferme en soulevant la tige I qui porte une petite soupape et un piston. L'eau, en affinant de la mer sur le clapet F, passe par le tuyau H et va soulever le piston G et ouvrir les deux soupapes Ket L. L'air emprisonné parla pompe s^échappe aussitôt par le tuyau M, la soupape K et l'ajutage N. En même temps, Teau descend par la soupape L et le tuyau 0 sur le clapet de pied fermé T ; elle remplit le tuyau d'aspiration et la pompe, qui se trouve ainsi réamorcée. La pompe refoulant de Teau soulève le clapet F et referme la soupape de la tige I ; le piston G retombe, en expulsant Teau qui le soutenait par le tuyau H et l'ajutage S. Le fonctionnement normal de la pompe se trouve ainsi rétabli.
186. — Travail moteur absorbé par les pompes; vapeur dépensée à le produire. — La séparation des pompes, mues aujourd'hui par des moteurs distincts, permet de relever facilement le travail dépensé par chacune d'elles.
Les essais à toute vitesse, sur quelques navires récents, donnent les résultats inscrits sur le tableau XXXiX, en appelant,
fy le travail total des pompes,
f^ le travail de la pompe de circulation,
/, le travail de la pompe à air,
/*, le travail de la pompe à air,
F le travail du moteur principal.
Le rapport de fk F, dans la marche à toute vitesse, est remarquablement constant sur tous les navires ; il peut être estimé à 0,2. L'accouplement de la pompe à air et de la pompe de circulation parait donner une
légère économie.
Dans la marche à allure réduite, le rapport de /"à F augmente à mesure que F diminue. 11 y a, pour cela, des causes naturelles, telles que la constance des rentrées d'air, qui ne permet pas au travail de la pompe à air, et par suite à celui de la pompe de circulation menée par le même moteur^ de diminuer dans la même proportion que F. Il y a aussi des
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motifs personnels aux mécaniciens, qui profitent de ce qu'ils disposent de pompes relativement plus puissantes, pour avoir un meilleur vide au condenseur. On trouve en effet souvent, dans les tableaux d'essais, des vides meilleurs à petite vitesse qu'à grande allure; la différence atteint parfois 0k,04, comme sur le Casablanca; elle s'est élevée à 0^,08 sur le d^Jberville. Une perte de travail apparente sur f peut se trouver compensée avantageusement par un accroissement de F.
Le relevé des travaux dépensés à différentes allures, sur un certain nombre de navires permet de tracer une courbe moyenne, d'où se déduit le tableau suivant :
Puissance totale développée
Maximum (F + /) 0,8 (P + /) 0,6 (F + /) 0,4 (P + /) 0,2 (P + /)
Rapport
Cette augmentation dans la perte de travail due aux pompes, passant ainsi de 0,02 à 0,05, obéit à peu près à la loi indiquée par le tableau XX bis et la figure 208, pour la diminution totale du rendement mécanique, quand la puissance diminue. La perte totale due aux frottements aux vibrations et aux pompes a été estimée, en effet, à 0,10 à toute puissance et à 0,27 aux deux dixièmes de la puissance.
Au point de vue de la dépense de vapeur, le travail absorbé par les pompes ne peut nullement être assimilé au travail consommé par les frottements, les chocs, les vibrations de la grande machine. Des moteurs de faible puissance, à délente simple et grande introduction, tels que sont habituellement ceux des pompes, dépensent, en effet, facilement 3 kilogrammes de charbon par cheval; les chevaux perdus dans les résistances passives de la grande machine coûtent seulement, au contraire, de 0^6 à 0^,8 de charbon par cheval. Quand les petits moteurs auxiliaires utilisent cinq fois moins bien la vapeur que la grande machine, la dépense de travail 0,02 F, des pompes, diminue de 10 % Tutilisation générale de la vapeur, et la dépense 0,05 F, à petite vitesse, la diminue de 25 %. 11 peut arriver ainsi qu'une augmentation de vide de 0k,04, augmentant de 4 ^ la puissance F, soit payée trop cher, au prix d'une augmentation de 0,01 dans la fraction de F consacrée au mouvement des pompes.
Certaines pompes à mouvement lent ont un rendement mécanique supérieur, qui en fait des appareils économiques. Ainsi, la pompe Blake, décrite sommairement au n"" 179, donnerait un bon vide au condenseur, d'après M. le Commodore Melville, en développant un travail indiqué d'un quart pour cent de F seulement.
Les considérations précédentes montrent que les économies de vapeur possibles, sur la dépense des appareils auxiliaires des machines, ne sont pas à dédaigner. Sans doute, l'emploi delà détente multiple entraînerait en général une complication trop grande pour ces petits moteurs. On peut, pour les marches à faible vitesse, tout au moins, les faire travailler en compound, par l'envoi de leur émission au cylindre BP delà machine. La même observation s'étend à des moteurs autres que ceux des pompes.
CALCULS DE RÉSISTANCE DES MATÉRIAUX
§ 1. — Propriétés élastiques des métaux employés
dans les machines.
187. — Becherches expérimentales sur les qualités des métaux. Limite dCélastidié. Charge de rupture. Fragilité. — L'art de construire les machines repose essentiellement sur Texpérience acquise. De là, le caractère empirique des études, auxquelles sont consacrés nos trois derniers chapitres, particulièrement celui-ci, qui est consacré au calcul des échantillons des pièces.
Les formules delà résistance des matériaux sont des équations d'équilibre statique, établies mathématiquement, qui relient entre elles trois
quantités, savoir :
!• Les dimensions de la pièce à calculer, généralement exprimées en fond ion de Tune d'elles A.
2« L'effort total exercé extérieurement sur la pièce P.
3** La charge par unité de section subie par la fibre la plus chargée R.
Habituellement l'effort extérieur P est facile à calculer. L*équation d'équilibre permet alors de déterminer A en fonction de la résistance connue des métaux, ou plutôt du rapport de R à cette résista'^ce.
Dans le cas des pièces d'une machine, fonctionnant sur un navire qui est lui«mème en mouvement, la détermination de la valeur de P est impossible pour plusieurs motifs, dont le principal est qu'il n*y a d*effort statique nulle part. Toutes les pièces sont soumises à des forces vives, plutôt qu'à des charges permanentes ; elles doivent développer un travail résistant et non pas une simple résistance.
Puisque la valeur attribuée à l'elïort P exercé sur une pièce est purement hypothétique, la charge R doit varier nécessairement, d'une sorte de pièces à l'autre, selon le rapport, particulier pour ce genre de pièces, de l'effort réel à l'effort supposé et aussi de la nature de la fatigue, tension, compression, torsion, etc. Ainsi, quand la pratique conduit à charger un arbre à 4'',5 et une tige à l^S, cela signifie clairement que
le rapport en question est trois fois plus grand pour la tige que pour l'arbre .
La charge maximum acceptée pour les pièces des machines marines varie encore, pour une même pièce, avec le genre de services de la machine, c'est-à-dire la destination du navire. Elle varie enfin souvent, pour la même pièce et la même classe de navires, avec la grandeur absolue du bâtiment.
Dans ces conditions, les équations de la résistance des malériaux prennent un caractère nettement empirique. Les échantillons des machines sont principalement déterminés par l'expérience, d'après une série de règles très bien exposées par M. Seaton dans son Manual of marine engineering.
Les seules données, sur lesquelles on puisse compter numériquement, sont relatives aux propriétés élastiques des métaux. Celles-ci offrent des bases de calcul à peu près certaines ; ainsi, quand on améliore la résistance du métal dans une proportion connue, on peut faire varier dans une proportion à peu près inverse les échantillons déterminés par la pratique avec un autre métaL Par suite, les constructeurs attachent une grande importance à la mesure exacte de ces propriétés élastiques, qu'ils prennent en général le soin de faire eux-mêmes, dans un laboratoire d'essai annexé à leurs ateliers.
L'expérience principale sur les métaux consiste dans des essais de traction de barrettes à la presse hydraulique, avec mesure continue et simultanée de la force de tension exercée et de l'allongement produit. La traction augmente lentement et graduellement, et est elle poussée jusqu'à la rupture.
Le phénomène physique de l'allongement ne consiste pas, comme on Ta cru longtemps, dans un écartement uniforme et statique des tranches de métal perpendiculaires à l'axe de traction. Il est produit, au contraire, par une série d'amincissements locaux suivant deux séries d'ondes obliques par rapport à cet axe. Sur quelques métaux, ces ondes sont fixes ; le plus souvent, elles courent en se propageant sur toute la longueur de la barrette, et laissent derrière elles le métal aminci et écroui sur leur passage. L'observation de ces ondes est très intéressante, parce qu'elle montre le rôlejoué par le temps, dans l'allongement de la barrette et dans les conditions de sa rupture.
Les résultats généraux de l'expérience se résument dans le trace d'une courbe, figure 289, donnée automatiquement par la presse, sur laquelle les tractions P sont portées en abscisses, et les allongements A en ordonnées, ou inversement.
Sur la première partie OM de la courbe, les allongements A par unité
de longueur sont, comme on sait, sensiblement proportionnels à la traction et inversement proportionnels à la section initiale s de la barette, ce qui donne
si Ton appelle R la charge par unité de section initiale.
La constante E est le coefficient (Télasticité. Ce coefficient est bien réellement une constante, en ce sens qu'il subit très peu l'influence de la composition chimique ou de la préparation des alliages de fer; ainsi, il oscille seulement entre 21.100 et 31.500 pour des aciers trempés,
Fig. 289.
alors que la charge à la rupture des mêmes échantillons varie de plus du simple au double.
Le point M marque la limite d'élasticité, point jusqu*auquel il est admis que le métal n*a pas subi de déformation permanente et d'écrouissage. On mesure le plus exactement possible en ce point les valeurs Âe et Re, de A et de R, qui sont la charge limite d'élasticité et l'allongement élastique, et qui donnent la valeur de E,
On voit, sur la figure 289, que E est égal au coefficient angulaire, tang a, de la droite OM, mesuré à Téchelle qui convient, d'après les échelles d'abscisses et d'ordonnées choisies.
L'expérience de traction ayant été poussée jusqu'à la rupture en N, on a, en MN, une portion de courbe correspondant à la déformation permanente et à récrouissage permanent.
On mesure exactement, au moment de la rupture, la traction Pr et rallongement Ar. On calcide la charge Rr que produirait la traction Pr exercée sur la section initiale «, charge très inférieure à ceUe qu'a supportée réellement la section réduite du métal écroui, au moment de la rupture. Cette charge calculée, Rr, se nomme charge de rupture ; elle sert quelquefois à calculer le coefficient de sécurité des pièces soumises à une charge R approximativement connue. La charge Rc est un terme de comparaison préférable.
La somme de la résistance et de rallongement pour cent,
Rr + 100Ar= C,
présente la particularité de varier assez peu, pour un métal donné, à la suite des opérations de trempe et de recuit, qui modifient beaucoup la valeur respective de ses deux termes ; on la nomme caraciérUque du métal. La caractérisque spécifie assez bien la qualité des métaux, en raison même des moyens dont on dispose pour faire varier, soit la charge Rr» soit l'allongement Ar» dans les limites permises parla caractéristique.
Il a été admis, pendant longtemps, que la courbe de la figure 289, faisait connaître la résistance vive des métaux, c'est-à-dire leur résistance au choc, aussi bien que leur résistance statique.
Si les allongements avaient le temps de se produire comme dans l'essai de traction, on aurait, en effet, pour une barrette soumise au choc d'une masse M animée d'une vitesse V, la condition de résistance,
le
(3) I RrfA = ^^"
^9 qui devient, dans la limite des déformations élastiques,
MV
(4) ^ A% = Re A. = :ïy-,
Il est à remarquer d'abord que cette formule n'est pas applicable à la rupture, le travail total de R, compté de 0 jusqu'en N, étant très supé-
rieur à la surface du triangle ONAr ou — Rr Ar.
De plus, l'observation a fait reconnaître que la résistance vive d'un métal, c'est-à-dire la force vive nécessaire pour briser par le choc une barrette donnée, n'est nullement exprimée par le produit Rr Ar. Il n'y a même pas de correction possible sur ce produit; lui permettant de représenter la résistance vive.
En raison du rôle que le temps joue dans l'allongement, il existe pour les métaux une qualité toute spéciale, la fragilité^ de même qu'il y a, pour les chocs, une vivacité, qui dépend du rapport entre les deux facteurs masse et vitesse.
La fragilité, qui est un défaut grave pour les pièces de machine ex« posées à des chocs, se détermine, en soumettant des barrettes au choc d'un mouton, dans des conditions bien déterminées, et en mesurant, soit la hauteur de chute correspondant, pour chaque métal, à la rupture de la barrette, soit le nombre de coups, tombant tous de la même hauteur, que la barrette supporte. Quelquefois on prend soin d'entamer légèrement le métal au burin, autour de la section destinée à rompre ; dans ces conditions, les expériences, pour être comparables, doivent être faites avec le même instrument et le même personnel.
Ces expériences de choc présentent un grand intérêt, parce que les différences observées d'une barrette à l'autre sont extrêmement prononcées. Ainsi, par exemple, les opérations de trempe et de recuit peuvent faire varier du simple au quintuple, au décuple et même au delà, la hauteur de chute d'un mouton, à laquelle une barrette d'acier résiste sans se rompre.
On peut enfin compléter les expériencas qui précèdent, par des essais de ployage à froid de barrettes, sur un mandrin de diamètre déterminé, qui donnent d'utiles indications sur des qualités du métal touchant de près à ses propriétés élastiques.
188. — Fer y acier ^ fonte de fer. — La plupart des pièces de machines auxquelles se rapportent les calculs de résistance des matériaux sont
aujourd'hui des pièces d'acier et principalement d'acier forgé. Les propriétés de Tacier varient à l'infini, de 30 kilogrammes de résistance à près de 200 kilogrammes ; mais l'échelle dans laquelle on se meut, pour les pièces de machines, est limitée aux aciers doux, ou tout au plus mi-durs, le plus souvent sans trempe. Le tableau XL contient les données relatives à ces deux qualités d'acier, ainsi qu'au fer doux supérieur qui forme un excellent terme de comparaison. Les chiffres sont des moyennes fournies par quatre séries d'expériences exécutées par la commission d'essais des métaux du Ministère des Travaux publics, dans les quatre laboratoires de la Marine, des Ponls et Chaussées, duCreusot, de la Compagnie P.-L.-M. ; ils peuvent donc être tenus pour très exacts, et peuvent servir de terme de comparaison, quand on veut porter un jugement sur des valeurs particulières, nécessairement variables, selon la forme et la grosseur des pièces forgées.
Tableau XL Propriétés élastiques du fei^ et de Vader,
Limite d'élasticilé
Rupture 1
100 ke
Rr
100 Ar
R^+lOOAr
Fer supérieur
( recuit ( trempé
Acier Bessemer doux
( recuit \ trempé
Acier Martin ctoux
( recuit \ trempé
Acier Martin mi-dur
recuit trempé
Les nombres relatifs au fer supérieur se rapportent au sens du laminage. Perpendiculairement au laminage, la charge à la rupture est moindre, de 14 %, et l'allongement moindre de moitié environ.
L'acier a rencontré pendant longtemps une grande défiance, provenant sans doute des défectuosités de pièces de machines forgées autrefois avec des barres fournies parla cémentation ou le puddlage. On n'a accepté ensuite que la qualité la plus douce etla plus voisine des propriétés du fer, bien qu'il n'y ait plus de défauts de soudure à craindre depuis que les pièces s'obtiennent par l'étirage d'un lingot. L'acier doux ordinaire, à l'état naturel, ne donne évidemment pas ce qu'on est en droit
d*attendre de l'acier, soit comme résistance à la rupture, soit comme charge élastique, tandis que son allongement de 30 ^ à la rupture est sans utilité pour les pièces de machines.
Depuis une douzaine d'années, on a abordé, du moins pour les pièces de forme simple, principalement les boulons de bielles et de paliers, l'emploi de la classe plus résistante des aciers qualifiés mi-durs.
De plus, comme l'acier a sa résistance à la rupture très notablement développée par la trempe, les métallurgistes familiarisés avec la trempe par la fabrication des plaques de blindage et des éléments de canons, et en grand progrès d'ailleurs dans Tari d'éviter les tapures, n'ont pas craint d'appliquer la trempe aux pièces de machines. Le recuit des pièces de machines trempées se fait souvent d^une manière particulière et plus précise, par une seconde trempe donnée à une température plus basse que la première. Les deux opérations se font, la première à 950^, la seconde à 700**; l'huile servant à la irempe est à 25** environ. A Indret on pratique la double trempe à l'eau, aux deux températures de 960* et 400**; l'eau est à 30^
Le traitement des pièces de machines par le procédé de la double trempe a pris faveur à la suite des expériences faites à Indret, par M. Auscher. En effet, M. Auscher a établi que, non seulement la double trempe permet de réaliser, dans les essais de traction, les avantages indiqués par le tableau XL, mais que, de plus, elle diminue dans une proportion tout à fait inattendue la fragilité de Tacier, telle qu'on la mesure par le choc d'un mouton.
Les résultats suivants ont été obtenus dans les essais de traction de barrettes prises dans la fourche d'une bielle en acier doux du Bouvet. Le bloom, avant forgeage de la bielle, avait donné des résultats sensiblement supérieurs.
Barrettes
Hr
Rr
100 kr
Bloom primitif, sans trempe . .
Bielle forgée, sans trempe . » . Bielle forgée, après trempe. . .
2îl
L'allongement A,., pour les barrettes non trempées de la bielle forgée, a varié de 16 à 31 %.
L'essai de fragilité fut simplement fait à la main avec un marteau, l'usine d'indret ne possédant pas encore, en 1892, l'appareil à mouton. Après la Irempe, il fallut, pour briser les barrettes, 167 des coups dont 16 suffisaient avant la trempe. A la suite de ces essais, l'emploi de la
trempe à élé généralisé pour les petites pièces en acier doux et même en acier mi-dur. L'acier mi-dur avec double trempe a même été proposé pour les bielles.
Voici, d'après M. Simonot, les résultats de quelques expériences de choc au mouton récemment faites à Indret dans des conditions de précision très supérieures aux précédentes, qui mettent bien en évidence les effets de la trempe, et de la double trempe ou du recuit, sur la fragilité.
Température
de la
première trempe
non trempé
ss
es
Hauteur de chule produisant la rupture
Après retrempe à la température de
Après recuit à la température de
Les barrettes étaient à section carrée de 20 X 20; elles avaient reçu, à franc de l'encastrement, une entaille triangulaire de 5 millimètres de profondeur dans le haut, de 2 "/" 5 sur les côtés. Le mouton pesait 18 kilos, et frappait à 200 millimètres de distance de l'entaille.
La trempe se faisait dans de l'eau à 30**.
La composition chimique de l'acier était :
Nickel 1 9^
Manganèse 0,63
Carbone 0,20
Les résultats donnés par la trempe suivie de recuit à basse température ont été considérés comme les plus favorables dans leur ensemble •
Il est à noter que l'effet de la trempe et du recuit diminue beaucoup, quand les dimensions des pièces qui y sont soumises vont en augmentant. Ces effets sont donc beaucoup moins prononcés, sur des barrettes extraites des pièces trempées, que sur les barettes trempées et recuites après avoir été extraites.
Si nous considérons les usages anglais, nous trouvons, d'après les exemples d'essais de traction cités par M. Seaton pour la matière des arbres à vilebrequins, que les grands allongements de 15 à 20^ ne sont donnés que par le fer doux ; la résistance à la rupture est alors de 30 à 35 kilogrammes. Quand on emploie l'acier, on sacrifie rallongement pour
augmenter la résistance, ce qui indique l'usage de la trempe. M. Seaton donne, en effet, pour des arbres en acier forgé, probablement la plupart sans nickel :
Rr
100 Ar
C en acier Bessemer .
Arbres droits < en acier an creuset .
( en acier Kmpp . .
Arbres à vilebrequins
SG 48 1 80 0 20 G
Quoiqu'il en soit de l'intérêt d'augmenter R^ aux dépens de Ar, qui est probablement secondaire, et même du bon effet de la trempe sur la résistance élastique Re, qui est beaucoup plus important, la trempe, à la température 900 ou 980% offre, pour les pièces de machines, le danger des tapures, qui est infiniment plus grave que pour les plaques de blindage, qui est plus difficile à éviter que pour les éléments de canons, et qui doit être écarté à tout prix.
L'amélioration de l'acier, en dehors de la trempe, se poursuit par des modifications dans sa composition chimique, et surtout par l'addition du nickel, inaugurée en 1885 par l'usine de Montataire.
Un bloom, livré par l'usine de FourchambauU, qui a été essayé à Guérigny en 1896, présentait, d'après la moyenne de deux analyses, la composition suivante :
Nickel 21,66
Chrome 2,29
Carbone 0,55
Manganèse 0,50
Silicium 0,28
25,12 Fer et pertes 74,88
Total 100,00
M. Abraham l'a essayé par traction et par compression, en barrettes simplement forgées, et en barrettes trempées ou recuites. L'essai d'écrasement se faisait à la romaine Joessel sur une petite éprouvette. Des essais comparatifs ont été faits, à la traction, avec une barre en acier doux ordinaire, et, à la compression, avec une éprouvette en fonte de fer. Les résultats sont donnés par le tableau suivant, dans lequel on trouve une donnée rarement connue, la limite de charge élastique par compression R'«.
Barre simplement forgée . • . . •
— trempée trois fois au ronge cerise .
— recuite au rouge cerise ....
— recuite au rouge sombre . . . .
Acier doux ordinaire (barre recuite^ . . Fonte de fer
RV
Rr
Ar
Ces essais montrent quelques singularités curieuses du nouvel alliage, sur lequel la trempe produit l'effet habituel des recuits. Us mettent surtout en évidence sa grande supériorité, qui permettrait de réduire d'environ 40 % la section des pièces auxquelles on l'appliquerait. Ce grand allégement ne compenserait toutefois pas suffisamment Télévation du prix des alliages à Î25 ^ de nickel, qui ne peuvent, quant à présent, être employés que dans des circonstances exceptionnelles.
Les aciers au nickel pour grosses pièces de machines,qui commencent à entrer dans l'usage pratique, ne contiennent que 3 à 4 % de nickel, avec un peu moins de 0,5 % de carbone et un peu plus de manganèse. Cette composition chimique est adoptée par l'usine de Bethlehem qui travaille beaucoup pour la Marine des Etats-Unis ; elle permet d'obtenir les résultats suivants ;
Re Résistance élastique 34^
Rr Résistance à la rupture 63*"
Ar Allongement 21 ^
Les pièces doivent être forgées à la presse, et non au marteau.
La Compagnie transatlantique commence aussi à faire usage d'arbres à vilebrequins en acier au nickel.
L'acier s'emploie de plus en plus dans les machines marines, sous forme de pièces obtenues directement par le moulage. La nécessité d'obtenir la fluidité requise pour la coulée oblige à forcer la teneur en carbone, et surtout la teneur en silicium qui permet le dégagement des bulles. Le métal n'est jamais aussi doux que le constructeur le souhaiterait ; l'effort du fondeur tend donc à la diminution de la résistance à la rupture. On a été très longtemps à atteindre un allongement Ar de 10 ^; actuellement on obtient 15 % et 20 %, avec une caractéristique de 70 qui laisse 40 kilogrammes et 85 kilogrammes pour la résistance Rr. Avec des matériaux de choix et un bon recuit de la pièce, on peut même arriver à 25 ^ d'allongement et 45 kilogrammes de résistance.
L'acier moulé remplace aujourd'hui la fonte de fer et l'acier forgé
pour les bâlis ou supports de cylindres des navires de guerre, et la fonte de fer pour les plaques de fondation des machines. Il est exclusivement employé à Indret pour les cylindres HP, en attendant qu'on puisse rétendre aux autres cylindres. 11 sert pour tous les couvercles de cylindres et de boites à tiroir exposées à de fortes pressions. Enfin tous les pistons sont en acier moulé, et souvent aussi les chariots d'excentriques et les volants des vireurs, mais non leurs couronnes dentées.
Dans la marine de commerce, l'acier moulé commence à s'introduire pour les bâtis, malgré l'élévation de son prix comparé à celui de la fonte. En Angleterre, il a, pour la marine de commerce, trouvé une application, celle-ci très économique, dans le moulage direct des pièces mobiles des pistons d'abord, et de leurs traverses, des chariots d'excentriques et balanciers de mise en train, puis des bielles, des arbres droits, et enfin des arbres à vilebrequins eux-mêmes, jusqu'à 450 millimètres de diamètre. 11 y a cependant une difficulté réelle à obtenir des frottements convenables avec l'acier moulé. Il faut vraisemblablement enlever une forte épaisseur, dans l'ajuslage des portées, afin d'arriver à la région saine du métal.
Dans le calcul de toutes les pièces massives, en fer et en acier, il faut tenir grand compte des défauts de fabrication, qui augmentent avec la grosseur des pièces, et qui peuvent modifier beaucoup leurs propriétés élastiques. La substitution des presses de forgeage au marteau pilon diminue cependant l'imperfection du forgeage au cœur de la pièce.
Pour le fer, on craint surtout l'effet des réchauffages trop répétés qui brûlent la pièce, et les défauts de soudure. Pour l'acier forgé, le danger est dans les retassures qui se produisent au cœur du lingot pendant le refroidissement, et créent une ligne de faiblesse dont il faut suivre la Irace dans la pièce terminée. L'acier moulé échappe à ce dernier danger, et présente surtout des défauts extérieurs.
Nous ne dirons qu'un mot de la fonte de fer, à laquelle s'appliquent rarement les calculs de résistance dans les machines marines. Son emploi, d'ailleurs, diminue de plus en plus. Il nous semble être loin du temps où une statistique, cependant assez récente, révélait, en Angleterre, l'existence inattendue de bon nombre d'arbres en fonte de fer, en service sur des cargos anciens.
La fonte de fer ne supporte guère, par traction, qu'un effort de 15 à 20 kilogrammes, et rompt après un allongement de 1 à 2 ^ à peine. Elle se comporte mieux à la compression ; ainsi dans l'expérience de Guérigny, citée plushaut,réprouvette en fontes'est rompuesousla charge de 87 kilogrammes, après s'être comprimée de 11,6 %. Dans les mêmes conditioqs, toutes les éprouvettes d'acier avaient supporté, sans rup-
ture, la charge de S90 kilogrammes, maximum donné par Tappareil.
La qualité que Ton recherche le plus, dans la fonte de moulage pour machines, est de se bien couler, et de ne pas avoir de soufflures et de poches intérieures, ce qui fait choisir les fontes grises écossaises, parfois mélangées à un peu de fonte noire de même provenance. Les fontes à canons de Rueil sont exceptionnellement bonnes. On demande, à certaines pièces de fonte, de donner de beaux frottements, ce qui exige un grain fin et serré ; à cet effet, on y incorpore souvent de Tacier en riblons et découpurcs,dont la fonte peut dissoudre à chaud, jusqu^à 10 % de son poids.
11 est admis que le fer, Tacier et la fonte ne subissent aucune altération de leurs propriétés élastiques aux températures les plus élevées de la vapeur d'eau. On l'a vérifié à Indret pour la fonte, dont la résistance, à 225", a été trouvée de 22 kilogrammes.
Le coefficient de dilatation est compris entre 0,000011 et 0,000012. Il faut en tenir grand compte, dans la construction et le montage des machines.
Le retrait de fonderie est de 0,01 pour la fonte et de 0,02 pour l'acier moulé. Le dessin des pièces en acier moulé doit être arrêté en vue de faciliter le retrait et de permettre à la matière de combler les vides qu'il produit. 11 faut éviter avec le plus grand soin, dans une pièce, le voisinage de parties épaisses et de parties minces. Les angles brusques, sur lesquels le retrait, accumulé dans deux directions, met le métal en tension sont très dangereux. Une pièce d'acier mal dessinée est exposée à des effets de tapure, quelle que soit Thabileté du fondeur.
Le poids spécifique de la fonte de moulage est de 7,1 ; il varie de 6,9 à 7,3. Pour le fer forgé, on peut compter sur un poids spécifique de 7,6 à 7,7, et, pour l'acier sur 7,80 ou 7,85. Le poids spécifique de l'acier au nickel est sensiblement plus élevé ; il a été trouvé de 8,2, sur le bloom expérimenté en 1896 à Guérigny.
189. — Bronzes et laitons ^ alliages de cuit^re divers. — Les composés du cuivre employés dans les machines sont de deux sortes, les bronzes ou alliages d'étain et les laitons ou alliages de zinc, dont les propriétés élastiques, autrefois très différentes, se rapprochent aujourd'hui les unes de.s autres, tellement que la confusion s'est faite entre ces deux noms.
L'ancienne composition de 90 de cuivre et de 10 d'élain, sans autre métal, sinon un peu de zinc destiné à faciliter la coulée, qui a été longtemps d'un usage exclusif pour les hélices et sert encore quelquefois pour cet emploi, est de qualité assez variable selon la pureté des métaux. Les pièces fondues à Indret avec des métaux bien affinés, donnent :
He Charge élastique 16 kilogrammes
Rr Charge de ruptnre ...... 85 —
Ar Allongement à la rupture. ... 18 ^
C Caractéristique 53
Les vieux bronzes, refondus sans affinage, n'ont presqu'aucun allongement.
Pour les alliages de cuivre, la caractéristique est la simple somme de deux propriétés distinctes, dont on ne peut accroître Tune aux dépens de l'autre.
Le bronze convient bien pour les pièces soumises à une certaine fatigue et exposées à Faction de Teau ; il sert pour les sièges de clapets de pompe à air, les corps de pompes et leurs pistons, les chemises entourant Tarbre d'hélice dans ses portées sur le gaïac etc.
Les alliages plus riches en étain, qui servaient autrefois à la confection des coussinets, sont plus cassants; ils n'ont plus guère d'emploi, depuis que les surfaces frottantes se garnissent en métal blanc.
L'addition au bronze ordinaire d'une petite quantité de métal désoxydant, qui est généralement du ferro-manganèse, améliore notablement ses propriétés élastiques et lui permet de supporter le laminage et le forgeage qui, en l'écrouissant, élèvent ces qualités à un très haut degré.
Le bronze au manganèse, simplement fondu, qui est employé quelquefois pour les ailes d'hélice, a une charge élastique de S2 kilogrammes et une charge de rupture de 38 kilogrammes. Laminé en barres, il peut atteindre une charge élastique de 25 kilogrammes, et une charge de rupture de 48 kilogrammes, avec 20 Yo d'allongement ; il convient alors très bien pour les tiges de pompes.
On fait aussi quelques applications du bronze phosphoreux, qui a la propriété de se laminer en feuilles très minces, ce qu'il le rend propre à la confection des clapets de pompe à air. Le bronze phosphoreux présente un des beaux effets de l'écrouissage quand on l'étiré en fil mince . sa résistance à la rupture passe alors, de 24 kilogrammes environ, à 80 kilogrammes et plus.
M. Lécha telier a découvert, en 1890, une très fâcheuse propriété du bronze, qui a donné la clé d'accidents jusque là inexpliqués dans les soupapes et autres accessoires du tuyaut;>ge de vapeur. Ses propriétés s'allèrent, quand la température s'élève, dans des proportions qui deviennent dangereuses vers 215°. A cette température, on a trouvé, dans une expérience récente faite à Indret.
Rr Charge élastique 10 kilogrammes
Rr Charge de rupture 18 ~
Ar Allongement à la rupture. ... 9 ^o
Le bronze a été remplacé, pour tous les accessoires du tuyaulage de vapeur, par Tacier moulé ou par les laitons à haute résistance dont nous allons parler.
Le laiton, ordinaire, composé de deux parties de cuivre et une de zinc, n*a servi pendant longtemps que pour les tubes de chaudières ; il est resté en usage pour les tubes de condenseurs, qui sont en laiton, de préférence avec 70 de cuivre, 29 de zinc et 1 d'élain. La faible résistance de Tancien laiton, pour lequel on ne pouvait pas compter surplus de 13 kilogrammes à la rupture, ne permettait pas d'application plus étendue.
Dans ces dernières années, l'addition au laiton de petites quantités de métaux désoxydants, fer, manganèse, ou d'une proportion plus forte d'aluminium, a permis d'atteindre une résistance élastique de 20 à 22 kilogrammes et une résistance à la rupture de 40 kilogrammes, avec un allongement de 20 %, Le laiton est devenu ainsi, sous des noms divers, un métal propre à la confection des pièces les plus chargées. C'est ainsi que le métal Roma, de MM. Mathelin et Garnier, qui a donné précisément à Indret les résultats précédents, est aujourd'hui presqu'exclusivement employé en France à la confection des hélices.
Voici la composition chimique de quelques-uns des nouveaux laitons les plus connus, d'après les analyses faites en 1896 au laboratoire de la Marine.
Cuivre . .
Zinc. . .
Fer . . .
Manganèic.
Alnmininm.
Etain .
Plomb . .
Divers et pertes
Hélai Roma
UU
Mêlai DeUa
LailoQ
de F loges
Métal Stone
l,Oô 0,47 0,12
Métal Bull
L'inconvénient de ces laitons est dans l'irrégularité des qualités qu'ils présentent. Ainsi, dans les nombreux essais exécutés à Indret, parmi des barrettes ayant présenté couramment 20 kilogrammes de résistance élastique et même davantage, il s'en trouve qui n'ont donné que 14 kilogrammes, un peu moins que le bronze ordinaire d'Indret. Les échantillons, qui ont servi à dresser le tableau XLI, ont donné moins encore. Il y a
probablement de petits défauts d'homogénéité chimique, ayant un effet sensible, par suite de la très faible proportion des métaux alliés au laiton.
Une qualité très importante des laitons à haute résistance consiste à supporter, sans altération de la résistance élastique, les plus hautes températures de la vapeur, ce qui les rend très propres aux emplois pour lesquels le bronze est abandonné depuis Tétude de M. Lechatelier. Il a été fait, à ce sujet, en 1896, des essais qui ont été très concluants pour le métal Roma, et qui ont été étendus ensuite aux différents alliages dont la composition est donnée ci-dessus. Les résultats moyens, pour les barrettes rompues aux températures de 15% 200**, 250% sont donnés dans le tableau XLI ; tous ces résultats sont bien comparables entre eux, les essais s'étant faits à la presse Maillard, dans des conditions identiques; mais, à froid, ils sont inférieurs à ceux obtenus généralement pour les mêmes métaux.
Les expériences ont été faites aussi à 150*" et à 225'', de manière à établir les lois continues de la perte de résistance à la rupture et de la conservation de résistance élastique.
Tableau XLI Propriétés élastiques des laitons à diverses températures.
Métal Roma
Métal Delta
15%4 2fiS7 85 </o
Lailon
de Fro;;cs
Métal SloDO
Métal Bull
lOM 34^8
Les expériences de fragilité sous le choc du mouton n'ont été faites, ni pour les bronzes, ni pour los laitons.
Rappelons, en terminant, quelques autres propriétés physiques du cuivre et de ses alliages intéressant la construction des machines.
Le coefficient de dilatation du cuivre est 0,000017, soit une fois et demie environ celui du fer ; il faut en tenir compte dans quelques circonstances. Le pelit tiiyaulage, qui est toujours en cuivre, se dilate
plus que le tuyautage principal de vapeur en acier. Quand une pièce en cuivre ne peut pas s'allonger, il suffit d'un échauffement de 40*» environ, pour lui faire dépasser, par compression, la limite d'élasticité.
Le retrait du bronze à la fonderie est de 1 ^ seulement, c'est-à-dire la moitié de celui de Tacier. Cette propriété, jointe à la fluidité plus grande du métal en fusion, permet de faire en bronze des pièces plus minces et plus compliquées que cela n'est possible avec l'acier. Il faut toutefois avoir grand soin d'éviter, dans le tracé des pièces, le voisinage de parties d'épaisseurs différentes, les parties épaisses happant, au retrait, le métal des parties minces.
Les défauts de fonderie des grandes pièces de bronze ou de laiton peuvent se séparer en coulant de nouveau métal sur les endroits où la matière a manqué.
Les poids spécifiques, nécessairement un peu variables avec la composition des alliages, sont, en nombre ronds,
8,7 pour les bronzes, 8,2 pour les laitons.
§. 2. — Calcul des échantillons des principaux organes
fixes ou mobiles.
190. — Bâtis ou supports de cylindre. — La détermination des échantillons des supports de cylindres et de leurs attaches sur le plan de pose a rarement été l'objet de calculs précis. Les règles pratiques suivies pour le tracé des pièces semblent assurer toutefois une sécurité assez complète; il n'y a pas, en effet, d'exemple d'avaries, ni même de fatigue apparente dans la charpente fixe des machines. La charge statique de ces pièces, sur le navire droit et immobile, est évidemment très faible. 11 est intéressant de se rendre compte des efforts, auxquels les bàlis peuvent être soumis par l'effet du roulis.
Le roulis produit d'abord un effort statique, dû à l'inclinaison ^ par rapport à la base d'appui.
Soient n le poids de la machine qui oscille,
G la position du centre de gravité,
<p l'angle d'inclinaison.
Le moment, par rapport au centre de gravité 0 de la section des attaches sur la plaque de fondation, est, en appelant h la hauteur OG,
II hi&ng <fj
égal au moment d'une force u perpendiculaire à OG,
rr = n tang ç.
En supposant l'angle (p égal à i'i'' 30', nous avons,
îî
Le roulis produit, de plus, un effort dynamique dû à la force d'inertie tangentielle J<, perpendiculaire à OG, dirigée dans le même sens que n pendant les rappels et en sens contraire pendant les abattées. Le point H d'application de cette force est situé au-dessous de G, si Taxe de rotation ou plutôt d'accélération instantanée du navire, X, est au-dessus de H. L'intensité de la force h par unité de poids, a pour maximum,
Jt = — r .— -,
îs.n
r étant la dislance HX.
L'intensité de h en différents points du navire a été calculée numériquement et se trouve dans le tableau, page 144, de La houle elle rouliSy les qualités nautiques des navires. Pour la machine, cette force est relativement faible, parce que la distance r n'est jamais grande; nous pouvons l'évaluer approximativement, pour tous les navires, par le calcul suivant.
Sur des navires semblables et de dimensions différentes, la demi-période de roulis Ta est proportionnelle à la racine carrée du rapport de similitude X; donc *■**• ^^'
Tn est proportionnel à X. De son côté, r est proportionnel à X, ce qui nous donne
= constante;
Supposons que, sur un grand navire oscillant en 10% v atteigne la valeur probablement exagérée de 5 mètres, nous avons
En attribuant à l'angle t^o la valeur ci-dessus — nous trouvons,
(6) soit environ 0,02.
Le momenl de la force dMnerlie IIJ/, même si nous doublions le nombre trouvé et si nous remplacions OH par OG, resterait négligeable, en présence du moment de la composante du poids, perpendiculaire à Taxe du navire.
Nous pouvons donc, sans crainte d'erreur, considérer le moment de flexion par rapport à Tencastrement sur le plan de pose, comme uniquement produit par la composante u du poids n, appliquée en G, en faisant,
pour y comprendre l'effet des forces d'inertie.
Le calcul du moment de n a été fait, pour les cylindres BP des machines du Carnot et du Lavoisier; il a donné :
m = 0,5 II
Carnot
Lavoisier ....
14625 kilogr.
3150 millîm.
Le moment de résistance des attaches,
a été calculé; ses valeurs sont les suivantes
Carnot . . . .
Lavoisier ,
Compretsioa du bàli
luoJ
638 mill.
Traclion sur los boulons d'allaehe
2742 mill
La charge maximum, (B)
ii=^j.
est donc
Compression (du bàli)
Ti-aclion sur les boulons d'attache
Carnot
Lavoisier
2iN21 1S42
Ces calculs montrent que, pour assurer la tenue, en supposant une bande de 90% ce qui a élé proposé par quelques constructeurs comme condition de sécurité, les boulons d'attache sont insuffisants du côté du bàli qui travaille par traction. Il serait nécessaire d'agrafer la base des supports de cylindres sur la plaque de fondation.
Dans tous les cas, un calcul analogue au précédent mérite d'être fait pour chacune machine nouvelle.
191. — Epaisseur des parois des cylindres. — Les nécessités de la fabrication ont conduit, pendant très longtemps, à donner, aux parois des cylindres en fonte de fer, une épaisseur supérieure à ce que la résistance à la pression intérieure exige. 11 en est encore de même aujourd'hui, pour tous les cylindres en acier moulé; l'épaisseur exigée pour la coulée de Tacier est telle que la charge des parois n'atteint pas la moitié de ce que l'acier moulé peut supporter en toute sécurité; l'alésage n'enlève ensuite qu'une petite fraction de la matière en excès.
1^ déformation des parois des cylindres, sous l'action des charges très faibles auxquelles elles sont soumises, étant négligeable, la charge peut se calculer à l'aide de la formule élémentaire,
Vd
dont nous avons indiqué, aun"" 90 des Chaudières marines^ Tinsuffisance pour Tapplication aux réservoirs cylindriques de grande dimension fortement chargés.
Il convient, dans la formule (9), de diviser P par 100, ce qui conduit à
(lOj
Vd
200 éî
H est la charge des matériaux par millimètre carré,
P la pression intérieure par centimètre carré, d'où le diviseur 100,
d le diamètre en millimètres,
e répaisseur en millimètres.
Si, au lieu de calculer R, on se propose de déterminer e» la formule (10) donne
(10 bis) e =
Cette formule n'est évidemment pas applicable, lorsque le produit Pd est faible» puisqu'il existe évidemment pour e un minimum au-dessous duquel il est impossible de descendre. Il faut donc ajouter un terme constant à la valeur de e.
Une formule quelquefois employée à Indret est,
en attribuant à Ri une valeur de 2J0 environ, pour les cylindres en fonte.
Dans une machine horizontale, sans chemise rapportée dans les cylindres, la constante 10, représenterait à peine le double de la matière que Ton peut avoir à enlever, dans des réalésages, à la suite d'un long service.
L'épaisseur des parois, calculée avec Téquation (10), correspond à une charge réelle des matériaux R moindre que R, et exprimée par la formule
(11 M ^ = Ri 1—2000 B^ '
Quand l'équation (H) donne pour e une valeur inférieure à
ce qui peut arriver pour les cylindres BP de grand diamètre, on substitue l'équation (12) à Téquation (11).
L'emploi de la formule (12) donne, pour la charge des matériaux R, d'après l'équation (10),
Fd
2000 -f 2rf'
En prenant les valeurs de e d'après l'exécution et en attribuant à P la valeur observée ou prévue, pour les cylindres HP et MP de diverses machines récentes, on trouve avec la formule (7) les charges R inscrites dans le tableau XLII.
Les cylindres considérés sont en fonte de fer, sauf les cylindres HP des machines du Bouvet^ de la Jeanne-d'Arc, du Jurien-de-la-Gravière, qui sont en acier.
Tableau XLII Charge des parois des cylindres.
Noms des b&limcnts
Cylindres II V
Gyliodras MP
Champagne .
Touraine . .
Navarre . .
Moyennes .
PAQUEBOTS
kil.
millim.
milUm.
kil
kil.
millim.
millim.
BATIMENTS DE GUEBEE (acier pour le Cylindre HP)
Jeanne-dl'Arc. .
Jurien-de'la' Gravière Bouvet
Du Chayîa .
Galilée • .
Moyenne .
VM
BATIMENTS DE GUEREE (fonte partout).
Brennus .
Bugeaud .
Forban .
Chevalier ,
Moyennes
kil.
Les règles empiriques proposées par M. Seaton consistenl d'abord à attribuer à P les valeurs suivantes, en fonction de la pression aux chaudières H.
Détecte triple
Cylindre HP. . . P Cylindre M P. . . P Cylindre B P. . . P
Détente quadruple
CyUndreHP. . . P r= H
Cylindre M^ P . . P = 0,70 H
Cylindre M, P . . P = 0,45 H
Cylindre B P . . P = 0,25 H
Les épaisseurs e sont ensuite calculées, pour tous les cylindres sans exception, à l'aide de la formule unique
L'application de ces règles à trois des bâtiments du tableau XLI conduit aux résultats suivants :
Jeanne-cTArc . . .
Jurien-de-la- Graricre Forban, • • • •
Cylindre H P
kil.
milL
Cylindre D I*
mill.
La formule de M. Seaton semble donc avoir été établie à une époque où les pressions n'atteignaient pas encore les valeurs actuelles.
Les chemises intérieures rapportées dans les cylindres ne sont jamais
chargées que par compression, l'enveloppe de vapeur étant toujours à
une pression égale ou supérieure à la pression intérieure des cylindres.
Elles ne sont exposées à subir aucune déformation. Leur épaisseur peut,
par suite, être fixée d'une manière assez arbitraire. M. Seaton propose, pour l'épaisseur c des chemises en fonte de fer,
l'expression empirique ,
e étant l'épaisseur du corps du cylindre. L'application de cette formule conduit aux épaisseurs suivantes, en regard desquelles nous avons inscrit les épaisseurs réelles.
Cylindres H l
Cylindres M P |
Calrulé
Calculé
Jeanne-d^ Arc
Jurien-de-la- Gravier s . .
Forban
L'amirauté anglaise fait usage de chemises en acier forgé, pour lesquelles M. Seaton réduit dans le rapport 0,8 les épaisseurs données par la formule (15) .
En France, les chemises en fonte de fer sont employées exclusivement, même quand le corps du cylindre est en acier.
Si Ton vient à supprimer les enveloppes de vapeur, tout en conservant les chemises rapportées à l'intérieur, celles-ci coopéreront à la résistance. Le corps du cylindre travaillera alors à la manière d'une frette ; il devra être monté avec un serrage initial.
Il n'y a pas d'exemple connu de paroi cylindrique qui ait cédé sous
Faction de la pression, dans les cylindres des machines marines. Les avaries de parois cylindriques proviennent de défauts de fabrication dus aux retraits de fonderie, ou de dilatations irrégulières résultant de réchauffages trop brusques, comme il a été dit au n° 70. Quand une fêlure s*est ainsi produite accidentellement, sur les glaces des tiroirs, en général, la solidité du cylindre est restée suffisante pour laisser le temps de découvrir la fente, et d'en resserrer les lèvres au besoin, par une pièce rapportée, en attendant le remplacement du cylindre qui n'est même pas nécessaire.
Les parois planes, fonds de cylindres ou de boîtes à tiroirs cylindriques et parois de boites à tiroirs rectangulaires, sont exposées à des fatigues dangereuses, pouvant entraîner, comme sur le Brandenburg^ des explosions suivies de mort d'hommes. La solidité de ces pièces dépend de la manière dont elles sont nervurées et n'est garantie par aucun calcul de résistance. Lorsqu'on est obligé de sortir des formes de pièces éprouvées par l'expérience, la sécurité complète ne peut être garantie que par un essai à la presse hydraulique, analogue à celui que subissent les chaudières.
192. — Tiges de pistons. — Les tiges de piston sont, de toutes les pièces mobiles de la machine, celles qui sont exposées aux accidents les plus fréquents, bien que les calculs élémentaires de résistance des matériaux les classent parmi celles qui sont le moins chargées.
Pour calculer la charge totale sur les tiges de piston, on tient simplement compte de la pression maximum p de la vapeur sur le piston, d'après la figure 150, ce qui donne
On devrait, en principe, défalquer de P, conformément aux figures 182, 153, la force d'inertie maximum
Ip = 0,000569 n C N^
en prenant pour n le poids du piston seul pour la charge à l'emmanchement de la tige, et les poids du piston et de la tige elle-même à la traverse de pied de bielle.
Les sections considérées, dans le calcul de la charge H par millimètre carré, sont la section totale de la tige a pour la charge par compression, la section réduite au fond des filets (t, pour la charge par traction.
En prenant des exemples dans différentes classes de navires, on forme le tableau suivant ;
Tableau XLIII
Noms des Bâtiments
R Charge par i
nillimètre earré
Compression R|
Traction R,
kilogrammes
kilogrammes
! Bouvet
1 Brennus. ...
\ S fax
1 Jean^Bart ...
Bâtiments
I Davouat
de
N Charner . . .
guerre
j Surcouf, . . .
/ LaUmchê-Tréville . .
Wattigniea. . . . Moyennes. . .
[ Chevalier ....
J Forban
Torpilleurs
\ Durandal ....
( Moyennes. - .
/ Touraine ....
1 Navarre ....
; Général-Chanzy . .
j Tarn
( Moyennes. . .
»îo
Paquebots
La formule empirique donnée par M. Seaton pour déterminer le diamètre d de la tige du piston est,
(16) d = KDv/p;
p est l'ordonnée maximum sur le piston, K, un coefficient variant, selon la classe des navires, de 0,1055 comme maximum, à 0,0792 comme minimum.
L'application de cette formule conduit à des charges par compression comprises entre 1 kilogramme et 1%28.
Les chiffres varient beaucoup, comme on voit, dans une même classe de navire. La charge debout par compression R^, la seule qui soit évidemment à considérer, passe, en effet, de 0*^,98 à 2^,8 du Jean-Bart au Surcouf. Dans ces limites, l'expérience n'indique pas que les tiges les plus chargées soient exposées à des avaries plus fréquentes. Cela ne peut pas beaucoup étonner, si l'on considère que la longueur des tiges ne dépasse pas 10 à 12 fois leur diamètre, et que, par suite, aucune flexion n'est à craindre, sous des charges debout inférieures à 3 kilogrammes.
Les avaries de tiges de piston ne peuvent provenir que de causes accidentelles : mais ces causes sont nombreuses.
En premier lieu, les tiges se faussent souvent à la suite de cbocs dans les cylindres, qui, se produisant sur une partie seulement de la surface du piston, tendent à faire prendre au piston une position oblique par rapport à l'axe des cylindres. Les chocs sont dus le plus souvent à la présence de l'eau, quelquefois à celle de magmas compacts de sels, de matières grasses, de limailles métalliques. L'effet des chocs est surtout dangereux dans les machines horizontales, où tous les corps étrangers s'amassent dans le bas du cylindre ; on le combat en guidant le piston par des contre-liges traversant le plateau du cylindre, calé a. L'usage des contre-tiges s'est quelquefois conservé dans les machines verticales où il n'a plus les mêmes raisons d'être, et où il multiplie, peut-être inutilement, le nombre des points guidés dans le mouvement du piston.
Un échauffement dans le presse-éloupes, surtout quand il résulte d'une excentricité et non d'un excès de serrage, fait arquer la tige, la généra- trice la plus chauffée formant la convexité de l'arc. Le danger, en pareil cas, provient de ce que la tige, en s' arquant, porte de plus en plus vio- '
Lemment du côlé où le commencement d'échaufferaent s'est produit ; il est plus grand pour les tiges creuses que pour les tiges pleines, parce que la chaleur trouve une section de métal insuffisante pour passer de la génératrice échauffée et convexe, à la génératrice opposée et concave. Cette considération fait proscrire les tiges creuses.
Enfin, la cause d'avaries la plus fréquente est dans le défaut de parallélisme des trois lignes droites que le piston et sa tige sontassujellis à suivre, par suite de la présence de trois
guides, la paroi du cylindre, l'axe du presse-étoupes, la surface de la glissière.
Un calcul simple suffit pour montrer toute la gravité du danger résultant d'une simple excentricité du presse-étoupes, même quand les deux exlrémilés de la tige décrivent une même ligne droite.
Supposons, ce qui est approximativement vrai, que la tige puisse être regardée comme encastrée à ses deux extrémités dans le piston et la
traverse; une courbure, de flèche f^ produite au passage dans le presse-étoupes, dans les conditions de la figure 291, donne naissance à une force transversale F, dont la valeur est,
(17) F=/X3El,4p'
E étant le coefficient d'élasticité 22000,
I le moment dMnertie de la section -^r- .
Le moment de la force F, par rapport à Tencastrement dans le piston, est,
(18) Ai = F^ = /^X3EIj^,;
ce moment est, pour la tige, un moment de flexion au point B. Le moment résistant est
R étant la charge maximum de la matière dans la section en B. Nous avons donc
R-=/X3EIj-5-^3,
En introduisant dans cette formule les valeurs prises sur une machine de croiseur, au bas de la course du piston,
d = 370 mîllim. l = 1350 miliim. l, = 270 millim. /. = 1080 millim.,
nous trouvons
La charge est donc d'autant de fois 15 kilogrammes qu'il y a de millimètres d'excentricité au presse-étoupes ; elle peut ainsi dépasser facilement la limite d'élasticité et atteindre ensuite la charge de rupture.
La formule (19) est applicable indifféremment aux tiges pleines ou creuses, puisque le moment d'inertie I n'y figure pas ; elle est favorable aux tiges pleines, parce que celles-ci ont un moindre diamètre extérieur d.
Les seuls moyens préventifs contre le danger du déréglage des trois lignes de guidage de la tige de piston sont dans les soins du monteur de la machine et dans la vigilance du mécanicien.
193. — Bielles. — Contrairement aux tiges de piston, les bielles présentent une grande sécurité, bien qu'en apparence on les charge davantage ; elles ne sont toutefois pas exemptes de tapures, et, comme elles ne préviennent jamais, avant de rompre, leurs avaries sont toujours très graves. Pas plus que les tiges, elles ne redoutent la flexion résultant delà charge debout, parce que la longueur du corps, entre les deux collets de la tète et du pied, seule partie où la flexion soit possible, ne dépasse pas la longueur de la tige du piston. Les bielles, parfaitement libres dans leur mouvement, n'ont à craindre aucune des forces transversales qui peuvent être fatales aux tiges.
La charge des bielles se calcule en attribuant à P la même valeur que pour les tiges de piston, sans tenir compte ni de Tobliquité de la bielle, qui augmenterait P, ni desforces d'inertie, qui diminueraient P dans une proportion plus forte que pour les tiges de pistons.
Le calcul de la charge B par millimètre carré se fait pour le corps de la bielle et pour les boulons de tète et de pied.
Tableau XLIV
Charge R |
Noms des BâtimeDts
Corps
Boulons de lâte
Boulons de pied
kilogrammes
kilogrammes
kilogrammes
Bouvet
Charles-Martel . .
Jauréguiberry . . . .
Brennus
Bugeaud, ,
Davoût • ,
Jean-Bart
S fax. .
Galilée .
iriberville
Moyennes ....
Laos
France
Dupleix
Amiral-Courbet , . .
Jjton» ••«••.
1 Moyenn
es . . • •
On calcule parfois la charge des chapeaux de bielle, en supposant qu'ils travaillent par flexion sous l'effort des écrous de leurs boulons, en portant sur les soies par leur unique génératrice centrale. Les charges ainsi déterminées, qui atteignent de 10 à IS kilogrammes, représentent beaucoup plus du double de la charge réelle par flexion ; elles doivent
être consultées comme donnant de simples termes de comparaison
d'une bielle à l'autre.
La principale précaution à prendre, au point de vue de la résistance des matériaux, dans la construc-
tion des bielles, est relative aux bielles creuses. Elle consiste, du côté où la bielle se divise, pour embrasser le bas de la tige de piston sur la traverse à arrêter le creux avant la naissance de la fourche. 11 importe, en effet, de n'affaiblir, par aucun évidement, la matière servant à l'encastrement du pied de la fourche, qui travaille par flexion.
Soies et manivelles des vilebrequins
Le vilebrequin de chaque piston à vapeur joue un
double rôle, d'abord comme pièce de la machine par-
Fig. 292. ticulière composée par le cylindre qu'il dessert,
ensuite, comme pièce de la machine tout entière, dont il partage l'arbre
de couches, en deux parties jonctionnées par lui.
Comme pièce du mécanisme spécial à un cylindre, le vilebrequin transmet à l'arbre, par son bras de manivelle arrière seulement, tout le travail développé dans le cylindre. Le bras avant est, pour la soie, un simple support s'opposant à sa flexion dans le plan du vilebrequin.
Comme portion de l'arbre de couche commun à toute la machine, le vilebrequin transmet à l'arrière de l'arbre, par son bras arrière, tout le travail développé sur l'avant, qui est transmis par l'avant de l'arbre agissant sur son bras avant.
Au total, le bras arrière du dernier vilebrequin arrière transmet à l'arbre le travail F développé par la machine entière, cylindre arrière compris. Les dimensions transversales de ce bras se déterminent d'après celle condition; elles sont adoptées par tous les autres bras de manivelles chargés de transmettre un travail moindre.
Le moment de flexion m, nécessaire pour produire le travail F, à l'allure de N tours par minute, est,
mX2KN = FX75X60 kilogrammètres ;
puisque nous prenons le millimètre pour unité des surfaces et des bras
de leviers, nous devons multiplier le second nombre par 1.000, ce qui
nous donne
F étant le travail indiqué en chevaux.
Considérons la section de la manivelle à son encastrement supposé situé dans le plan diamétral de l'arbre. Soient b la largeur parallèlement à Tarbre,
h l'épaisseur perpendiculaire au plan du vilebrequin, R la charge maximum de la matière .
Le moment de résistance, égal au moment de flexion, est
^ et)
Les deux équations (21) et (22) donnent
JS'ous verrons, au n** 198, que le diamètre D de l'arbre est déterminé à l'aide d'une équation analogue; en attribuant à la charge des matériaux R la valeur,
En adoptant la même valeur pour R, l'équation (23) devient, en nombres ronds
les formules générales exprimant bh* et D', donnent d'ailleurs, à valeur égale de R, la relation
On s'est préoccupé quelquefois de la charge par cisaillement, qui, à Tencastrement s'ajoute à la charge par flexion. Ainsi, M. Seaton recommande d'augmenter la section bh à l'encastrement, d'une surface complémentaire calculée à raison de 0,178 millimètres carrés par kilogramme de la force P produisant la flexion ; cela revient à faire travailler la matière à 8^,6 par cisaillement.
Cette correction serait de peu d'importance en présence d'une forte charge par flexion. En effet, la force P est le quotient du moment m/ par son bras de levier, qui est le rayon de la manivelle, ou la moitié de la course C des pistons ; nous avons donc
p _, 4.500.000 F isC N'
^^^^ *""R- 7:0 NR'
ce qui nous donne» très approximativement, en supposant B le même, par cisaillement et par flexion,
Pour b = 320 millimètres, A = 560 »
nous aurions,
hh- 179.200— •
Il s'agirait donc d'accroître la section d'encastrement de 17 ^ seulement.
D'autre part, quand on donne à la section du bras les dimensions b et A simplement calculées à Taide de la formule (S3), on ne tient pas compte de l'accroissement indéfini de fr à Tintérieur de l'arbre. A la cir* conférence de l'arbre, où est le véritable encastrement, le moment de flexion est en général la moitié seulement de ce qi^'il est par rapport à l'axe. L'emploi de la formule (23) peut donc dispenser de tenir compte de l'effort de cisaillement.
Nous verrons plus loin, d^ailleurs, qu^il y a en jeu beaucoup de causes de fatigue supérieures à Teffort par cisaillement, dont il n'est pas possible de tenir compte.
En calculant la charge des matériaux à l'aide de la formule (23), on trouve qu'elle varie très notablement d'une machine à l'autre pour les bâtiments de guerre, contrairement à ce qui a lieu pour les arbres.
Le tableau est divisé en trois parties :
1** Manivelles moins chargées que Tarbre ; 2^ Manivelles chargées comme Farbre ; 3** Manivelles plus chargées que l'arbre.
Tablbau XLV. — Charge des bras de manivelles.
Noms des bAUmeots
/ Bouvet
I Brennus
1 Jean-Bart
' Sfax
Davout
Oalilée
Moyenne
Moêséna
Toge
Jurien-de-la-Oraptère . , .
Alger
Chanzp
Swrcouf
Wattignies
ïééger
Moyenne ... . .
Moyenne générale • . .
millim.
Diillim.
kil.
Sur les torpilleurs, M. Normand a commencé par charger les manivelles comme les arbres ; il les charge maintenant sensiblement plus fort.
Noms des bâtiments
Chevalier.
Forban • Durandal
Moyenne
millim.
kil.
Sur les paquebots, les valeurs de R sont assez variables.
Noms des bâliments
Normandie
Champagne
Touraine » . . . . .
Navarre
Général-Charuty , ,
Laos
France
Dupleix
Moyenne
millim.
millim.
kil.
Les dimensions de la soie, diamètre et longueur, se déterminent, non par des calculs de résistance des matériaux, mais uniquement d'après la valeur adoptée pour le coefficient d'usure Q de la tète de bielle. Les règles, à ce sujet, ont été données au n"" 117, et les valeurs numériques, au n* 118, tableau XIX, 1^ partie.
En fait, le diamètre de la soie est égal à celui de Tarbre à vilebrequins; sa longueur est égale à son diamètre, ou très peu supérieure.
195. — Fatigue de la soie et de V extrémité des bras de manivelles. — Les deux bras du vilebrequin qui portent la soie sont placés, au point de vue de la transmission des efforts entre l'arbre et la soie, dans des conditions tout à fait différentes Tun de l'autre. De la dissymétrie de leurs fonctions, résultent des déformations assez compliquées, produisant des fatigues par flexion et par torsion, dont la théorie élémentaire des machines ne tient pas compte. Ce sujet a été traité d'une manière assez approfondie dans VÉtude sur les arbres à manivelles^ de M. Simonot, travail qui mériterait une édition complétée et rectifiée.
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Nous supposerons ici Tarbre lui-même absolument rigide et rigou* reusement encastré, l'effet de ses déformations devant être étudié plus loin.
La dissymétrie du travail des deux bras varie selon le vilebrequin considéré.
Sur le premier vilebrequin d'une machine à partir de l'avant, le bras arrière seul travaille par flexion, et il transmet à Tarbre la totalité du travail moteur développé sur le piston. Le bras avant supporte la soie et Tempèche de fléchir, dans le sens du rayon seulement ; il ne peut subir aucune flexion, puisque la petite extrémité d'arbre, sur laquelle il est encastré, peut tourner dans son coussinet sans rencontrer de résistance.
Dans ces conditions, les deux bras et la soie doivent se déformer, au cours de la marche, comme le représente la figure 293. La soie, poussée en avant par la bielle, retenue en arrière par son bras arrière seulement, subit nécessairement une certaine flexion par rapport à ce bras, comme encastrement; de plus et surtout, elle tord le vilebrequin tout entier, c'est-à-dire chacun des deux bras, le bras arrière un peu plus que le bras avant. La soie subit elle-même une torsion résultant du déplacement angulaire des deux bras Tun par rapport à l'autre.
La répartition de Teffort exercé par la tète de bielle est modifiée par cette déformation d'une manière qui tend à réduire Teffet produit.
Sur les vilebrequins intermédiaires la transmission du travail exécuté sur l'avant du vilebrequin considéré, qui se fait du bras avant au bras arrière, par l'intermédiaire de la soie, produit la déformation représentée figure S94. Ici, le bras avant conduit la soie en subissant la flexion oa, le bras arrière conduit l'arbre en subissant la flexion ob. La soie fléchit par rapport aux deux bras pris comme encastrements et les tord
Fig. 294,
également Tun et l'autre. Les deux bras s'infléchissent en sens inverse l'un de l'autre, en même temps qu'ils se tordent dans le même sens. La soie elle-même subit une torsion, plus grande que dans le cas précédent, qui résulte de la flexion des deux bras.
Ces déformations, qui échappent nécessairement à tout procédé de mesure, permettent seules de comprendre comment l'extrémité des manivelles, avec des échantillons égaux à ceux d'encastrement sur l'arbre, est exposée à des fatigues qui peuvent aller jusqu'à produire la rupture.
La longueur ^ de la manivelle est à peine supérieure, quand elle l'est, à la somme des rayons de la soie et de l'arbre. Il en résulte que la
flexion, telle que nous venons de la calculer selon l'usage établi, peut à peine se produire dans la réalité. La charge principale se produit souvent par cisaillement. Si la charge des matériaux, en effet, résultait uniquement des moments de flexion exprimés par la formule (23). les soies de manivelles et la portion adjacente des bras supporteraient des charges presque nulles. Les choses se passent différemment dans la pratique, et Ton a des exemples assez fréquents de rupture à la jonction de la soie et de la manivelle. Les figures 395, 296 montrent les deux manières dont les fentes se produisent, ainsi que les réparations de fortune qui se font
Fig. 295.
en cours de navigation, et qui permettent de continuer à marcher à petite vitesse.
Il est vraisemblable que des défauts de fabrication, parfois apparents,
Fig. 296.
sont toujours pour une grosse part dans la rupture des manivelles, soit à la jonction avec la soie, soit à la jonction avec l'arbre, le dernier cas se rencontrant plus rarement.
Sur les arbres en une seule pièce, les défauts étaient très difficiles à éviter autrefois, avec le fer doux, dans l'opération du forgeage.On n'en est pas à Tabri sur les arbres en acier coulé et forgé parce que le façonnage des vilebrequins amène le cœur du lingot précisément sur la ligne qui sépare, dans la manivelle, l'attache de la soie de l'attache de l'arbre.
Le seul moyen d'avoir des pièces parfaitement saines est, comme nous le verrons aun* 221, de faire le vilebrequin d'assemblage, en forgeant séparément chaque bras, et la soie elle-même.
196. — Arbre à vilebrequins et ligne cTarbres. Détermination du diamètre, d'après le moment de torsion. — Le diamètre des arbres se détermine d*après le moment de flexion auquel ils sont destinés à résister. La fatigue réelle dépend, non seulement de la torsion, mais encore de flexions très complexes, mal connues, plus sujettes que la torsion à atteindre des valeurs anormales dangereuses.
Le moment de torsion moyen m, pendant un tour de la machine, multiplié par 2 t: est égal au travail en kilogramme très pendant un tour complet; nous avons donc en continuant à prendre le millimètre comme unité générale des longueurs, et, par suite le kilogramme-millimètre comme unité de travail,
F étant la puissance habituelle, en chevaux, à l'indicateur.
Le moment de résistance à la torsion, pour une charge R en kilogrammes par millimètre carré à la surface de Tarbre, d'après le moment d'inertie I de la section autour de l'axe,
D étant le diamètre en millimètres, a pour valeur
Si l'arbre est creux, D étant le diamètre extérieur et d le diamètre de la cavité, le moment est,
(27 bis) R jg ' =: //i .
Nous avons donc, pour déterminer la valeur moyenne de R dans le cas de l'arbre plein,
équation dont on se sert habituellement.
La valeur maximum de R s'obtiendrait en considérant, au lieu du moment moyen de rotation m, le moment maximum SfYL qui tient compte de l'effet du poids des pièces et des forces d'inertie, en même temps que du travail de la vapeur, et qui, pour l'ensemble d'une machine, dépend à un haut degré du calage des manivelles. Pour passer de la valeur moyenne de R à sa valeur maximum, il suffit de multiplier m par le coefficient d'irrégularité, tel qu'il est défini au n^ 96.
Les valeurs numériques calculées au n** 96, pour le rapport — sont
Brennua 1,20
d^ABèoi 1,08
Kcuaer'Wilhelm-der'Grosse , 1,19
On admet que le coefficient d'irrégularité, après qu'on s'est appliqué à le réduire le plus possible, lors de Tétude des moments individuels des cylindres et du calage relatif des manivelles, diffère assez peu, d'un navire à l'autre, pour qu'il ne soit pas nécessaire d'en tenir compte.
L'équation (27) peut s'écrire
ou, en effectuant les calculs,
cette formule sert, soit à calculer B en fonction de D, soit à déterminer D, si l'on se donne R .
En faisant
ce qui équivaut à avoir une charge R de 4 kilogrammes pour un coefficient d'irrégularité égal à 1,10, l'expression de D prend la forme très simple,
qui sert fréquemment au calcul de D.
Plus généralement, on peut exprimer D par la formule empirique
ou, dans le cas d'un arbre creux,
en admettant que le coefficient K varie selon les circonstances.
Pour les navires de guerre français, à l'exception des torpilleurs, le coefficient K est bien réellement constant et égal à 100. Le calcul fait sur trente machines de puissances variées, avec des arbres pleins ou creux, avec deux, trois ou quatre manivelles, a donné une moyenne égale à 100, Les valeurs extrêmes sont 95 et 105.11 est donc inutile de transcrire ici un tableau qui serait sans intérêt.
Pour les torpilleurs choisis dans les modèles récents, Chevalier, Forban, Durandal, le coefficient K n'est pas moins constant, mais sa valeur est égale à 64 seulement.
Les paquebots présentent des valeurs de K moins régulières. Nos transatlantiques se distinguent par la grosseur des arbres de certains navires surtout de la Normandie', on peut en juger par le tableau suivant :
Noms des Bâtiments
Kaiaer-Wilhelm-der-Groêse . . .
Normandie
Champagne
Touraine
Navarre
Général-Chanzy
Moyenne
millim.
chevaux 14200
tonnes
Il est bien clair que le moment de torsion ainsi employé au calcul de la valeur de D, n*est réellement exercé que sur l'extrémité de l'arbre, à l'arrière de son dernier vilebrequin, ou plutôt de son dernier palier arrière. En avant du dernier vilebrequin, le moment de torsion moyen diminue, après le passage devant chaque cylindre de tout l'effet du travail F de ce cylindre. Le moment de torsion maximum diminue moins vite, parce que le coefficient d'irrégularité augmente ; on pourrait trouver sa valeur dans chaque entre-deux de cylindres, pour le Brennus, le d'Assas, le Kaiser-Wilhelm-der -Grosse, à l'aide des figures 159, 161 et 165.
D'autre part, l'arbre à vilebrequins est soumis, sur toute sa longueur, à des moments de flexion longitudinale dont l'intensité est difficile à calculer, comme nous le verrons au n® 197. On s'appuie sur l'existence de ces moments pour justifier l'usage, commode au point de vue des rechanges de coussinets, de conserver le même diamètre sur toute la longueur. Quelques constructeurs adoptent cependant deux diamètres différents, la portion avant de l'arbre ayant un diamètre moindre d'un dixième environ.
Le moment de torsion produit par la machine s'exerce intégralement sur les arbres intermédiaires et l'arbre porte-hélice ; on peut seulement admettre que l'effet du coefficient d'irrégularité va en s'atténuant à mesure qu'on marche vers l'arrière, et que, d'autre part, des causes de fatigue plus graves surgissent à l'extrémité arrière près de l'hélice. .
L'arbre porte*héIice reçoit toujours un diamètre égal à celui du vilebrequin« parfois même un diamètre plus fort ; cette mesure de prudence est facile à justifier.
Le tableau suivant donne le diamètre de quelques arbres creux, ainsi que celui de leur cavité intérieure .
Noms des bàliments
Brennua
Jeanne-^ Arc . . .
Bouvet
Dupuy-de-Lôme . .
Bugeaud . - . • Jurien-de-la- Gravier é
Qalilée
Coèsini, nibervUle, . . .
Arbre à Tilebreqains
Arbre intermédiaire
Sur le BrennuSf on remarquera que, si les arbres intermédiaires ont un diamètre extérieur plus grand que celui des arbres à vilebrequins, ils sont, par contre, beaucoup plus évidés. Sur le Cassini et le d'Iberville, les arbres intermédiaires sont creux et les arbres à vilebrequins sont pleins. Sur les trois bâtiments, la section des arbres intermédiaires est plus petite que celle des arbres à vilebrequins.
Quand les arbres sont pleins, on donne très souvent aux arbres intermédiaires un diamètre inférieur du vingtième à celui des arbres à vilebrequins, ce qui correspond à une résistance à la torsion inférieure dans le rapport 0,86 •
Les arbres intermédiaires peuvent être faits à un diamètre moindre, non seulement parce qu'ils supportent des efforts moindres, mais aussi parce qu'ils sont plus sains que les arbres coudés.
M. Seaton propose, pour calculer le diamètre du vilebrequin, des formules tenant compte à la fois de la torsion et de la flexion longitudinale ; les deux effets sont combinés en un couple de torsion résultant, ayant pour moment ^, selon la formule connue,
^m=|^iir, + 1 s/'ïïi^+'m]
Le couple de torsion ^ti, de beaucoup le plus important, est calculé en tenant compte du coefficient d'irrégularité, dont M. Seaton indique la valeur variant de 1,70 à 1,26 pour divers systèmes de machines à deux et à trois cylindres.
Le couple de flexion ^Z/ est calculé, en supposant que l'arbre reçoit dans les paliers un encastrement parfait, de telle sorte qu'une pression P exercée par la tète de bielle entre deux faces de paliers espacés de la distance l produit, à chaque encastrement, le moment approximatif,
La valeur de ^llC étant ainsi établie, celle de D est donnée, d'après l'équation (27), par la formule
Les valeurs adoptées pour R sont les suivantes :
DIAMÈTRE
Arbres en fer forgé
— en acier forge de pacjnets
— en acier forgé d*an lingot
au-dessous] de 305 millim.
au-dessus do 305 mUlim,
Dans TexemplOy choisi par M. Seaton, d'une machine à deux cylindres ayant un coefficient d'irrégularité de 1,27, le rapport du moment résultant calculé au moment moyen m de la formule (21) est,
La valeur attribuée à R est 5^62. La valeur de D est donc celle que donnerait la formule (28), en y attribuant à R la valeur
^ — ^^ fi-26
Le calcul de M. Seaton conduit ainsi au même résultat que l'application de la formule (29).
Pour les arbres intermédiaires, M. Seaton s'en tient à la simple application de la formule (30), en tenant compte du coefficient d'irrégularité dans les valeurs attribuées à K. Il indique, pour les machines ordinaires de la marine marchande, dont les arbres sont probablement supposés en fer forgé, des valeurs de K, que nous avons transformées pour les appliquer aux mesures métriques françaises, et inscrites dans le tableau de la page suivante.
Les premiers de ces nombres, qui montrent bien le soin minutieux des calculs de M. Seaton, peuvent être adoptés dans Tapplication de la formule (30).
M. Seaton admet que, pour les torpilleurs et les contre-torpilleurs, le coefficient K peut descendre à 50 environ, c'est-à-dire sensiblement audessous du chiffre 64 adopté par M. Normand.
P Machines à détente triple, trois manivelles calées à 120°
Machines à détente triple, trois manivelles calées à 120»
Machines à détente triple, trois manivelles calées à 120^ • • •
2^ Machines componnd à deux manivelles. .
8*" Machines à détente simple, deux cylindres.
4° Machines compound en tandem, une seule
manivelle
Pression
avec chaudière
lus:»
Délente A
10 à 12 Uàl3
197. — Moments de flexion de Varbre à vilebrequins, — Nous nous bornerons ici à indiquer la nature des principales flexions auxquelles Tarbre à vilebrequins est soumis, Tétude complète de ces flexions n'ayant pas conduit jusqu'ici à des conclusions pratiques pour les constructeurs.
Ces flexions sont dues à deux causes :
1** La force exercée par la tête de bielle sur chaque manivelle, comme il est indiqué sur les figures 182 et 153. Cette force, transmise par la manivelle à Tarbre et par l'arbre aux paliers, est Torigine des trépidations de la coque étudiées au chapitre VI, n""' 98 et suivants. La figure 182 donne, à chaque instant, la valeur de la composante verticale de cette force, pour chacun des cylindres d'un grand paquebot.
2*^ La force exercée par la soie de chaque manivelle sur son bras arrière, pour transmettre le moment moteur produit par les pistons à vapeur situés sur Tavant de la manivelle considérée. Cette force produit sur l'arbre une flexion indépendanle de la torsion, parce que le jeu laissé dans les coussinets ne permet pas de regarder l'arbre comme exactement encastré dans ses paliers.
Pour distinguer les flexions produites par ces deux causes, nous prendrons d'abord les deux portions d'arbres adjacentes à la manivelle avant, qui n'est soumise qu'à la première des deux forces considérées.
Soit P, fig. 297,1a force exercée par la le te de bielle, que nous supposerons appliquée en c au milieu de la longueur de la soie ab. Cette force ne peut produire, comme nous avons vu, aucune flexion sur le bras de manivelle avant, mais elle fait ilécbir la soie et le bras de manivelle arrière.
Dans la position donnée à la manivelle, sur la figure 297, la force P, dirigée de bas en haut, produit deux effets sur la portion arrière de Tarbre ; elle le soulève de tout le jeu des coussinets, ensuite elle le fait fiéchir ; elle amène ainsi son axe de 0 en 0,. Dans la partie avant de Tarbre, Taxe est simplement soulevé de tout le jeu du coussinet ; il ne peut pas y avoir de flexion, puisqu'il n*y a pas de résistance à la torsion.
Fig. 297.
Dans les vilebrequins intermédiaires et surtout le vilebrequin arrière, la manivelle avant, qui transmet un puissant moment de rotation, subit de la part de la soie la réaction P,, qui, transmise à l'arbre, en fait passer Taxe de 0 ou 0,, par mouvement de jeu et flexion à partir du portage sur le palier. De même, le bras arrière, poussé parla soie dans le sens du mouvement, transmet à la portion arrière de Tarbre la pression P à laquelle il est soumis, et fait passer son axe de 0 en 0, par mouvement de jeu et flexion.
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Fig. 298.
Les deux flexions considérées, l'une produite par la bielle, l'autre venant do l'avant, s'ajoutent d'ailleurs sur la portion de l'arbre en arrière de chaque vilebrequin.
Ces flexions de l'arbre à vilebrequins, dont les figures 297 et 298 no représentent que le principe, sont combattues par toute la résistance propre des vilebrequins, bras de manivelles et soies; de là, les défor-
malions par torsion et par flexion du vilebrequin qui accompagnent nécessairement la déformation de Tarbre. Si le jeu dans les coussinets était suffisant pour permettre à l'arbre de garder, entre deux vilebrequins, une direction rectiligne, du point 0, de l'un au point 0, du suivant, ces deux points étantdéterminés par les déformations maxima que permet la déformation du vilebrequin, il n'y aurait pas de flexion de l'arbre proprement dite. Les directions entre les points 0 seraient alors assurées par de simples contacts, alternativement en haut et en bas, sur les coussinets. Comme on s'attache avant tout, à supprimer les battements et les chocs, on limite toujours en pratique le jeu au strict indispensable pour empêcher les échauffements ; la petite augmentation de fatigue qui en résulte pour l'arbre est compensée par une diminution de fatigue des vilebrequins.
Les considérations précédentes n'ont pas servi jusqu'ici pour déterminer la section des boulons des paliers. On se contente, pour le calcul do ces sections, de supposer que les boulons résistent simplement à l'effort exercé parla tète de bielle sur la manivelle comprise entre deux paliers ; on attribue à la moitié des deux paliers voisins de la manivelle la fonction de résister à cet effort ; on proportionne la section des boulons à l'effort résultant de ces hypothèses, à raison d'une charge de 2»',5 à 3 kilogrammes par millimètre carré de la section au fond des filets.
198, — Ligne d'arbres. Poussée et moments de flexion. — Les arbres sur l'arrière du vilebrequin, dont le diamètre se termine d'après l'effort de torsion moyen, comme nous l'avons vu au n* 196, ne sont pas soumis aux déformations complexes de l'arbre à vilebrequins ; ils présentent toutefois quelques causes de fatigue particulières qui méritent l'attention du calculateur.
Nous rencontrons tout d'abord la poussée de l'hélice P, qui atteint une grande intensité sur quelques bâtiments modernes. Sur la Jeanned'ArCy à toute vitesse, par exemple, d'après la formule (4) du chapitre VI, nous trouvons,
(33) P =l: 100 -^ == 122.007 kilogrammes.
Pour les arbres eux-mêmes, la poussée n'est pas une cause de fatigue bien sérieuse, puisque la section totale des trois arbres de la Jeanned'Arc s'élève à 301.293 millimètres carrés, ce qui réduit la charge par millimètre carré à 0k,404.
Pour les tirants filetés qui supportent les anneaux en fer à cheval des
paliers de butée, la section totale étant de 42.S38 millimètres carrés seulement, la charge s'élève à 2^87, chiffre qu'il conviendrait évidemment de ne pas dépasser beaucoup. La section des boulons d'attache des paliers de butée sur la coque, doit être également déterminée avec soin.
Le développement nécessaire aux anneaux de la butée se détermine uniquement par la considération du coefficient d'usure Q dont la valeur numérique est donnée dans la deuxième partie du tableau XIX, page 233. Au cas où la pression sur un anneau deviendrait excessive, on en serait prévenu par un échauffement local, bien avant tout danger de rupture.
On donne, d'ailleurs, aux collets de butée, des profils indiqués par les lois de la résistance des matériaux, comme le montre la figure 202, bien que la racine de ces collets ne subisse qu'un faible effort, soit par flexion, soit par cisaillement.
11 faut ensuite tenir compte de la flexion qui peut se produire entre deux paliers très éloignés Tun de l'autre.
Si les différents bouts d'arbre étaient parfaitement jonctionnés ensemble et les paliers également espacés, la ligne d'arbre se déformerait par flexion suivant une sinusoïde régulière, dont les sommets supérieurs tomberaient sur les paliers, fig. 209. En assimilant les paliers, à de simples points de support, la flèche maximum, entre deux paliers aurait pour expression.
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Fig. 299.
Nous prendrons le millimètre pour unité de longueur.
L est la distance entre les paliers,
E le coefficient d'élasticité du métal, 22.000 environ,
p le poids de l'arbre en kilogrammes par millimètre, qui est aussi le
poids en tonnes par mètre courant.
p z= 0,061 D*, pour les arbres pleins, p =z 0,061 (D* — à*) y pour les arbres creux. I) et d sont comptés en décimètres dans le calcul de p. I est le moment d'inertie de la section, égal à la moitié du moment d'inertie par rapport à l'axe dans la résistance à la torsion. Nous avons,
(35) I = -777- pour les arbres pleins, (3o 018) I = — ^ — T^T pour les arbres creux,
D étant ici compté en millimètres.
La charge maximum de la matière, aux sommets de la sinusoïde» est exprimée en fonction, de la flèche f ou du moment d'inertie I, par les formules
^_ 24 y PL' """384 I '
L'application de ces formules, en supposant
L = 12.000 millim.
D -= 600 millim .
donne / = 5°-,l7
Une charge de 1*^,9 est très modérée, mais s'il arrive que, par suite d'usure, un palier intermédiaire cesse de porter, et que L passe, par suite, de 12 à 24 mètres, R passe de 1k,9 à 7^6. Comme la flèche passe en même temps de S"""*,!? à 82""°,6, la charge debout due à la poussée ajoute par flexion une charge de 0^7 environ, ce qui fait un total de 8^,3 ; cette dernière charge est supérieure à ce qui est accepté pour les pièces de machine les plus chargées.
La flèche la plus intéressante à connaître est celle que prend l'arbre extérieur, du palier de sortie 0' au support d'hélice 0. Du côté 0, l'arbre, au lieu de former une seconde sinusoïde est simplement chargé par l'hélice P, dont le poids a pour moment Pa.
Fig. 29i) frû.
En supposant une tangente horizontale avec encastrement en O', avec un simple appui en 0, d'après les calculs de M. Gayde, les formules (34) et (36) deviennent
^^'^ f- âJÛEl '
La charge maximum R s'exerce, cette fois, au point 0* seulement. L'application de ces deux formules à deux paquebots et à trois bâtiments de guerre a donné les résultats suivants :
Tableau XL VI Charge des arbres par flexion.
Noms des bfttiirents
kll.
Touraine . , .
Navarre ....
Saint- Louis . .
Du Chayla • . .
GaliUe ....
kii.
kil*
mym
11 existe, pour une hélice de poids P, une distance particulière a en arrière de la face arrière du palier 0, telle que le moment Va contrebalance le poids de Tarbre de longueur L, et que la charge supportée par le palier P* soit la même, aux deux extrémités avant et arrière de ce palier. L'adoption de cette distance a, qui assure la descente de l'arbre parallèlement àlui-même, quand le coussinet s'use, a un certain intérêt,
Fig. 300.
surtout quand elle conduit à rejeter Thélice en arrière et à la placer dans de meilleures conditions de rendement.
Le calcul rigoureux de a, fait par M. Gayde, présente une certaine complication, parce que l'égalité des pressions en À et en B, figure 300, ne conduit pas nécessairement à avoir le sommet de la courbe de flexion en 0, au milieu de la longueur du palier. Nous supposerons ce sommet en 0, en même temps que nous négligerons la longueur du palier 0\ de manière à donner à L la même signification que précédemment.
L*équation d'équilibre entre les deux moments qui s'exercent sur Tarbre, de part et d'autre au point 0 est,
(39) P (« +^ ) + f P (« + § y = 0,2m pL X 0,21U L,
parce que l'on a
L'équation (39) peut s'écrire
OU, en développant,
(40) i pa' + Pa+ ^ i; Xa+ 1 X P 4- p (j - ^) =0,
Ces équations sont homogènes, parce que le produit de p par une longueur, X ou L, représente un poids.
L'équation (40) donne la relation entre les deux variables a et P considérées comme fonctions l'une de l'autre, qui satisfait à la condition cherchée.
Cette équation représente une hyperbole dont les asymptotes CM, CN, fig. 300, sont parallèles aux deux directions,
Par rapport aux deux axes de coordonnées QX et QY, des variables a et P, les coordonnées du centre de l'hyperbole sont.
îro= — - (42)
yo = 0.
Le coefficient angulaire du grand axe OX de Thyperbole est donné par la relation,
(43) Cotang2a= 2.
Enfin les deux axes de l'hyperbole ont pour valeur.
de telle sorte que Téquation de l'hyperbole rapportée à ses propres axes est,
(45) 8Upr+T+v)^,_U^FT4-p) ^^^
p Là p u
Nous avons représenté, sur la figure 300, cette hyperbole, dont une seule branche est utile. La valeur du poids p est supposée égale à 500 kilogrammes. La longueur X est égale à 1™,30. La longueur L est égale à 16™,9 ; celle dernière longueur n'a pas élé portée à l'échelle de la figure.
On voit, sur la figure comment le poids de l'hélice va en diminuant à mesure que a augmente, comment il s'annule au delà du point où Thyperbole coupe Taxe QX et comment il devient ensuile négatif.
Lorsque le poids P et très grand, a devient négatif; il faut en effet que la force P tombe dans l'intérieur du palier pour donner la même pression sur A et sur B. Pratiquement, celte circonstance se rencontre, avec les valeurs usuelles de P, lorsque la longueur L est faible. U y a donc intérêt, à ce point de vue, à ne pas placer de support intermédiaire trop près du support de l'hélice, parfois même à ne pas établir de support intermédiaire du tout.
Si nous appelons N la pression égale en A et en B, exercée par le poids de l'hélice et de l'arbre sur chacune des extrémités du palier, nous • avonS;
la flèche de l'extrémité arrière de l'arbre portant l'hélice est,
^~" El
La charge maximum de la matière est, pour un arbre creux.
Sur la portée L, la flèche est
et la charge maximum de la matière, qui a lieu en 0, est
r,ph\
Ces formules ont été appliquées aux hélices du Jurien-de-la-Gravière, qui ont leur centre de gravité à 1",45 en arrière des supports, ce qui satisfait très sensiblement à Téqualion (40) ; la valeur de a donnée par cette équation serait 1",52.
Les mêmes calculs numériques, exécutés par M. Gayde pour quelques autres bâtiments mis récemment en chantier, ont donné les résultats suivants :
Tableau XLVIl
Calcul du porie-à-faux des hélices.
Porte-à-faux a
Ayoc le porle-àfiox caicalé
Noms des bàtimoDU
pxioo
réel
calculé
kiloR.
kilOR.
inillim.
milliin.
miliim.
miliim.
.kilos.
Dupetit-Thonars . . .
fi6(K)
Chieydon ....
Kléber . .
Deaat'x
La longueur L* est comptée de la face avant du coussinet 0 à la face arrière du coussinet 0'.
Des porte-à-faux de ce genre ont été donnés aux hélices des gardescôtes Japonais type Matsoushima, avec un résultat satisfaisant ; ils sont favorables au bon rendement des hélices en même temps qu'à l'usure régulière des paliers ; ils doivent rester toujours, d'ailleurs, dans des limites très modérées, même au cas où l'application de la formule (40) conduirait à une grande valeur, parce qu*il faut craindre l'effet de la pression exercée latéralement dans le coussinet, lorsqu'au tangage l'hélice est parliellement émergée.
Nous n'avons considéré que la flexion due au poids des arbres entre deux supports. Sur les bâtiments en bois, les supports eux-mêmes se déplaçaient par suite des déformations de la coque, et obligeaient les arbres à prendre des flèches parfois très grandes. 11 arrivait par exemple qu'en ridant les haubans d'un mal, on faisait descendre de 0™,10 et
même davantage un palier d'arbre intermédiaire, par rapport à sa position primitive. Dans ces conditions, il était indispensable d*articuler les arbres les uns sur les autres dans une certaine mesure ; on plaçait au moins un joint à la cardan à l'arrière du vilebrequin. Actuellement, la flexion des coques en fer est très faible; elle ne peut imprimera l'arbre qu'une fatigue très inférieure à celle de la coque elle-même, si le montage de l'arbre est bien fait. L'emploi des joints à la Cardan est à peu près abandonné.
199. — Clavetage et accouplements. — Les calculs de résistance de matériaux relatifs aux arbres de la machine, complétant la détermination des principaux éléments, portent d'abord sur le clavetage de toutes les pièces entraînées par torsion, hélice, tourteaux et manchons de jonction fixes ou mobiles, manivelles, etc.
Les clavettes, exactement ajustées dans leurs mortaises, ne travaillent que par cisaillement. Une épaisseur égale à la moitié de leur largeur suffit pour les bien assujettir. Leur résistance est proportionnelle au produit de leur longueur l par leur largeur h\ le moment de cette résistance est,
(51) R./ôX^.
On dispose généralement deux clavettes à ISO"" Tune de l'autre, afin que la résistance totale ne produise qu'un couple de torsion, sans aucun moment de flexion. Le moment total, qui peut être égalé au moment moteur moyen, est ainsi,
(02) R,ZÔD= — ^ — ^.
La charge de rupture par cisaillement des métaux est environ les trois quarts seulement de la charge par allongement ; mais, comme les clavettes ne sont soumises à aucun des efforts par flexion et autres, qui s'ajoutent à la torsion pour les pièces principales, on peut, sans danger, accepter pour R, les valeurs les plus élevées admises pour R sur les autres pièces. On peut compter d'ailleurs, pour les clavettes, sur la qualité parfaite du métal.
Les clavettes sont toujours arrondies sur les angles, afin que les rainures aient elles-mêmes des congés.
En calculant la charge R„ d'après exécution, on trouve des chiffres très variables, ce qui s'explique par le peu de difficulté qui se rencontre à élargir les clavettes.
Le clavetage des moyeux dTiélices est généralement très peu chargé,
à 3 kilogrammes en général, parfois moins ; les charges de 3 à 4 kilogrammes sonl rares, celles de 6 kilogrammes tout à fait exceptionnelles. Une épaisseur de clavettes un peu forte est nécessaire dans le bronze, pour éviter le matage sur le can de la clavette.
Le clavetage des manchons, en fer et en acier, supporte généralement une charge moyenne de 8 à 6 kilogrammes, d'après la formule (52).
M. Seaton recommande comme chiffre unique, la limite de 7 kilogrammes, qui est certainement sans danger. On devrait seulement diminuer la charge, pour le clavetage des manchons d'embrayage mobiles, qui présente nécessairement un peu de jeu et qui est soumis à Tusure.
Le clavetage transversal, nécessaire pour assurer la tenue des pièces longitudinalement,ne coopère à la résistance à la torsion que dans une proportion négligeable. Ce clavetage travaille généralement peu; sur le moyeu des hélices, qui est serré entre un emmanchement conique et un écrou,il ne supporte la poussée, ni dans la marche en avant, ni dans la marche en arrière.
Le clavetage sur Tarbre des bras de manivelles, lorsque les vilebrequins sonl faits d^assemblage, est déterminé d'après la règle qui précède,
k..!^ ij_
Fig. SOI.
mais avec une clavette seulement en C, pour ne pas affaiblir le manchon.
L'épaisseur (? du manchon se détermine d'après la valeur à donner au moment résistant S]ï, à l'aide de l'équation,
La résistance U élant une résistance par allongement, comme dans la torsion de l'arbre, il est permis d'égaler le moment à celui de torsion, en supprimant le facteur R, ce qui donne
le
En attribuant à / la valeur habituelle égale à D, celte équation devient
elle donne pour c, l'expression
OU, en effectyani, (64) « = 0,52D.
Les soies, qui dans le cas des vilebrequins d'assemblage sont ellesmêmes des pièces rapportées, peuvent se passer de clavelage, car il n*y a pas de grands inconvénients à ce qu'elles tournent dans leur emmanchemenk H est préférable toutefois de les claveter, et, dans ce cas, le clavetage doit être assez robuste pour résister au moment de torsion, dont nous avons constaté l'existence, n** 195.
Les manivelles étant emmanchées à chaud sur l'arbre et la soie, le serrage produit un frottement énergique qui s'ajoute à la résistance des clavettes. Il importe que ce serrage soit assez modéré pour ne pas imposer au métal extérieur une tension permanente dangereuse.
Les tourteaux de jonction présentent une couronne de boulons d'altache dont le diamètre, à l'axe des boulons, est généralement le double du diamètre de l'arbre. Le nombre des boulons n est lui-même proportionnel à D ; la proportion indiquée par M. Seaton est,
D étant compté en millimètres.
Dans ces conditions le diamètre d des boulons doit être proportion nel à \/D . On peut poser en effet
B,xi.ef.x|xD = SlUR!!^',
d'où
(55) ''•=txfD.
M. Seaton indique une règle empirique,
Les arbres à vilebrequins sont tronçonnés souvent en segments portant chacun un vilebrequin et assemblés par des tourteaux ainsi
calculés. La conslruclion des vilebrequins d^assemblage semble mieux juslifiée, comme nous le verrons au n° 22t.
Nous verrons au chapitre XI, n"" 223, le détail des manchons de jonclion des arbres intermédiaires, auxquels peuvent s*appliquer les méthodes de calcul précédentes.
200. — Comparaison entre les charges des différentes pièces mobiles. Règles de similitude pour passer d'une machine à Vautre, — La charge des matériaux acceptée pour les principaux organes mobiles est, en moyenne, d'après les calculs qui précèdent :
Tableau XLVllI Récapitulation des charges des principales pièces.
Bâtiments fomiceree
Tiges des pistons ] l^^^^^^^i,
Bielles j Sot: ! ! ! !
Manivelles
Arbres à vilebrequins, torsion Arbres intermédiaires, torsion Arbres porte-hélices, torsion •
Bâtiments
de
guerre
Torpillears
GO
La charge varie très notablement d'une sorte de pièces à Tautre; mais les différences, comme nous Tavons dit déjà, tiennent uniquement à l'approximation plus ou moins grande avec laquelle est calculé Tefforf total, selon la pièce dont il s'agit. Si Ton descendait au détail de certaines pièces fixes, on trouverait des anomalies apparentes plus grandes encore et non moins bien Justifiées. Un support d'hélice en V n'est jamais chargé qu'à une faible fraction de kilogramme, 150 à 200 grammes, par exemple, quand on calcule la charge réelle par le poids de l'hélice et de son arbre ; mais il est clair que Teffort véritable est dû aux trépi* dations du propulseur, sans parler des effets du tangage.
La charge, pour une même pièce, varie sensiblement aussi d'une classe de navires à l'autre. Ici, les dangers d'accidents doivent suivre, dans une certaine mesure, la proportion acceptée pour la charge des matériaux. L'observation a été faite, il est vrai, qu'à alourdir les pièces mobiles au delà du nécessaire, on ne fait qu'augmenter l'intensité des
forces dMncrtie, dont les calculs de résistance des matériaux ne tiennent pas compte; on pourrait ainsi, en augmentant certains échantillons, marcher à rencontre du but poursuivi. D'après ce que nous avons vu au chapitre VI, cette observation est très exacte, en ce qui concerne les attaches de la machine et de la coque, et la coque elle-même, mais non pas en ce qui concerne les organes mobiles de la machine ; l'effort maximum sur les tiges et le moment maximum sur les arbres sont diminués par l'effet des forces d'inertie.
Il nous reste à dire un mol de la manière dont les échantillons des principales pièces doivent varier avec la grandeur de la machine, question que Ton trouvera traitée d'une manière très complète par M. Normand dans sa note Des lots de similitude dans diverses questions de construction navale.
Les règles pratiques énoncées dans les n**' 192 à 200 ci-dessus, pour la détermination des échantillons des pièces mobiles, reviennent en somme à proportionner toutes les dimensions à celles des cylindres supposés semblables, la pression de la vapeur étant supposée constamment la même. Les tableaux numériques montrent que, dans ces conditions, la charge des matériaux est constante, quand la puissance des appareils varie. 11 est facile de voir que cette constance est la vérification d'une loi générale.
Tous les moments ^n, exercés sur les différentes pièces parla pression totale de la vapeur sur les pistons, moments de flexion ou moment de torsion, sont, en effet, proportionnels à la surface du piston et à sa course, par conséquent proportionnels au cube des dimensions linéaires, ou du coefficient de similitude.
D'un autre côté, les moments de résistance des pièces à la flexion et
à la lorsion,
I , iP - et —, e lu
sont également proportionnels au cube des dimensions. Les deux équations,
0R: = R- et 0R=UÎ^, e lu
doivent donc donner pour R des valeurs constantes.
Tous les calculs des n®M92à200ontétéfaitssanstenircomptedesforccs d'inertie. Les charges trouvées pour les matériaux auraient été différentes, s*il avait été tenu compte de ces forces, mais elles auraient été toutes modifiées dans le même rapport; par suite, la loi d'après laquelle la charge R est indépendante des dimensions se serait encore trouvée vérifiée.
En effet, les formules établies aux n*** 88 et suivants, particulièrement les formules (11) et (17), montrent que les forces d'inertie sont proportionnelles aux poids des pièces net au nombre de tours delà machine N, La vitesse moyenne des pistons étant supposée constante, N varie en raison inverse des dimensions linéaires. Les forces d'inertie varient donc, de même que l'effort moteur de la vapeur, comme le carré des dimensions linéaires.
En réalité, le tracé de toutes les machines grandes et petites ne peut pas se faire exactement, d'après un dessin unique, par un changement d'échelle. Beaucoup de considérations empêchent de suivre une règle aussi simple. La qualité du métal, pour les pièces forgées, est, par exemple, sensiblement meilleure à mesure que les dimensions transversales sont moindres, ce qui permet d'accepter une charge plus forte. Pour les pièces fondues, au contraire, le degré de précision du moulage et la fluidité du métal fondu ne permettent pas toujours de réduire l'épaisseur dans le même rapport que les autres dimensions linéaires.
§. 3. — De la sécurité des machines marines; de sa durée et des moyens de la conserver.
201. — Fatigue comparative de la coque et de la machine. — D'après tout ce qui précède, la charge générale des organes de la machine dans la marche à outrance peut être estimée à 6 kilogrammes par millimètre carré. C'est le chiffre indiqué parle calcul pour les pièces les plus chargées, qui sont simplement les pièces dont la fatigue est exactement calculée.
La limite d'élasticité, pour les pièces mobiles en acier, construites avec tous les soins indiqués au n*" 188, ne doit pas être atteinte sans une charge inférieure à 2i kilogrammes. Le coefficient de sécurité est donc égal à 4.
Pour nous rendre compte de la valeur que présente un semblable coefficient de sécurité à bord d'un navire, nous ne pouvons trouver de meilleur terme de comparaison que la sécurité dont on se contente pour les matériaux de la coque elle-même, dans les conditions de fatigue assez dures que leur impose le tangage sur une grosse houle.
Prenons un croiseur de 145 mètres de longueur construit suivant les règles habituelles, avec un coefficient de résistance à la flexion longitudinale exprimé par la formule
(r)7) - = 0,083 PL,
I étant le moment d'inertie de
la section au maître-couple,
e la distance de la jSbre la plus
chargée à la fibre neutre, P le déplacement, L la longueur entre perpendiculaires.
Plaçons ce bâtiment sur une boule de 14S mètres de longueur totale de crête en crèle et de 7™,50 de hauteur totale de crêle en creux, en lui donnant l'assiette représentée figure 302 ; ce sont là des conditions de tangage qui n'ont rien d'irréalisable, bien qu'elles soient certainement assez rares.
Le tableau des poids et des déplacements dressé pour toutes les tranches transversales du bâtiment et le calcul des moments de flexion qui en résulte conduisent à la valeur de 9^,05 par millimètre carré pour la charge maximum, atteinte par compres-' sion sur les galbords.
En allongeant la houle jusqu'à 380 mètres de demi-longueur et en plaçant le navire dans les mêmes conditions de tangage relatif, c'est-à-dire avec le même tirant d'eau aux deux extrémités, la charge serait encore de 6^,5.
L'inclinaison au tangage et la dénivellation se trouvent alors dans des conditions très usuelles. La figure 302 représente le tangage du navire sur cette dernière houle.
Or, l'acier de la coque est d'une qualité inférieure à celui des pièces de machines. En tenant compte
de rafTaiblissement produit parles joints, il n'est pas yraisemblable que la charge limite d'élasticité dépasse pour lui 18 kilogrammes; il n'est donc pas certain que le coefficient de sécurité pour les coques ne descende pas quelquefois au-dessous de i.
Après avoir ainsi montré que les mesures prises par le constructeur assurent à ta machine une sécurité deux fois plus grande qu'à la coque, il est bon de dire que la marche à toute puissance représente, pour la machine, une allure plus normale que le tangage de la figure 302 pour la coque.
11 faut remarquer aussi que la rapidité plus grande des passages de rétat de tension à Tétat de compression doit fatiguer davantage les pièces de machines, d'autant plus qu'elle s'applique à toute la durée d'une traversée. 11 faut ajouter surtout que la sécurité assurée à la machine ne s'applique qu'à son état initial, tandis que la sécurité de la coque est donnée d'une manière permanente.
Nous nous proposons précisément, dans les numéros suivants, d'établir la différence, pour les machines, entre la sécurité initiale et la sécurité persistant après une certaine durée de service.
202. — Sécurité initiale^ garantie par les essais de recette des machines. — La meilleure garantie pratique de la sécurité initiale et de l'exactitude des chiffres très rassurants fournis par le calcul est fournie par les résultats des premiers essais des navires à la mer.
Les premières expériences des bâtiments se font, comme on sait, avec une équipe de chauffeurs très exercés, capables de pousser à sa limite extrême la production de vapeur des chaudières. Le navire étant d'ailleurs dans ses lignes d'eau, l'hélice présente sa résistance normale à la rotation ; on réalise ainsi sur les pistons l'ordonnée maximum p à laquelle correspond la plus grande fatigue qui puisse être imposée aux organes de la machine. Le nombre de tours de la machine suit la proportion de l'ordonnée moyenne, conformément à la loi de Moll et Bourgois. La machine développe ainsi une puissance qui ne se retrouve généralement pas en cours de service.
On va plus loin encore, dans les expériences de machines anglaises; le navire est très lège, ce qui lui permet de dépasser sa vitesse normale; l'hélice, faiblement immergée, a un coefficient de résistance E réduit ; le nombre de tours de la machine correspondant à l'ordonnée p, réalisable sur les pistons, se trouve ainsi accru par un double motif. On fait donc développer à la machine un nombre de chevaux qu'il est matériellement impossible d'obtenir quand le navire est en charge.
L'essai fait suivant la méthode anglaise impose certainement à la
machine une épreuve très sévère, surtout au point de vue de ses attaches avec la coque. L'expérience faite sur le navire en charge normale est suffisante pour démontrer la solidité des pièces; elle est peut-être même plus concluante, à certains égards, puisque, les forces d'inertie venant en défalcation de Tefifort P de la vapeur, la charge sur les tiges de piston, les bielles, les manivelles est diminuée, lorsque le nombre de tours s'exagère, à valeur égale de p.
L'ignorance assez générale, où Ton est, des conditions dans lesquelles les machines se calculent, a fait quelquefois reprocher aux essais à outrance d'imposer aux organes des machines une fatigue excessive, telle que l'appareil en sort affaibli pour l'avenir. Les chiffres contenus dans les tableaux du présent chapitre, qui sont tous relevés dans les premières expériences des navires, prouvent suffisamment l'inanité de cette critique. Nous parlons ici des machines et non pas des chaudières ; nous supposons, bien entendu, que le modèle de chaudières choisi est capable du travail qu'on lui demande. Une machine construite et montée convenablement n'a rien à craindre de charges ne dépassant pas 6 kilogrammes sur ses organes; l'addition de quelques centaines de grammes par millimètre carré, à des charges aussi modérées, serait même indifférente. Les essais à outrance ont pour résultat, moins de justifier les calculs qui ont servi à tracer les pièces, que de contrôler le travail de l'atelier; ils prouvent surtout que le coefficient de sécurité calculé, ne se trouve pas altéré par quelque défaut d'exécution, comme il pourrait l'être profondément. Cette considération est bien confirmée d'ailleurs par l'expérience. On ne trouve pas en effet d'exemple de rupture d'une pièce importante, tige de piston, manivelle, arbre à vilebrequins, au cours des premiers essais. Les grands accidents, qui peuvent amener un désastre pour l'appareil et même une catastrophe pour le personnel, se produisent toujours plus tard, à des puissances inférieures à celle développée dans les essais, et dans les conditions que nous étudierons au n^ 203.
En résumé, les premières expériences ont, pour résultat principal, de garantir l'existence du coefficient de sécurité dans les conditions initiales de la machine.
Elles révèlent toutes les défectuosités de détail qui échappent nécessairement au calcul, dont la plupart portent sur le fonctionnement des appareils auxiliaires, dont quelques-unes intéressent la résistance des matériaux, comme dans le cas de la rupture des couvercles de boîtes à tiroir du Brandenburg et de la rupture des boites de plusieurs robinetsvannes en France.
Enfin elles sont indispensables pour bien fixer les responsabilités,
celle du conslrucleur, qui va prendre fin, et celle du personnel naviguant qui va commencer.
Les premiers essais du navire comportent, en dehors de la marche à outrance, qui ne dure en général que quatre heures pour les grands bâtiments et une heure pour les torpilleurs, et qui est proprement Fessai de résistance, une marche beaucoup plus prolongée, à la puissance prévue pour la marche ordinaire en service, qui constitue un essai d'endurance. Ce dernier essai, qui est d'une grande importance au point de vue du fonctionnement, et auquel on donne en Angleterre une durée de trente heures, oflFre peu d'intérêt au point de vue spécial de la résistance des matériaux.
203. — Fatigue ultérieure des pièces résultant du déréglage des lignes d'axe, — Les calculs de résistance des matériaux, pour les pièces de machines, supposent que tous les axes sont placés dans la position prévue, et que tous les mouvements s'exécutent suivant un canevas géométrique rigoureusement exact.
Les précautions nécessaires pour obtenir ce résultat dans l'ajustage et le montage des machines sont très minutieuses; les plus importantes ont été décrites par M. Moritz dans son mémoire Le montage des machines marines. M. Moritz avait lui-même contribué, à Indret, à Tadoption des procédés de travail qu'il décrit; la précision de ses travaux ne visait à rien moins qu'au centième de millimètre, dans l'ajustage des arbres à vilebrequins. L'ajustage des paliers, qui s'alèsent tous ensemble avec une barre unique, n'est pas moins exact que celui des arbres. A Saint-Denis, M. Boulogne vérifie l'arbre et les paliers après montage, en mesurant au dynamomètre le moment qui est nécessaire pour faire tourner l'arbre et la manière dont le moment varie avec le serrage des chapeaux; il s'assure ainsi que le serrage ne produit aucune flexion pouvant donner lieu à des frottements anormaux, et, a fortiori, à une fatigue de l'arbre non prévue. L'axe des cylindres, celui des lourillons de pied de bielle, la position donnée à la glissière ne sont pas l'objet de moindres soins.
Les premières sorties du navire ne font qu'améliorer les conditions de la machine, dont les surfaces frottantes achèvent de se polir. Les anciennes machines, moins parfaites au sortir de l'atelier que les machines actuelles, gagnaient, il y a quarante ans, jusqu'à deux tours de vitesse, à pression égale sur les pistons, pendant leur première année de service.
Plus tard, dès que l'usure des surfaces frottantes commence à se faire sentir, variable d'un palier à l'autre sur les coussinets, régulière
et continue sur les glissières, les conditions favorables du début s'altèrent ; les arbres sont obligés de se plier à la nouvelle forme de leur ligne d'axe, et les tiges de pistons s'infléchissent, en oscillant d'une extrémité de la course à Tautre. Alors commence l'ère des difficultés, si le déréglage des lignes d'axe n'est pas corrigé, comme nous le verrons au n^ 204. D'abord apparaissent les échauffements répétés, qu'il ne faut pas se contenter de prévenir par un ralentissement de la machine, un graissage plus abondant et l'emploi de l'arrosage ; les échauffements eu effet, quand ils ne s'expliquent pas par une négligence momentanée, sont un avertissement du déréglage, et l'indice précurseur des dangers graves qu'il importe d'éviter.
Quelques exemples suffiront pour montrer brièvement comment le coefficient de sécurité s'évanouit à la suite du déréglage de la machine.
Nous avons vu plus d'une fois des navires rentrer de campagne avec les culots des presse-étoupes usés du côté de la glissière. Tel a été le cas sur un cuirassé dont la vitesse en service avait été réduite de moitié. 11 est clair que la lige du piston avait dû prendre une flèche de plus d'un millimètre ; si la charge par flexion qui en résultait était, comme nous l'avons vu, d'autant de fois 15 kilogrammes, que la flèche comptait de millimètres, la tige ne pouvait pas supporter par surcroit, une charge debout bien sérieuse. La réduction du travail au huitième environ de la puissance normale avait donc été une mesure prudente ; mais tous les services de navires à vapeur ne s'accommodent pas de mesures de ce genre.
Le grand accident de machine de paquebot le plus connu, on pourrait dire le plus célèbre, est celui qui a désemparé complètement le City-of- Paris, en mars 1890. La machine de tribord s'est effondrée, crevant coque et cloisons. La seule explication donnée à ce désastre, survenant à une bonne machine, aux mains d'un personnel exercé, fut la rupture d'un arbre intermédiaire; le palier de sortie, sur lequel cet arbre portait, avait subi une usure très grande, à laquelle les coussinets en gaïacsont toujours exposés. 11 est certain, en effet, que si la flèche avait atteint 80 à 90 millimètres, imposant à la matière une charge de 8 à 10 kilogrammes par millimètre carré, conformément au calcul fait au n'* 197, l'arbre n'avait pas besoin de subir des secousses très violentes, pour être exposé à des déformations permanentes suivies de rupture, même en supposant qu'il fjat parfaitement sain. Le danger d'avaries possibles, dues à une dénivellation des arbres, s était révélé, paraît-il, par des échauffements dans les paliers ; on n'avait pu, malheureusement, se rendre maître de ces échauffements, sans recourir à une diminution de vitesse, mesure à laquelle un paquebot se résigne difficilement.
Quelques années, auparavant, les paquebots d'une autre ligne transatlantique avaient eu dans leurs lignes d'arbres une série d'accidents, qui n'avaient pas eu la gravité de celui du City --of -Pains, mais qui s'étaient répétés avec une inquiétante régularité. Une théorie avait été échafaudée à ce sujet, établissant que les arbres subissent en service une lente altération moléculaire, qui les rend à la longue très cassants, de telle sorte qu'après quelque cinquante ou cent millions de tours, ils n'offrent plus la résistance indispensable. Il n'a pas été fait, je crois, d'essais de rupture de barrettes découpées dans les arbres après plus ou moins d'années de service ; or il faudrait une démonstration bien irréfutable pour faire admettre une réduction de la résistance, non pas de 4 ou 5 kilogrammes, mais de 2S kilogrammes, nécessaire pour qu'un arbre, capable de supporter 30 kilogrammes quand il est neuf, rompe soas une charge de 4 à 5 kilogrammes, quand il a subi l'altération supposée. Il est plus vraisemblable que la durée des arbres répond aux probabilités du temps nécessaire pour produire des dénivellations dangereuses, dans les conditions de soin et de surveillance où ils se trouvent. Les accidents réguliers ont d'ailleurs cessé de se renouveler, depuis plus de vingt ans.
Ces exemples suffisent à montrer que les soins pendant la marche ne suffisent pas pour conserver le coefficient de sécurité prévu. 11 faut de plus un entretien obtenu par des réparations et des remises en état très fréquentes. Les machines marines ne sont nullement dans les conditions des appareils d'horlogerie auxquels on les a souvent comparées ; elles ont tout autre chose à faire qu'à entretenir le mouvement de leur propre masse ; il leur faut pousser le navire, ce qui ne peut pas se faire sans fatigue, sans usure, et ce qui exige la réparation continuelle des effets de l'usure.
204. — Visites et réparations indispensables aux machines marines, — Les rectifications nécessaires, pour éviter aux pièces de machine des charge» anormales contraires à toutes les prévisions du constructeur, exigent parfois la remise de l'appareil aux ateliers, où il est procédé à un réajustage plus ou moins complet, et parfois à un remplacement des pièces usées. Une réparation de ce genre, qui comporte un montage au moins partiel, analogue au premier et de même précision, doit replacer complètement la machine dans ses conditions initiales. C'est une opération qui ne s'exécute qu'à de très longs intervalles. Entre deux refontes de ce genre, la machine doit être visitée avec soin et remise en bon état de service, par le personnel naviguant, à des époques aussi rapprochées que possible les unes des autres .
Les mécaniciens ont donc, à bord des navires, une tâche plus sérieuse et une responsabilité plus grande qu'à terre. Les vérifications de lignes d'axe auxquelles ils doivent se livrer exigent, en particulier, la pratique des procédés de montage, jointe à des aptitudes spéciales.
La vérification -des lignes d'axe, dont les incidents de la marche se chargent souvent de révéler la nécessité, ne peuvent se faire qu'au repos. Pour l'exécuter, le mécanicien se reporte aux points de repère soigneusement marqués par les monteurs sur la coque et les bâtis ; il dispose de plus d'une série de jauges, de calibres métalliques donnant toutes les distances d*axes, diamètres de pièces, etc., avec une grande précision. La vérification, pour être complète, doit se faire d'ailleurs dans toutes les positions du piston ; elle exige le virage à froid de la machine ; le mécanicien doit être familier avec les déformations à chaud que les monteurs savent prévoir.
Les vérifications faites, le travail consiste surtout dans la mise en place ou l'enlèvement de cales, dont le mécanicien possède un assortiment approprié aux glissières des différents cylindres, et aux coussinets de toutes les portées et tourillons. Le réajustage des pièces de petite dimension, rentre aussi dans les travaux courants du personnel naviguant.
Ces opérations, dont l'importance est parfois capitale, demandent un temps assez long, et sont souvent retardées par d'autres plus urgentes encore, visite des chaudières, visite et nettoyage de Tintérieur des cylindres et des tiroirs, qui doivent être tenus dans un état de propreté irréprochable et surtout d'étanchéité parfaite, visite intérieure des condenseurs, qui doivent être également propres et dont les joints de tubes doivent être bien serrés et bien étanches, presse-étoupes à recharger, etc., sans parler des appareils auxiliaires.
Pour nous en tenir aux questions intéressant la résistance des matériaux et les dangers de rupture, les seules envisagées dans ce chapitre, il importe, avant tout, que la gravité de ces questions soit bien connue de tous, des commandants comme des mécaniciens, et que, par suite, il en soit tenu compte, dans la mesure indispensable, lors de la fixation du service demandé aux bâtiments.
Sur les paquebots, les traversées les plus longues, qui comportent vingt-cinq à trente jours de navigation, sont toujours suivies d'un séjour au port de deux semaines, repos pour une partie du personnel, mais période de travail, très activement employée, pour les mécaniciens. Un simple voyage de six jours à travers l'Atlantique est toujours suivi d'une visite soignée des organes, qui n'a pas toujours suffi, comme nous l'avons dit au numéro précédent, à mettre à l'abri de tous les accidents, mais quia dû en prévenir un grand nombre.
Pour toutes ces opérations de réglage, les mécaniciens consulteront avec fruit le Montage des Machines marines de M. Moritz.
On consacre, de plus, chaque année deux périodes, d'une quinzaine de jours chacune, à une visite complète de la machine.
Pour les bâtiments de guerre, les nécessités du service militaire ne cadrent pas avec ce retour périodique des semaines consacrées aux visites et aux réparations. 11 faut donc savoir faire aux besoins de la machine, leur part indispensable, sans trop sacrifier sur le désir légitime de tenir les navires immédiatement prêts à toutes les éventualités. L'appréciation est d'autant plus délicate, que le temps à consacrer à la remise en état, après chaque navigation de quelque durée, varie avec l'état de la machine et Thabileté professionnelle des mécaniciens. En principe, il n'est possible d'entreprendre aucun travail sérieux, sur une machine puissante, si Ton n'a pas cinq ou six jours devant soi. 11 est nécessaire de procéder à la visite soignée des organes et à la vérification des mouvements, deux fois par an, dans des conditions permettant de regarnir les coussinets en gaïac. La principale de ces visites, avec la réparation qui en est la suite, demande un mois de travail. Faute de ces soins, le coefficient de sécurité de la machine ne tarde pas à disparaître et le bâtiment, réduit à une vitesse infime, cesse d'être réellement disponible pour aucun service.
CHAPITRE XI
DESCRIPTION DES PRINCIPAUX ORGANES ET DE LA CHARPENTE QUI LES SUPPORTE.
§ 1 . — Cylindres et boites de distribution
Pistons et tiroirs.
205. — Ensemble du cylindre et de la boite à tiroir. — Les organes de la machine, qui seront considérés dans ce paragraphe, sous Tunique point de vue de leur construction, ont été étudiés, dans les chapitres 1 à IV, sous le rapport de la production du travail qui s'y développe. Leur description a déjà été donnée en très grande partie ; nous avons seulement à la compléter. Il ne sera pas inutile de rappeler quelques définitions adoptées plus haut, par exemple, pour les cylindres, celle du côté A et du côté a, n° 42, page 137. Pour les machines verticales à bielle directe, seules étudiées, le côté A est la partie inférieure, et le côté a la partie supérieure du cyhndre, séparées par le piston ; nous les appellerons généralement bas et haut cylindre, ce qui ne laisse place à aucun équivoque. Les noms donnés aux parois des deux bases du cylindre, fond, du côté bas cylindre ou A, et couvercle ou plateau, du côté haut cylindre ou a, c'est-à-dire du côté démontable, ne donnent lieu, eux non plus, à aucune ambiguïté.
Le cylindre à vapeur porte toujours, venues de fonte avec lui, sa boîte à tiroir ou ses boites à tiroir tout entières, quand les tiroirs sont cylindriques. Les boites des tiroirs plans sont, au contraire, rapportées et boulonnées sur les cylindres. Cette différence de construction est due à la manière dont se fait l'ajustage des surfaces frottantes, avec la barre d'alésage dans le premier cas, sous la raboteuse dans le second. Pondus d'un seul jet, ou boulonnés ensemble, le cylindre et ses boites à tiroir forment un seul massif, uniquement soutenu par les bâtis ou piliers de la machine, qui doit toujours avoir son centre de gravité dans le polygone d'appui. 11 est très rare que les boîtes à tiroir soient munies de supports spéciaux, et, lorsque ce cas se présente, le constructeur, sou-
cieux de pas exposer la machine à des tiraillements, a soin que les supports du tiroir aient du jeu dans leurs encastrements.
Le bloc formé par le cylindre et les boites à tiroir est accessible sur toute la face supérieure, qui est presqu'entièrement formée de couvercles démontables, si les tiroirs sont cylindriques. Le plafond de la chambre des machines doit èlre emménagé de manière à rendre les démontages commodes et rapides ; l'intérieur des cylindres et des boites à tiroir a besoin d'être, en effet, fréquemment et complètement visité.
Du côté A, c'est-à-dire sur le fond, on ne peut pratiquer que des trous de visite de dimensions exiguës ; on fait, à ce sujet, tout ce que permet Tespace compris entre la paroi du cylindre et le presse-étoupes de la tige.
L'intérieur du cylindre et celui de la boile du tiroir sont réunis par les lumières ou conduits de vapeur, dont le volume, joint à celui de la liberté de piston, conslilue l'espace mort. Nous avons donné, tableau IX, page 76, les espaces morts de quelques cylindres, soit avec des tiroirs plans, soit avec des tiroirs cylindriques. Dans l'impossibilité de faire travailler le tiroir sur une surface concentrique au cylindre, ce qui donnerait le minimum d'espace mort, on a tenu, pendant longtemps, à les faire porter sur le plan tangent à cette surface ; les anciens tiroirs, en D ou à coquille, étaient tous des tiroirs plans. Plus tard, on s'est décidé à introduire le tiroir cylindrique, à courbure opposée à celle du cylindre, et on a reconnu, à la pratique, qu'il n'en résulte pas d'augmentation de l'espace mort.
Tout l'extérieur du bloc du cylindre el des boites à tiroir est soigneusement garni d'un feutrage. La température des cylindres est à peu près la même que celle des réservoirs de vapeur des chaudières, et demande le même isolement ; on peut consulter, pour le choix des isolants, les expériences de M. Brocard, rapportées au n** 73 des Ckaudières marines. Le contact des outils de chauffe et du charbon incandescent n'étant pas à craindre, l'emploi du feutre est presque général et à peu près sans danger ; toutefois il y a eu des cas d'incendie, en cours de marche, dans le feutrage extérieur des cylindres. Les tissus d'amiante font un bon service, mais donnent un isolement moins parfait que le feutre. Le colon siliceux doit être sévèrement proscrit des chambres des machines.
L'enveloppe de feutre ou d'amiante est presque toujours recouverte d'un revêtement de bois, qui est installé principalement dans un but de propreté.
Nous avons vu, au n° 191 , que les cylindres HP sont assez souvent en
acier moulé. La grandeur des pièces, jointe à la complication de leur forme, ne permet pas de prendre la même mesure pour les autres cylindres, où elle est d'ailleurs moins nécessaire. Actuellement, les cylindres HP, en acier, se manquent encore assez fréquemment à la coulée. Les progrès de fabrication permettront vraisemblablement d'étendre plus tard la substitution de l'acier à la fonte de fer.
206. — Cylindres à vapeur. Liberté de piston. — Le diamètre intérieur du cylindre se détermine d'après le travail prévu et l'utilisation de vapeur cherchée, ainsi que nous l'avons vu au chapitre 11. La course des pistons se calcule, de même, avec précision ; la longueur du cylindre est égale à la course, augmentée de l'épaisseur du piston et aussi du petit jeu, nommé liberté de cylindre ou de piston, qu'il faut laisser, entre la paroi du piston et celle du cylindre, à bout de course.
La liberté de piston doit remplir trois buts distincts.
l"" Elle pourvoit aux irrégularités de fabrication, sur les machines construites à bas prix, où les surfaces, qui ne sont pas surfaces frottantes, restent brutes de fonte. Sur les navires de guerre, la face intérieure des plateaux, et les deux faces des pistons sont toujours ajustées.
2' Elle laisse une certaine place libre pour les corps étrangers, qui se trouvent accidentellement dans le cylindre, et qui pourraient briser le plateau ou le piston, s'il n'y avait pas de jeu. L'eau, qui afflue quand les chaudières priment, s'échappe par les lumières du tiroir et les soupapes de sûreté. La présence des matières solides n'est pas très rare ; on rencontre surtout des amas de sel, laissés à la suite d'entraînements d'eau quand les purges fonctionnent mal; les matières grasses forment aussi des mastics très durs par leur mélange avec des limailles métalliques ; j'ai vu, dans un cylindre de la Gauloise^ une lame de plomb tombée du joint du plateau, et, sur le Bélier ^ un burin, oublié dans le tuyautage, que la vapeur a entraîné dans le cylindre. La liberté de piston est évidemment insuffisante, en présence de tels accidents.
3® Elle pare aux déplacements de la position moyenne du piston dans le cylindre, dus à l'usure des articulations. Tout resserrage des coussinets de bielle équivaut à une diminution de longueur de la bielle. Tout resserrage des paliers du vilebrequin est la conséquence d'une usure qui a fait descendre l'axe de l'arbre. Les effets s'ajoutent donc, pour porter le piston, de plus en plus, vers le fond, du côté bas cylindre, en l'éloignant du plateau ; le sens de ce déplacement resterait le même, si la bielle était renversée .
D'après cette dernière considération, la liberté de cylindre initiale doit être plus grande du côté de l'arbre que du côté opposé. Le tableau suivant, montre qu'il en est généralement ainsi.
Tableau XLLK.
Noms de:i bâtiments
Jea ou liberté de piston
Bas
cylindre
Haut cylindre
Différence
PAQUEBOTS
Kaiser- Wilhelm^er- Grosse
Champagne
Tour aine
millim.
roiliim.
NAVIBBS DB GIJBBBE
Tage . . . *
CharleS'Martelj Potkuau
Jauréguiherry^ Bouvet^ Jhi Chayla . . BouvineSf Charner, Latouche-Tréville .
Galilée
Léger, Lévrier
Forban .
Chevalier,
millim.
La différence des jeux dépasse, pour quelques unes de ces machines, le double du déplacement probable du piston. On trouverait, par contre, des machines, où le constructeur a mis la même liberté de piston aux deux extrémités de la course.
La surface intérieure des cylindres est toujours façonnée avec une grande précision par la barre d'alésage. La longueur est trop faible, pour qu'il puisse y avoir une flexion appréciable de la barre, même quand on alèse horizontalement ; le bras porte-outil ne subit pas non plus do déformation. Les cylindres neufs sont donc exactement cylindriques. Plus lard l'usure les déforme ; l'ovalisation atteignait jusqu'à S ou 6™/" au cours d'une campagne, dans les anciennes machines horizontales. L*usure est à peu près uniforme suivant les différents rayons, avec les machines verticales; mais elle est encore parfois assez prononcée, surtout dans les cylindres HP. On pourrait donc toujours être exposé à rencontrer, à fin de course, une ressette produite par Tusure, contre laquelle la bague du piston viendrait buter. On évite cet inconvénient, en alésant d'avance, à un diamètre plus fort, les extrémités de la surface cylindrique, qui ne sont pas soumises à l'usure (voir fig. 303, 304 et autres).
La surface intérieure du cylindre, sur les deux fonds, a été quelquefois recouverte d'enduits présumés imperméables à la chaleur, afin de diminuer le refroidissement au condenseur. Dans ce cas, les mêmes
enduits étaient appliqués sur les deux faces du piston. Les résultats obtenus n'ont pas été nettement établis, et la mesure ne s'est pas généralisée.
207. — Chemise intérieure et enveloppe de sapeur. Accessoires qui s'y rattachent.-^ Les chemises rapportées à l'intérieur des cylindres ont un double rôle à remplir. Elles forment les parois des enveloppes de vapeur, dont nous avons étudié le fonctionnement au n° 37 ; elles permettent d'obtenir de beaux frottements.
Ces chemises, pièces très simples et faciles à couler, sont en fonte dure, tenace, susceptible d'un beau poli. L'Amirauté anglaise à imposé, longtemps, aux constructeurs de ses machines, des chemises en acier forgé ; cette exigence ne parait pas justifiée ; une fonte bien choisie donne des frottements excellents et peu d'usure.
Le corps des cylindres etdesboîlesà tiroir en fonte de fer n'est jamais exempt de soufflures, quand les pièces sont de grande dimension. De plus, il est nécessairement coulé en fonte très douce, comme nous l'avons vu au n° 188, à cause des difficultés de fonderie; or les matières, qui se coulent le mieux, ne sont pas celles qui conviennent au point de vue du frottement et de l'usure.
Fig. 903.
La paroi des cyUndres en acier moulé ne pourrait servir de surface frottante que si l'alésage avait enlevé toute la croûte superficielle, assez
épai3se, qui est plus ou moins criblée de bulles. On pourrait craindre de plus, de la part de la paroi supposée saine, un excès de dureté entrainant l'usure trop rapide des bagues de piston
Pour former l'enveloppe de vapeur, la cbemise est écartée de 20 à
30"'/'" de la paroi du cylindre proprement dite; un portage entre les
deux surfaces est réservé sur quatre
petites nervures, à mt-bauteur, comme
on le voit figure 303.
Le joint des chemises et des parois doit être absolument étanche tout en laissant cours à la dilatation; son exécution est la partie délicate de l'établissement des enveloppes de vapeur. Les systèmes de joints essayés peuvent se ramener à deux, joints à presse-étoupes et joints à diaphragmes.
Le joint à presse- étoupes, indiqué figure 303, est représenté en détail figure 304. La matière obturante est l'amiante ; le presse- étoupes est tenu par des prisonniers, et, de plus, appuyé par le plateau de cylindre lui-même, comme garantie supplémentaire. Nous N- 304. ne parlons pas du joint sur le fond, qui
est fixe, et se fait au minium avec un solide boutonnage.
On s'est quelquefois contenié d'un joint fixe obtenu en refoulant un anneau de plomb maintenu par une bague de cuivre rouge, dans une entaille à queue d'aronde, comme le représente la figure 305. Les parois, en jouant, déforment et matent la bague ; l'étanchéité, assurée au début, doit rapidement disparaître.
Le joint à diaphragme, adopté aux Etats-Unis, est représenté figure 306. 11 est formé par une membrane flexible, en cuivre mince, tenue par des anneaux plats avec des prisonniers très rapprochés, à la fois sur le corps du cylindre et sur la chemise. Ce joint est à la partie basse du cylindre, la chemise étant tenue, dans le haut, paru» boutonnage fixe avec joint au minium.
En visitant les machines au retour de campagne, on a souvent constaté, au joint des chemises de vapeur, l'apparence de fuites capables de compromettre le fonctionnement économique de la machine. 11 a été,
Fig. 306.
d'aulTe part, établi par expérience, que l'on diminue quelquefois la consommation par cheval en supprimant l'envoi de vapeur aux enveloppes ; les essais de VArgonaul, cités au ii° 37, sont, à cet égard, très caractéristiques. Or, l'effet nuisible des enveloppes s'expliquerait difficilement par d'autres causes que par des fuites de vapeur.
Les chemises rapportées reçoivent une épaisseur peu différoDle de celle allribuée aux parois proprement dites, d'après les règles empiriques énoncées au n" 191.
11 est intéressant de rappeler que les premières chemises de vapeur, sur les machines de Dupuy de Lôme, ne comportaient pas de chemise rapportée ; les deux parois étaient venues de fonte ensemble. Aucune fuite de vapeur n'était donc à craindre. Les cylindres BP seuls avaient des enveloppes, et ces enveloppes étaient traversées par la totalité de la vapeur allant au cylindre BP. Dans ces conditions, et en raison de la lenteur de l'allure, favorable au jeu dea parois comme réservoirs de chaleur, les enveloppes de vapeur avaient une efficacité qu'elles ne peuvent plus posséder aujourd'hui.
A la tendance à généraliser l'usage des enveloppes de vapeur, succède maintenant, comme nous l'avons vu au n" 37, une tendance, soit à les abandonner, soit à limiter leur emploi au cylindre BP. A ce sujet, il est intéressant de remarquer que, sur un cylindre BP de 2 mètres de diamètre et 1 mètre de longueur, la surface de la paroi cylindrique est la moitié seulement de la surface des deux fonds j le réchauffage dea fonds, qui n'expose à aucune fuite, a donc plus d'importance que celui des parois cylindriques.
Un inconvénient assez sérieux des enveloppes de vapeur, depuis que les pressions aux chaudièresont atteint des valeurs dangereuses pour les
parois de cylindres, consiste dans la complication de leurs accessoires. On établit souvent des détendeurs, sur la prise de vapeur des enveloppes, quand on ne prend pas la vapeur à un réservoir intermédiaire à basse pression. L'emploi d'un robinet très étranglé, peut, à la rigueur, suffire. Des soupapes de sûreté sont, dans tous les cas, nécessaires, ainsi que des purges spéciales.
En terminant ce qui concerne les dimensions intérieures des cylindres à vapeur, il est intéressant de réunir dans un tableau les diamètres de tous les cylindres des machines à détente multiple. Nous avons déjà donné, dans le tableau VllI, page 59 et suivantes, le rapport R du volume du cylindre BP au volume du cylindre HP ; mais les dimensions des cylindres intermédiaires n'ont été indiquées nulle part.
Le diamètre du cylindre BP est à multiplier par V^ » tians le cas très fréquent, où il y a deux cylindres à basse pression.
Le tableau L relatif aux machines à détente triple montre que le rapport du volume des cylindres BP à celui du cylindre HP a reçu une augmentation très considérable sur les bâtiments de guerre anglais de construction récente. Pour les paquebots, le rapport est à peu près le même dans les deux pays, les très grandes valeurs ne se rencontrant que sur les machines à détente quadruple.
Comme exemples de machines à détente quadruple, nous citerons la Gascogne avec le rapport 7,19, le Kaiser-Friedrich^ paquebot allemand, avec le rapport 9,30, la canonnière des Etats-Unis le Nashvilley avec le rapport 9,43, enfin le cargo Vlnchmonay sur lequel le rapport atteint 12,25.
On est, comme on voit, loin des premières machines compound du Loiret, du Cher^ et des frégates cuirassées type Magnanime^ qui présentaient uniformément un rapport égal à 2.
Rappelons ici que la grandeur du rapport entre le volume du cylindre d'évacuation et celui du cylindre d'admission n'a point le même intérêt sur les navires de guerre que sur les paquebots.
Sur les paquebots, toujours en marche à pleine puissance, on diminue toujours la dépense de vapeur en augmentant le volume final par cheval, ce qui permet de diminuer, à la fois, la puissance des chaudières et Tapprovisionnement de charbon.
Sur les bâtiments de guerre, pour la marche habituelle à petite puissance le volume final actuel de vapeur par cheval est déjà exagéré. Quand on augmente encore le volume du cylindre BP, on peut gagner sur les chaudières, parce que la machine devient plus économique à toute puissance; mais il faut accroître l'approvisionnement de combustible, parce que la dépense courante de vapeur par cheval est accrue.
TabCiEAU L.
Dimensions des cylindres successifs dans les machines à détente triple.
Noms des BàtimenU
Rapport volumes
^ c fi
BATIMENTS
Goliath. .
Utonia . .
Albion . , Diadem»
Hyacinth. .
Hermès . .
Peloruê, .
DB
Lorraine Touraine •
Bretagne
Normandie, Navarre .
1900 X v/2 1360 X \II 1920 X slï 1920 X v^2
920 X yjï 920 X v^
OUBRRB ANGLAIS (poui* la plupart eu chantier).
PAQUEBOTS
2040 X yj2
208. — Fonds et couvercles de cylindres. Trous de visite. — Le fond fixe et le couvercle ou plateau mobile d'un cylindre ont, entre eux, de grandes ressemblances de forme et de construction. La forme intérieure épouse aussi exactement que possible celle du piston et de son écrou, de manière à laisser partout un jeu constant, la liberté de piston, sans accroissement inutile d'espace mort. La construction est à double paroi. Il y a généralement réchauffage intérieur par la vapeur.
La construction se fait de deux manières différentes. Tantôt les deux parois sont venues de fonte ensemble, fig. 307, avec les nervures nécessaires pour la consolidation, et tous les trous de débouchage de fonderie que ces nervures exigent
Fig. 307.
Tantôt la pièce fondue porte seulement la paroi intérieure, avec les nervures servant d'enveloppe latérale et de collerettes et pinces d'attache pour la paroi extérieure ; la paroi extérieure se fait alors d'une tôle emboutie rivée sur les collerettes, fig. 308.
Fig. 308.
Chacune des deux dispositions a ses inconvénients. La première assure une plus grande solidité, quand la matière employée est Tacier moulé.
Les fonds, comme nous l'avons dit, forment en général enveloppe de vapeur. Le seul inconvénient du réchauffage intérieur des fonds est la fatigue due à la pression de la vapeur. La résistance à la pression pour des pièces de cette forme échappe au calcul. On n'a d'autre garantie que celle d'un essai fait à la presse hydraulique, auquel il faut apporter le plus grand soin .
Le joint du plateau de cylindre est soumis à plusieurs conditions importantes. Il faut, par exemple, qu'il ajoute le moins possible aux surfaces intérieures du cylindre, soumises aux réchauffages et refroidissement successifs qui produisent le refroidissement au condenseur. Il
faut surtout que le joint soit facilement démontable et parfaitement étanche.
La double condition de mobilité et d'étanchéité s'obtient par l'interposition dans le joint de rondelles, plastiques. On a longtemps employé, à cet effet, des feutres spéciaux qui donnaient d'excellents joints. L'élévation croissante des températures a obligé de recourir au carton d'amiante, qui est moins plastique, mais qui donne cependant des résultats satisfaisants.
L'étanchéité exige que les deux collerettes ou brides en contact soient absolument rigides entre deux boulons de serrage. Cette condition est réalisée pratiquement à Indret en donnant aux boulons un écartement d'axe en axe égal à quatre fois leur diamètre. La section totale des boulons, est déterminée parla condition de résistera la pression de vapeur. L'épaisseur de la bride du couvercle est égale au diamètre des boulons, et celle de la bride du cylindre est une fois et quart ou une fois et demie ce diamètre.
Les règles anglaises sont un peu différentes; M. Seaton recommande de ne pas donner, aux boulons, un écartemeut E d'axe en axe, supérieur à
e étant l'épaisseur de la bride du couvercle, comptée, comme E, en millimètres,
P étant la pression effective maximum dans le cylindre, en kilogrammes par centimètre carré.
Rien ne doit être négligé, de ce qui peut faciliter la visite intérieure des cylindres. Les plateaux mobiles doivent pouvoir être soulevés sous barrots et déplacés latéralement sur chemin de fer, indépendamment les uns des autres. Dans les fonds, toutes les mesures doivent être prises, pour rendre les bouchons des trous de visite facilement démontables.
La partie centrale du fond de cylindre, qui reçoit le presse-étoupes, est souvent une pièce rapportée, fig. 309, qui fait joint sur le fond, comme le plateau supérieur sur le corps cylindrique.
209. — Accessoires des cylindres à vapeur. — Presse-étoupes, soU' papes de sûreté^ eic, — Le plus important des accessoires du cylindre, celui qui exige lé plus de soin dans sa construction, est le presseétoupes de la tige du piston.
Les presse-étoupes, en général, ont à satisfaire à des conditions un
peu coiitradicloires d'étanchéilé et de plasticité de la garniture. La plasticité a, pour les presae-éloupes des cylindres, une importance particulière, en ce sens que la tige du piston doit pouvoir faire de petits mouvements dans le sens transversal, si l'on veut éviter les fatigues anormales étudiées au numéro 192.
Nous avons à distinguer les presse-é loupes proprement dits, dont les anciennes garnitures en étoupes grasses sont aujourd'hui remplacées par des garnitures en amiante, et les presse-étoupes à bagues métalliques, dont le nom est assez impropre.
Le presse-étoupes proprement dit se compose dune chambre A, fig. 309, remplie d'amiante, qui est la boite à étoupes ; Tamiante est
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comprimée entre une sorte de piston annulaire B appelé presse-gamîlure et un culot C rapporté dans la paroi du cylindre. Le presse-garniture et le culot laissent, entre eux et la lige de piston, un jeu de 0'"',S au moins, suivant le rayon. Le serrage du presse-garniture est fait par une couronne de boulons E, dont les écrous sont actionnés par des vis tangentes F ; la disposition varie, mais le serrage et le desserrage doivent toujours s'exécuter rapidement, en marche.
Le presse-étoupes est complété par la boite de graissage D fermée elle-même par un petit presse-étoupes spécial, dans la disposition de la figure 309.
La figure 310 représente les dispositions, un peu différentes, d'un presse-éloupes exécuté à Indret pour la machine de la Mitraille. Le
presse-garni Lure esl actionné par un écrou unique E, auquel la surface extérieure delà boites à étoupes sert de boulon. La boite à graisse D est
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un simple réservoir d'huile. La paroi intérieure du culot et du presseétoupes présente une série de cannelures, qui peuvent coopérer à l'éLancliéité.
Kig. 311.
Les garnitures métalliques se composent d'une série d'anneaux à section triangulaire, coupés en un point de leur circonférence, sufiisam-
ment élastiques pour s'ouvrir quand on opère un desserrage. On superpose ces anneaux en conlrariant les coupes. Le serrage esl fait par un presse- garniture et des boulons, comme dans le cas des garnitures en amiante.
La âgure 311 représente le presse-étoupes à garniture métallique des machines du Forban ; on remarquera le toron interposé entre la garniture et le presse- garniture, qui est destiné à assurer la plasticité indispensable.
La Compagnie Transatlantique a quelquefois employé des presseétoupes analogues à ceux de la Sgure 311, avec addition d'une botte à huile. Le graissage des anneaux métalliques a beaucoup moins besoin d'être abondant, que celui des garnitures d'étoupe ou d'amiante exposées à se durcir quand elles sont trop sèches.
Fig.8i2.
Le presse-étoupes de tige de piston a été l'objet des recherches des inventeurs. Je citerai en particulier les modèles Jérôme, à serrageaulomatique, employés aux Etats-Unis sur des locomotives. Les garnitures métalliques s'appuient, du cdté du culot sur un ressort spiral (fig. 312); cette disposition esl rationnelle pour consprver aux bagues leur élasticité. 11 y a même des presse-étoupes Jérôme, dans lesquels les garnitures peuvent prendre un petit mouvement d'inclinaison par rapport à la tige (fig. 313) ; la tige peut alors osciller légèrement, en même temps que se déplacer latéralement, à la suite des inégalités d'usure.
L'existence d'une très légère fuite de vapeur au presse-étoupes est beaucoup moins dangereuse qu'un excès de serrage.
Les cylindres portent, sur chacun de leurs fonds, une petite soupape
de sûreté, principalement destinée à s'ouvrir en cas d'entraînement d'eau. La section de cette soupape se calcule à raison de 0,0005 environ
Fig. 313.
de la surface du piston. La charge de son ressort est égale à la pression intérieure, plus 1 kilogramme.
rig 314.
Sur les cylindres B P,quelques précautions sont nécessaires, pour prévenir les rentrées d'air par les soupapes de sûreté.
Les cylindres reçoivent, à leurs deux extrémités, des purges qui doivent communiquer, à volonté, avec l'atmosphère et avec l'intérieur des condenseurs, suivant ce qui a été dit au numéro 70.
Le tuyautage des indicateurs sert principalement à relever les diagrammes, mais il peut rendre aussi quelques autres services. Le tuyau d'indicateur met, en effet, les deux côtés du piston en communication, quand cela est nécessaire pour la manœuvre (n^ 74, p. 222). On se servait autrefois du tuyautage d'indicateur, pour vérifier à chaud Tétanchéité des pistons et des tiroirs, en admettant la vapeur d'un côté, et ouvrant à Tatmosplière de l'autre. On ne fait guère aujourd'hui que des essais à Teau, surtout des essais de pression dans les cylindres bruts, lors de leur recette en usine.
Les appareils de graissage des cylindres ont été étudiés au numéro 112.
210. — Pistons à vapeur. — Les pistons à vapeur se composent de trois parties, le corps A, la couronne C, la garniture B serrée entre le corps et la couronne et donnant Tétanchéité.
Le corps de piston présente deux dispositions.
Fig. 815.
Les corps de piston en acier moulé sont à paroi simple et ont une forme conique (fig. 315, 319). Cette disposition, qui est à la fois très solide et très légère, est d'un emploi à peu près exclusif dans la Marine de guerre ; elle suppose que le piston porte une seule tige.
Les corps de piston en fonte de fer sont toujours à deux parois réunies par des nervures (fig. 316, 317) ; les douilles d'encastrement de la tige, ou des tiges, sont formées par des renflements de nervures. Cette disposition, beaucoup plus lourde que la précédente, était seule possible, avant l'emploi des pistons en acier ; elle a été conservée presque universellement dans la marine de commerce.
La couronne G, qui a succédé à l'ancien presse-garniture des premiers pistons à vapeur, est boulonnée à bloc, sans aucun jeu, fig. 315 et 316; les bagues métalliques sont ajustées à frottement doux entre la collerette du corps de piston et la couronne serrée à bloc. 11 existe toutefois
Piston d'une machine horizontale.
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un modèle de piston, à ressort hélicoïdal, le piston Buckley, fig. 317, dans lequel la couronne est à serrage variable et garde un jeu, que la figure 317 représente en l'exagérant.
La garniture métallique la plus répandue consiste en une bague unique en fonte douce, fig. 116, tournée extérieurement à un diamètre un peu plus grand que celui du cylindre, serrée avec un frein au moment de son introduction, et appliquée sur la paroi du cylindre par des ressorts r, dont on règle le bandage à volonté.
La bague est coupée en un point de sa circonférence. La fente est oblique, pour ne pçis laisser une génératrice du cylindre sans usure ; elle est fermée àTinlérieur par une contre-plaque dd, fixée à l'une des deux lèvres, qui porte un léton saillant ee^ faisant couvre-joint, fig. 316 /e;*; le couvre-joint frotte sur la paroi du cylindre, en fermant le passage à la vapeur dans l'épaisseur de la bague coupée.
Quelquefois, il y a deux bagues métalliques, dont les coupes se contrarient. Cette disposition avait été longtemps abandonnée ; on l'a reprise en intercalant, entre les deux bagues élastiques, un anneau fixe non coupé ou anneau-bloc, fig. 315, à l'imitation des garnitures habituelles des tiroirs cylindriques.
La pression des ressorts, nécessaire pour bien appliquer les bagues, n'a pas besoin d'être très élevée, parce que la vapeur pénètre sur le dos de la garniture aussi facilement, pour le moins, que sous sa surface extérieure. On se contente, à fndret, de régler la pression des ressorts à raison de O'^jâSO par centimètre carré de surface frottante; les autres usines portent généralement la pression à 0^,400. Ces pressions, probablement suffisantes pour les cylindres HP, où les frottements sont particulièrement à craindre, semblent un peu faibles pour les cylindres BP^ où il importe, par-dessus tout, de supprimer les fuites de vapeur. Du reste, il n'y a pas lieu de fixer de règle absolue ; on peut, après avoir commencé par des pressions faibles, augmenter le bandage des ressorts à la suite des premières visites, si l'on trouve que les frottements ne se font pas bien.
11 est à remarquer que le bandage des ressorts est, dans tous les cas, insuffisant pour contre-balancer la pression de la vapeur exercée directement sur la surface extérieure des bagues. Par suite, si les bagues viennent à recouvrir, à bout de course, une portion des lumières d'arrivée de vapeur, il se produit des claquements métalliques très vifs. Il importe, pour ce motif, de faire déboucher les lumières presque entièrement dans les fonds et dans les couvercles, non sur la paroi cylindrique.
La précision d'ajustage, pour que la bague se trouve prise à frotte-
ment doux enire la lèvre du pislon el la couronne, est difficile à obtenir. Un serrage élastique dans le sens de la hauteur serait désirable. Ce serrage est donné, en mèine temps que la pression sur la paroi, dans le piston Buckley ; la Ëgure 317 est assez claire pour se passer d'explication sur ce point.
Fl|. 317.
Les bagues métalliques étaient toujours comprises autrefois entre les deux lèvres du piston et de la couronne, comme sur la S^ure 117. La disposition actuelle, qui consiste à leur faire recouvrir ces lèvres, âg. 316, a l'avantage de donner une plus grande surface frottante, pour une même hauteur de piston.
11 existe quelques autres modèles de garnitures, où l'on supprime les ressorts à bandage variable, par exemple dans le piston Ramsbotlon,
rig. 318.
appelé aussi piston suédois, fig. 318. Dans ce piston, l'élanchéilé est simplement donnée par une série de petites bagues élasliques, à épaisseur variable, logées dans des cannelures du piston. La vapeur passe librement dans la coupe de chaque bague, mais elle se détend ensuite avant d'atteindre la coupe suivante, el n'arrive pas à traverser toute la
garniture pendant une course simple. Dans sa partie la plus épaisse, chaque bague remplit sa cannelure jusqu'au fond.
Le piston suédois ne s'applique qu'à des machines de faible puissance.
La disposition des garnitures du Cassard, 6g. 319, rappelle celle des pistons suédois, avec cette différence, toutefois, que les bagues sont appuyées intérieurement sur des ressorts ondulés. Il n'aurait pas été admissible, sur une aussi grosse uiacliine, de laisser les pistons sans aucun Jeu ; la miso en place, qui exige habituellement le serrage des bagues par un frein, n'aurait pu se faire.
Fig. 319,
Les bagues, en même temps qu'elles s'appuient extérieurement sur le cyhndre, servent, à l'intérieuF, à guider le corps du piston dans son mouvement. A cet effet, dans les machines horizontales, le poids du piston ne pouvant porter sur des ressorts, il est indispensable de disposer des cales àla partie inférieure delà circonférence, comme l'indique la figure 316.
Le jeu, qui limite le mouvemenlpermis par les ressorts, est en général de 1 millimètre suivant le rayon.
Le soin, avec lequel on s'applique à réduire la pression des garnitures sur les parois du cylindre au strict minimum, a surtout pour objet de permettre de réduire le plus possible le graissage intérieur de la ma-
chine. Le. frottement intérieur, donné par les faibles pressions, est, luimême, très faible dans les machines verticales. En raison de la parcimonie du graissage, Tusure est cependant prononcée dans le cylindre HP, où la température élevée rend Thuile peu onctueuse et où la présence de la chaux, amenée par la vapeur des chaudières, peut exposer à un véritable rodage.
Pour diminuer l'usure des parois, il importe, en même temps qu'on emploie, pour le cylindre, une fonte dure et tenace, de faire, au contraire, les bagues du piston en fonte très douce. On a quelquefois antifrictionné les bagues; mais cette pratique est abandonnée. On emploie maintenant avec succès, pour le cylindre HP et même le cylindre MP, les bagues en bronze, depuis longtemps appliquées aux tiroirs cylindriques. Le bronze adopté est le métal Parsons, k i% d'antimoine; il est un peu cassant, ce qui exige quelques précautions dans l'ajustage de la rainure du couvre-joint.
211. — Boites à tiroirs el tiroirs de distribution. Etanchéité et cornpensation, — Les boîtes à tiroirs sont soumises aux mêmes pressions intérieures et aux mêmes dilatations que les cylindres. Leur construction exige une étude des plus attentives, parce qu'elles présentent souvent de larges surfaces planes, qui ont besoin d'être fortement nervurées; il faut veiller aussi à rattacher, l'une à l'autre, les parois des lumières de distribution de vapeur.
La solidité des boîtes à tiroir se vérifie, en même temps que celle des cylindres, dans l'essai à froid, fait à la presse hydraulique, sous une pression supérieure, de six kilogrammes, à la pression de la vapeur à laquelle elles doivent être soumises en service.
Les tiroirs de distribution, dont nous avons étudié la régulation et le fonctionnement au chapitre IV, sont soumis, dans leur construction, à deux conditions principales. Ils doivent être parfaitement étanches. Ils doivent être aussi bien compensés que possible, c'est-à-dire appliqués sur la glace du cylindre par une pression résultante faible, ne donnant lieu qu'à des frottements modérés.
L'étanchéité s'obtient de deux manières différentes. Tantôt elle résulte du simple portage de deux surfaces planes l'une sur l'autre; dans ce cas la compensation ne peut pas être complète, parce qu'une certaine pression extérieure est nécessaire pour appliquer les surfaces frottantes Tune sur l'autre. Tantôt elle est donnée par le bandage de garnitures analogues à celles des pistons à vapeur; c'est le cas pour les tiroirs étudiés au numéro 213.
Les anciens tiroirs en D présentaient une disposition mixte. L'élan-
cliéité était obtenue par le contact des surfaces planes sur le -côté travaillant, et par des garnitures sur le dos du tiroir. L'impossibilité d'obtenir l'étanchéité dans les angles, au passage de l'un des systèmes à l'autre, se traduisait par un accroissement de dépense de vapeur et de charbon, qui a fait abandonner cette forme de tiroirs.
La compensation a une influence appréciable sur le rendement mécanique u des machines, puisque, d'après les chiffres donnés au numéro 123, elle peut diminuer de âS % la perle totale de travail, de 0,06 F environ, due au frottement.
La compensation, de même que l'tiLanchéité, est obtenue de deux manières différenles, pour les tiroirs étudiés dans les deux numéros qui suivent. Le calcul de la compensation est difBcile à établir pour les tiroirs à face travaillante plane, parce qu'on ne connaît pas la pression qui règne entre les deux surfaces frottant l'une sur l'autre. 11 résulte d'une expérience de physique bien connue, que le vide doit s'établir entre les surfaces, si le contact est rigoureux. On admet que la pression varie, en réalité, d'une arête a l'autre, et que sa valeur moyenne est à peu près la moyenne entre les pressions des deux réservoirs séparés par les barrettes en contact.
Sur les tiroirs cylindriques, la symétrie des pressions sur toute !a périphérie rend la compensation parfaite.
S12. — Tiroirs plans ou à coquille. — Les tiroirs plans ou à coquille sont représentés, sous leur forme la plus simple, par la figure 320 relative aux tiroirs de la canonnière la Mitraille. Il n'y a qu'une seule arête d'admission el une seule arête d'évacuation pour chaque lumière du cylindre. La pression de la vapeur s'exerce sur toute la surface extérieure de la coquille, sans aucune compensation.
Fig. 320.
La figure 321 représente un tiroir à coquille d'une disposition plus perfectionnée, empruntée à la machine du Charles-Martel, cylindre BP. Le tiroir est traversé par deux canaux V V", qui reçoivent la vapeur par les parois latérales; il y a ainsi, pour chaque lumière, deux arêtes d'admission et deux arêtes d'évacuation, qui ouvrent et ferment simultanément. La compensation est obtenue, en mellanl le dos du tiroir, sur
la plus grande partie de sa surface, en communicalion avec un réservoir G',daQ8 lequel le vide esl établi. La pièce glissante, fixée sur le dos du tiroir, qui doit donner le joint étanclie avec la face du réservoir C, est rendue extensible par la présence d'une membrane métallique flexible, fixée d'un côté à cette pièce et de l'autre au dos du tiroir-
Le compensateur de la figure 321 remonte aux anciennes mactiines Mazeline, bien connues pour la parfaite élanchéilé de leurs tiroirs ; il comportait, à l'origine, un presse-étoupes, qui a été aTanlageusement remplacé par la membrane flexible.
Fig. 322.
La figure 322, empruntée à M. Seaton, représente un tiroir à coquille qui serait compensé de lui-même, comme les tiroirs cylindriques, sans
l'addition d'aucun organe particulier. Dans cette disposition, la parfaite étanchéité ne peut être obtenue, que si Ton suppose les parois mêmes du tiroir douées d'une certaine flexibilité.
Les tiroirs à coquille admettent toujours la vapeur par les arêtes extérieures, car la pression de la vapeur agissant à l'intérieur de la coquille tendrait à décoller le tiroir de la glace du cylindre. Par suite, les excentriques conduisant ces tiroirs ont un angle de calage a supérieur à 90'.
213. — Tiroirs cylindriques. — Le tiroir cylindrique, qui se compose essentiellement de deux pistons montés sur une tige, est, par sa nature même, exactement compensé. Il n'y a d'autre pression et d'autre frottement que ceux produits par les garnitures métalliques et nécessaires pour assurer l'étanchéité.
Les tiroirs cylindriques peuvent admettre par les arêtes extérieures ou les arêtes intérieures indiflFéremment. La propriété des tiroirs cylindriques, d'admettre par les différentes arêtes, a conduit à adopter quelquefois les deux systèmes d'admission alternativement, pour les cylindres successifs d'une même machine, afin de simplifier le tuyautage. Un simple tuyau droit suffit, en effet, pour conduire la vapeur, d'un tiroir qui évacue par les arêtes intérieures, à un tiroir qui admet par les arêtes intérieures.
L'admission par les arêtes intérieures a l'avantage de permettre de compenser le poids du tiroir, en donnant au piston supérieur un diamètre un peu plus grand qu'au piston inférieur. Avec l'admission par les arêtes extérieures, il faudrait donner un diamètre moindre au piston supérieur, ce qui n'est pas possible, parce que le tiroir doit pouvoir s'introduire par le haut de la boîte.
Fig. 323.
Les tiroirs cylindriques ne peuvent pas recevoir de grands diamètres, sous peine de présenter des espaces morts démesurés, parce qu'il faut faire embrasser par les lumières de vapeur tout le pourtour de la boîte à tiroir. La figure 323 montre clairement l'avantage que l'on trouve,
pour un même développement total d'orifices de vapeur, à employer deux tiroirs AA, au lieu d'un seul tiroir B de diamètre double. On met jusqu'à quatre tiroirs, sur les cylindres de très grand diamètre ; on arrive ainsi à ne pas dépasser, avec les tiroirs cylindriques, le volume d'espaces morts donné par les tiroirs plans.
Fig. 324.
Les tiroirs cylindriques multiples peuvent être par paires, dans une seule boite sectionnée en hauteur, en A A, par les cloisons des lumières de vapeur communes aux deux tiroirs, fig. 324. Les tiroirs sont alors attelés sur une traverse unique BB, et réunis à mi-hauteur par une en- Iretoise CC.
La construction des tiroirs cylindriques présente deux dispositions très différentes, selon qu'ils sont d'une seule pièce, fig. 325, ou bien faits d'assemblage, fig. 326.
Les tiroirs d'une seule pièce ont l'avantage de former un canal de communication entre les deux extrémités de la boite qui les renferme ; il suffit alors d'un tuyau unique, d'arrivée ou de sortie de vapeur, pour desservir les arêtes extérieures, admission ou évacuation, comme pour desservir les arêtes intérieures. Un seul tuyau, simple, de direction oblique, conduit ainsi la vapeur d'un cylindre au suivant, en supposant
que l'admission se fasse, dans tous, par les arêtes intérieures du piston. l«s tiroirs d'assemblage se composent de deux pistons, avec une entretoise creuse qui les sépare, fig. 326. Leur avantage est de se démonter facilement et de se retirer, par parties, de la boite à tiroir, sans qu'il soit besoin, en hauteur, d'un grand espace vide au-dessus de cette boite. Ils sont aujourd'hui d'un emploi presque général.
Fig. S86
Fig. 325 La facilité de visite est une qualité importante au point de vue de l'économie de vapeur. Le temps nécessaire, pour resserrer une garniture en bandant ses ressorts, peut varier, de deux heures pour un tiroir cylindrique d'assemblage, àdeux journées pourunliroird'une seule pièce, quand il faut retirer ce dernier par le bas de la botte, en démontant les organes de transmission de mouvement. Le démontage des tiroirs plans
pur le dos de la boile, quand il exige l'enlèvemenl d'un compensateur el d'un tuyaulage, est aussi une opéralion très longue.
Les garnitures des tiroirs cylindriques peuvent présenter toutes les dispositions de celles des cylindres eux-mêmes. Le plus souvent, elles se composent de deux bagues en bronze Parsons, B, B, séparées par un bloc ouanneau non coupé, fig. 315. La pression est exercée sur elles par un simple ressort ondulé à bandage constant, comme sur le piston de la
figure 319, ou mieux par les ressorts ordinaires à serrage facultatif, fig. 327.
Les pistons des tiroirs cylindriques frottent toujours sur une cbemise rapportée dans la boite à tiroir. Cette chemise', généralement en acier,
porte, dans les machines d'indrel, les nervures transversales obliques, destinées à relier les deux lèvres de la lumière de vapeur ; elle est vissée sur l'une de ces lèvres, et agrafée sur l'autre, comme le représente la figure 328.
§ 2. ^ Organes de transmission de la puissance ;
principales pièces mobiles.
214. — Tiges de pistons et traverses. — La série des pièces qui transmettent le travail moteur, des pistons à Thélice, commence par les tiges des pistons, les plus simples de toutes en apparence, et celles qui exigent le plus de soins dans la construction, et le plus de surveillance pendant la marche.
Sauf de rares exceptions, les machines verticales ont une seule tige par piston. Une seconde tige rendrait peu de services, puisque le piston n'est soumis à aucun moment tendant à lui faire prendre une inclinaison par rapport à Taxe du cylindre. Si, d'ailleurs, on se préoccupait de combattre les moments de ce genre pouvant survenir accidentellement, il faudrait trois tiges, au moins, pour empêcher l'inclinaison du piston
de se produire autour d'un diamètre quelconque. Même dans les machines horizontales, où le frottement applique au piston un moment d'inclinaison autour de son diamètre horizontal, les doubles tiges ont été abandonnées en même temps que la disposition à bielle renversée. Les doubles tiges, en effet, augmentent sensiblement les difficultés de montage, le poids, et aussi le prix de revient du train mobile. Sur les machines horizontales, la tige de piston se prolonge assez souvent, sous forme de contretige traversant le couvercle ; le supplément de guidage ainsi obtenu assure assez bien la position du piston, comme nous l'avons indiqué aun"* 192, quand il y a choc, ou frottement anormal exagéré, en un point de sa circonférence.
Sur les machines verticales, la diminution du frottement, et l'égale répartition des chocs et des frottements sur le pourtour, enlèvent sa raison d'être, à la contre-lige ; mais comme, d'un autre côté, l'inconvénient des contre-tiges au point de vue de l'encombrement a disparu, cet organe est quelquefois conservé, quand la machine n'est pas placée sous un pont protecteur, c'est-à-dire à bord des paquebots et des yachts. Il ne saurait être question de contre-liges sur les bâtiments de guerre.
Les liges de piston sont toujours pleines, pour le motif qui a été indiqué au n° 192.
La longueur de l'emmanctiement de la lige dans le piston n'est jamais inférieure aux trois quarts du diamètre de la lige, et elle s'élève parfois à une fois et quart ce diamètre.
L'emmanchement est quelquefois conique, figure 330, ce qui est la meilleure disposition pour l'étanchéilé du joinl.
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L'emmanchement cylindrique, représenté figures 318 et 319 est généralement préféré, parce qu'il fatigue moins le piston et qu'il permet d'assurer avec précision la position du piston sur sa tige, à l'aide de rondelles rapportées sous le collet, sans rien changer à la position de la traverse.
Enfin l'emmanchement est quelquefois mi-partie conique et mi-partie cylindrique. Dans ce dernier cas, la conicité peut être assez forte pour éviter les adhérences excessives résultant du serrage du piston et de la tige ; de plus, le danger de fendre le piston sous ractîon d'un coin très effilé, qui s'est révélé sur les pistons en fonte, est écarté; enfin la réduction du diamètre de la partie filetée, qui Iravuille par lension, est moindre. Par contre, l'avantage de l'emmanchement cylindrique, au point de vue du réglage de la longueur de la tige, est perdu ; le réglage de la longueur doit se faire sur la traverse.
L'emmanchement sur la traverse est toujours cylindrique, avec collerette d'un côté et écrou sur l'autre face, ce qui permet de régler facilement la longueur de la tige.
La traverse de tige de piston porte deux tourillons recevant les deux branches du pied de bielle à fourche. L'ajustage doit placer l'axe des tourillons xx' dans une direction exactement perpendiculaire à l'axe de l'emmanchement yy', fig. 332.
Le patin de glissière est venu de forge avec la traverse. En gêné-
rai, il n*y a qu'un seul patin, fig. 333, embrassé par la glissière, qui est creusée, à cel effet, de deux rainures profondes. La surface principale, ab, frotte sur la glissière de marche avant ; les deux surfaces cd, c'd", frottent sur la contre-glissière de raarchearrière. Quelquefois le patin forme un cadre complet, embrassant une glissière simple, comme ' sur la Bgure 33iii dans ce cas, il se com-
pose d'une portion venue de forge avec la traverse et d'une partie mobile, boulonnée sur la première.
215. - - Glissières. — Les glissières de pied de bielle présenlenl des dispositions très variées, auxquelles correspondent
des formes différentes du patin.
Dans le cas de la figure 33â, la glissière est composée d'une lame d'acier unique, dressée sur ses deux faces, qui forment, l'une la glissière proprement dite, l'autre la contre-glissière de marche en arrière ; elle est uniquement fixée sur ses supports par ses deux extrémités, et se trouve exposée à une certaine flexion, au moment oîi la bielle présente son maximum d'obliquité . On évite le danger de flexion, en se contentant de prendre, pour contre-glissière, deux ailes latérales seulement rapportées sur la glissière, suivant la figure 333, la partie centrale étant alors reliée au bâti sur toute la longueur de la glissière.
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On établit quelquefois deux glissières distinctes, l'une à bâbord, l'autre à tribord, fig. 334, pour les deux marclies avant et arrière, de manière
à faire travailler le patin et la glissière par compression directe, quel que soit le sens de la marche. Celte disposition, qui reproduit celle des machines horizontales de Dupuy de Lôme, est de moins en moins employée sur les machines verticales, parce qu'elle complique inutilement l'ajustage et le montage.
Il n'y a pas lieu de rappeler, sinon pour mémoire, la disposition compliquée, dans laquelle la traverse porte un patin à Textrémité de chacun des deux tourillons de pied de bielle. Chaque patin ayant deux faces travaillantes, il y a, pour chaque cylindre, quatre glissières, deux en avant de la tige, et deux en arrière.
216. — Jeu de la glissière et de la contre-glissière. Chocs et échauffements. — Le principe établi au n® 88, en vertu duquel la pression N de la glissière sur le patin est dirigée dans le même sens, pendant lamentée et la descente du piston, suppose que la force résultante P, exercée par le piston, est une force constamment motrice. Lorsque la force P devient une force résistante, ainsi que cela a lieu, fig. 150 et 151, pendant les périodes de compression et d'avance à l'admission, le sens de la pression N sur le patin est celui qui correspond à la marche arrière. 11 se produit donc, à chaque fin de course, du moins dans les machines verticales, un double battement du patin, qui va porter sur la contre-glissière un peu avant le point mort, et retourne sur la glissière aussitôt après le passage au point mort.
La glissière constitue, pour les pièces en mouvement, un point d'appui, qui est soumis à l'action de toutes les forces, y compris les forces d'inertie ; la position de la manivelle, pour laquelle le palier quitte la glissière, doit donc être cherchée, non sur la figure 151, mais sur la figure 152, qui tient compte de la force d'inertie agissant comme force motrice en fin de course. Sur la figure 152, l'angle j de la manivelle avec la verticale, correspondant à une valeur nulle de N, est de 15% tandis qu'il serait de 30*" environ sur la figure 151 ; l'inclinaison correspondante |3 de la bielle est également de moitié seulement, 3°40' au heu de 7°10', et tang p tombe de 0,126 à 0,065. Les forces d'inertie ont donc pour effet de diminuer de moitié la vivacité des claquements de glissière.
D'autre part, l'obliquité de la bielle donne lieu à une réaction horizontale due à son poids, qui est de même sens que N pendant la descente du piston, et de sens inverse à N pendant la montée. Le poids de la bielle tend donc à accroître un peu la vivacité du choc avant le point mort supérieur, et à la diminuer avant le point mort inférieur.
Soit P la valeur moyenne de la résultante des forces exercées sur le patin, pendant le temps qu'il met à passer de la glissière à la contre-
glissière, force qui est presque nulle, puisque le patin quitte lagliasière dès que N change de sens ; soit de plus ^ l'inclinaison de la bielle à chaque instant. La Torce — N, en vertu de laquelle le patin se met en mouvement, est,
(2) — K = P tang 0.
La force vive atteinte par le patin, pendant qu'il parcourt le jeu e entre la glissière et la contre-glissière, est, (8) P • Ung a.
Si nous appelons n le poids du patin et de la tête de bielle, y compris
une portion du poids de la tige et de la bielle, et V la vitesse avec
laquelle le choc a lieu, nous avons,
n v (4) ^ 1. = p , tang e.
Dans cette équation, P et tang 6 sont tous les deux très faibles. Par suite, il n'y a pas à craindre, sur les glissières, de chocs proprement dits, du genre de ceux qui sont parfois si gênants, sur les tètes et pieds de bielle, et même sur les paliers du vilebrequin. 11 ne peut se produire qu'un battement léger, dont le bruit se perd au milieu des autres, dans le roulement continu produit par une machine à allure rapide. Toutefois le désir légitime de rendre la machine entièrement silencieuse conduit à réduire le plus possible le jeu c, qui descend quelquefois à 0°"°,2 sur les machines à contre-glissières. Quand la machine porte deux glissières distinctes pour les deux marches, les déformations de bâtis dues à la dilatation produisent, en marche, un jeu beaucoup plus élevé, pouvant atteindre 1 millimètre dans le haut des glissières.
La faiblesse du jeu laissé entre la glissière et la contre-glissière oblige à les dresser suivant deux plans parallèles. L'obliquité, quelquefois, donnée à la contre-glissière, fig. 33B, expose, en effet, à un coincement, quand la manivelle du vilebrequin subit un léger déplacement longitudinal par rapport au bâti du cylindre, A.vec un jeu réduit accidentellement à O"™,!, et une pente du dixième à la conlre-ghssière, il suffit d'un déplacement d'un millimètre, du patin, à bas de course, dans le sens longitudinal, pour amener un échauffement formidable, dont on Fig. 335, a eu des exemples.
217. — Orandes articulations. Coussinets de bielles et de paliers. — La construction de tous les paliers d'arbres et de toutes les grandes
articulations des machines est soumise à certaines règles générales, qui s'appliquent même aux excentriques et aux mécanismes secondaires.
Une portée d'arbre ou un tourillon quelconque, tournant dans un coussinet, produit une usure qui ne se corrige que par le serrage ; de là, nécessité de placer l'arbre ou le tourillon, entre un corps fixe et un cbapeau mobile; l'emploi des douilles simplement alésées n'est permis que dans les articulations à mouvement très lent, dont l'usure est négligeable.
Le chapeau est serré par des boulons qui travaillent uniquement dans le sens de leur longueur. Sa position doit être déterminée transversalement parles ressauts de sa surface de jonction avec le corps du palier ou de la bielle ; ces ressauts, coupés à angle droit, fig. 336, demandent un ajustage très exact.
La coupe entre les deux moitiés du coussinet doit être disposée de manière à permettra de régler le serrage avec précision, puisque le jeu se mesure en dixièmes de millimètre, et ne varie, le plus souvent, qu'entre 1 à 2 dixièmes. A cet effet, on interpose, dans la coupe, des cales de diverses épaisseurs, dont les plus minces _ sont en simple clinquant. Après
" avoir observé la position angulaire des écrous qui donne le serrage à bloc, on en déduit' _ celle qui correspond au jeu cher-
Fig. 336 ché. On règle ensuite l'épais-
seur des cales pour cette dernière position des écrous, en permettant de plus un petit serrage complémentaire. Plus tard, on enlève des cales lorsque l'usure t'exige. Les cales recouvrent ta coupe enlre le corps et le chapeau, aussi bien qu'entre les deux parties du coussinet, afin d'éviter au chapeau toute fatigue par flexion.
Les règles concernant l'étendue nécessaire à la surface frottante, les dispositions des appareils de graissage, le choix des métaux pour les coussinets, ont été données au chapitre VII.
Il importe beaucoup que le portage sur les coussinets se fasse toujours dans le fond el jamais près de la coupe, parce que le coussinet est flexible et pourrait, à la suite de déformations accidentelles, pincer l'arbre ou le tourillon, près de la coupe, en donnant alors lieu à des échauffements continuels. Une déformation de ce genre, suivie de pinçage, se produit quand on arrose une pièce qui chaufie, parce que le dos du coussinet a subi par extension une charge qui a dépassé la limite
d'élasticité, et qu'il garde, par suite, une teudance à se cintrer en dedans. On évite le portage près de la coupe, en ycreusant le coussinet, dans un secteur embrassant une soixantaine de degrés en tout, suivant un rayon à peu près moitié moindre que le rayon du tourillon ; c'est ce que l'on nomme donner du dépinçage au coussinet. La figure 337 représente le dépinçage d'après les règles d'indret. La cavité produite par le dépinçage constitue un réservoir d'huile très bien placé, comme
Pitt. 331. \i% 33«
nous l'avons indiqué déjà, &g. 201 ; ce réservoir devant être fermé à ses deux extrémités, on a soin de ne pas prolonger le dépinçage Jusqu'au bord extérieur du coussinet, ainsi que le montre la figure 338.
H. Sealon indique un autre moyen simple d'empêcher le pinçage du tourillon par le coussinet, qui consiste a agrafer les quatres lèvres des coussinets, sur le palier et le chapeau, à l'aide de crampons en forme
Fig. 539.
de H placés dans la coupe, ainsi qu'il est représenté, fig. 339. Ces H doivent gêner les cales de serrage.
Depuis quelques années, on a apporté à Indret une simplification de construction, qui supprime radicalement le danger du pinçage, en ce
qui concerne le demi-coussinet de chapeau de bielle. On a supprimé ce demi-coussinet. Le chapeau reçoil directement la garniture de métal blanc et porte ainsi la surFace frottante. Le dépinçage se pratique cependant, comme dans les conditions ordinaires.
La moitié inférieure des coussinets de paliers doit pouvoir se retirer et se remettre en place sans retirer l'arbre. A cet effet la face travaillante et le dos sont deux cylindres concentriques.
Quelquefois les paliers de l'arbre à vilebrequins portent une paire de boulons auxiliaires, s'appuyant à leur extrémité sur le corps du palier et filetés dans la moitié inférieure des coussinets. En faisant tourner ces boulons, on relève ou on abaisse le coussinet. Cette disposition, qui se rencontre en particulier dans la machine du .Veplune, permet de corriger l'usure des paliers et de régler à vulonlé la position de l'arbre.
2.18. — Bielles. — La forme des bielles varie peu sur les machines verticales. La têle de bielle est toujours simple, pour embrasser la soie de miinivclli'. On In découpe quelquefois, dans la partie milieu, afin de lui donner plus de portée et de stabilité, dans le sens longitudinal, sans exagérer son poids et sa surface frottante ; dans ce dernier cas, la tête présente l'apparence d'une fourche très peu ouverte. Le pied de bielle est à fourche, fig. 293, pour embrasser l'extrémité de la tige de piston.
Quand il y a deux tiges de piston, leur traverse porte un tourillon unique, compris entre les deux tiges; le pied de bielle est alors simple, comme la tèle. La même disposition, non à fourche, se rencontre sur le pied de bielle de beaucoup de machines de torpilleurs, dont la tige de piston se termine par une fourche embrassant le pied de bielle, tig. 340. Dans ce dernier cas , la tête tle la tige de piston porte aussi le patin venu de forge ; la traverse se trouve réduite â un simple tourillon.
La bielle se compose du corps et des deux chapeaux serrés sur le corps par des boulons. Kjg. 340 Son encombrement, du cflté de la tèle, doit être
réduit au strict minimum, parce que l'enveloppe des positions successives de la tèle de bielle représente l'encombrement même de la machine. On a été conduit, parfois, à remplacer les boulons par des prison-
niers vissés dans le chapeau, ce qui fait gagner la saillie des écrous, comme on le voit sur la figure 341 ; le pied de bieUe, sur cette figure, a la même forme que la tête, pour un motif de pure symétrie. La forme générale des tètes de bielles à prisonniers rappelle quelque peu celle des anciennes bielles à chappe.
Les deux soies de la bielle ont des vitesses angulaires très différentes, par rapport aux coussinets qui les embrassent, le mouvement alternatif, pendant une révolution complète, n'étant guère que de 28** pour le tourillon de pied de bielle. Par suite, on ne donne au tourillon de pied que la moitié ou les six dixièmes du diamètre de la soie de manivelle ; le coefficient d'usure, dans ces conditions, est encore moindre pour le pied que pour la tète.
Fig. 341.
La précision, dans l'ajustage des bielles, porte sur le parfait parallélisme des axes des deux coussinets de tète et de pied. Ce parallélisme doit être soigneusement vérifié sur place, après le montage, en virant la machine à froid ; pour celte opération, on serre le chapeau de tête de bielle à bloc, et, à chaque station, on examine la manière dont le tourillon de pied se présente dans son coussinet.
La bielle, pièce très libre dans ses mouvements n'est pas exposée aux dangers de déformation des tiges de piston ; elle a surtout à craindre
les chocs ou les échauffements, qui peuvent obliger à ralentir l'allure ou parfois à stopper.
219. — Serrage des coussinets de bielle. Chocs de télé et de pied. — Le serrage des coussinets de tète et de pied de bielle se fait à bloc, comme nous l'avons dit, l'épaisseur totale des cales dans les coupes étant réglée très exactement, de manière à permettre ce serrage. Ensuite on desserre les écrous d'un petit angle, de manière à donner le jeu indispensable.
Le jeu dans les coussinets de bielle doit être limité au strict nécessaire, parce que, à fin de course, le brusque changement de direction de la pression de la vapeur sur le piston, qui se transmet sur la bielle avec toute son intensité, tend à produire un choc beaucoup plus violent que ceux auxquels sont exposées les autres pièces de la machine.
11 ne peut pas y avoir de règle précise au sujet du jeu convenant aux articulations de la bielle. A titre d'indication générale, on peut consulter le tableau suivant :
Diamètre de la soie
Jeu des coussinets
Inférieur à 50 mill.
de 50 à 150
de 150 à 300
de 300 à 400
Au-dessns de 400
Le jeu du pied de bielle est, en général, un peu moindre que celui de la tète.
Le jeu nécessaire aux bielles ne dépend pas uniquement, comme cela a lieu pour la plupart des pièces de machines, de la perfection de l'ajustage et du montage. La limite supérieure, imposée par le danger des chocs, varie avec le régime de distribution de la vapeur. Après avoir longtemps tâtonné sur les serrages, en tombant des chocs dans les échauffements, même avec des machines d'une bonne exécution matérielle, il a fallu quelquefois modifier la régulation des tiroirs pour obtenir une marche satisfaisante. Sur certaines machines, quelquefois au cylindre HP, plus souvent au cylindre BP, l'inconvénient des chocs n'a même jamais pu être entièrement évité.
Cette intervention de la régulation des tiroirs dans les chocs de bielle ne peut être expliquée qu'à la suite d'une étude assez délicate.
Le choc sur le pied de bielle a lieu au moment où, de pièce menante, la tige de piston devient pièce menée. Au même instant, la tête de bielle cesse de conduire, pour être conduite. Deux chocs se produisent alors simultanément, à la tête et au pied, sur le corps de la bielle en haut de course sur les chapeaux au bas de course. 11 est à noter que le
rétablissement de TefTort moteur, succédant à l'effort résistant temporaire, ne donne pas lieu, comme pour les glissières, à un nouveau choc, après le passage au point mort.
L'instant du clioc, qui précède l'arrivée au point mort, dépend uniquement du diagramme des forces résultantes agissant sur le piston, tel qu'il est donné figures 150 et 151 ; il n'y a pas à tenir compte, ici, de l'effet des forces d'inertie ou des forces résultantes représentées figures 152 et 153. Le piston ayant un mouvement retardé pendant la seconde moitié de sa course, il ne suffit pas, pour que le choc se produise, que la force mouvante devienne nulle ; il faut, de plus, qu'il y ait une force résistante, et que cette force résistante P, imprime une accélération négative, ou ralentissement, supérieure à l'accélération négative wdne au mouvement uniforme de la manivelle. Cette condition peut s'exprimer, pour le pied de bielle, M étant la masse du piston et de sa tige, par
l'inégalité,
(5) -jj > risi'^ 008 ?,
en prenant le cas du mouvement d'une bielle de longueur infinie et en appelant r le rayon de la manivelle.
Pour le pied de bielle, nous avons :
pour la tète de bielle, nous aurions,
Les conditions exactes, dont l'intensité du choc dépend, sont représentées sur les trois diagrammes de la figure 342, qui a été tracée en partant de la figure 151, côté haut de course, le poids des pièces mobiles s'ajoutant à la force résistante produite par la vapeur.
Sur le diagramme I, la courbe des accélérations J du piston et de sa tige supposée libre, est la courbe même des valeurs de P de la figure 151; il suffit, en effet, d'un changement d'échelle pour faire représenter, par les ordonnées, l'accélération J au lieu de la force P. La courbe des accélérations J' est déduite du tableau XV, page 259. Le point d'intersection A des deux courbes, vers l'angle de 164'* de la manivelle, marque l'endroit où le tourillon de pied de bielle quitte le chapeau, pour se mouvoir librement dans l'espace, suivant un petit arc de la courbe J, jusqu'au moment où il se heurte au coussinet du corps de bielle.
Sur le diagramme \\, les deux courbes des vitesses ont été déduites des courbes des accélérations du diagramme \, Les ordonnées de la courbe V ont été calculées à l'aide de la formule (21), page 258. La courbe V des vitesses du piston, pendant qu'il est libre, est tracée, en
A'B' à partir du point A* correspondant à A du diagramme 1. L'écarteroent des deux courbes V et V* représente la vitesse relative, en vertu de laquelle le choc se produit. Les deux courbes V et V sont tangentes au point A*, avec contact du premier degré.
Enfin le diagramme III représente les deux courbes des chemins parcourus, par le piston libre, d'une part, par la bielle conduite, d'autre part.
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pendant leur séparation. Les ordonnées de la courbe E' ont été calculées à Taide de la formule (21) page 258 ; celles de la courbe E ont été dé-
duites de la courbe V, à partir du point A" correspondant à A et A'. Les deux courbes E et E' sont tangentes au point A", avec contact du deuxième degré.
Si maintenant, sur le diagramme 111, nous traçons une courbe parallèle à E', à une distance B'*C" égale au jeu, l'intersection de cette courbe en B", avec la courbe E, marque l'instant où le choc se produit. La position angulaire de la manivelle est à ce moment en b. Si nous remontons, du diagramme 111, au diagramme II, nous trouvons en B*C' la vitesse relative avec laquelle se produit le choc. En remontant au diagramme I,nous trouvons en BG, la différence des deux accélérations, du piston et de la bielle, au moment du choc.
Userait difficile, à Tinspection d'une simple figure de principe comme la figure 342, de distinguer les conséquences d'un changement de valeur des accélérations relatives en C, c'est-à-dire de leur différence CE ou plutôt de l'angle CAB; en effet, plus les courbes AB, A'B', A"B", s'écartent brusquement de AC, A'C, A"C", plus la distance angulaire a6 est faible ; un accroissement rapide de l'accélération négative de A en B ne conduit donc pas nécessairement à une valeur élevée pour la vitesse B'C 11 est certain, au contraire, que l'arc ab est d'autant plus court que le point A" se trouve sur une partie plus inclinée de la courbe E. 11 y a donc intérêt, au point de vue du choc, à produire de bonne heure, dans le cylindre, une compression suffisante pour faire renverser le sens du portage.
Les indications de la figure 342 peuvent se compléter par les résultats
d'un calcul assez simple, quand on néglige l'obliquité de la bielle.
Le jeu e est parcouru en vertu de la différence des deux accélérations p
— et r w" cos «p, ce qui donne, M
(8) e=^îJ-'"^*C03 9j|;
la différence entre les deux vitesses, qui résulte de cette différence d'accélération, est, pendant le même temps f,
(9) A V = (^^ - r co2 cos f\.
Nous tirons, de ces deux équations, l'expression de la vitesse relative AV, en vertu de laquelle a lieu le choc,
(10) 4 V = W 2 £ y g - rco» cos 9 .
Nous trouverions, de même, la différence des deux accélérations AJ.
L'effet du choc est d'imprimer instantanément au piston la petite vitesse AV et la petite accélération AJ. La vivacité du choc, proportionnelle à (AV)*, est donc, d'après l'équation (10), proportionnelle, d'une
part au jeu s, d'autre part à la différence de deux forces dont la seconde, la force d'inertie, est sensiblement constante dans le voisinage de son maximum au point mort. Il faut donc, pour diminuer le choc, diminuer 6 et P. Pour diminuer P,il faut éviter à la fois, et les compressions trop fortes, et aussi les compressions trop faibles, qui, en reculant l'instant du choc, le reporteraient à la période d'avance à l'introduction pendant laquelle P est très grand. Le danger des compressions excessives se rencontre pour les cylindres HP, et celui des compressions insuffisantes dans les cylindres BP.
La figure 342 a été dessinée en supposant un jeu s égal à 5 millimètres, pour rendre apparentes les conditions générales du choc ; c'est donc une simple figure de démonstration.
Le triangle ABC peut se tracer exactement, et devenir une véritable épure, si l'on se contente de dessiner la portion utile de la figure 342. On peut alors grandir suffisamment les échelles, pour attribuer au jeu sa valeur véritable. La figure 343 a été obtenue ainsi, en changeant simplement les échelles de la figure 342, et en attribuant à e la valeur d'un demi-millimètre, ce qui commence à se rapprocher des conditions de la pratique.
Dans les conditions de la figure 343 (machines du Drennus à 92 tours), le tracé exact montre que le piston, avant le choc, est abandonné à lui-même pendant un temps égal à 0",0015.
Pendant ce temps, la manivelle, toujours supposée animée d'un mouvement uniforme, décrit un arc égal à 0*49' .
Le choc a lieu en vertu d'une différence de vitesse égale à 0"*,333 ; les deux vitesses sont respectivement l"*,338pourle piston, et 1",005 pour la bielle .
Au moment du choc, les deux accélérations sont, en valeur absolue, 61^,92 pour le piston, 69«,7 pour la bielle. ^'
Des figures à écbelle amplifiée, analogues à Î43, Iracées avec les jeux véritables, pour différenles vitesses des machines, en déduisant la courbe des accélérations des diagrammes d'indicateurs, permetlront vraisemblablement, a vfic un peu de pratique, d'arriver à prévoir les chocs, et, par suite, à les éviter, aussi sûrement qu'on évite les écliauffements en modérant le serrage. Il serait toutefois nécessaire, pour une première étude, de contrôler les indications des épures, par une série d'expériences de machines exécutées avec des jeux diflérents, en faisant varier la régulation des tiroirs pour changer la forme de la courbe P.
L'expérience a déjà révélé la difficulté, qui se rencontre à éviter les chocs, quand l'avance à l'introduction succède brusquement à une compression insuffisante. Peut-être pourrait-on, dans ce cas, faire précéder l'avance proprement dite d'une avance, pour ainsi dire graduelle, par une échancrure triangulaire pratiquée dans la lèvre d'admission du tiroir. L'essai en est du moins facile et les conséquences, pour la détente, peu à craindre.
On a observé aussi que les cbocs coïncident avec une insuffisance de l'avance a l'évacuation. Cet effet s'expHque sans doute par la forme de la courbe des forces P, qui dépend également des ordonnées sur les deux faces du piston ; il s'explique, de plus, parce que les faibles avances à l'évacuation correspondent ■d de courtes périodes de compres-
Nous n'avons parlé que du jeu entre les coussinets et les tourillons. Entre le rebord extérieur des coussinets de tête de bielle et la joue intérieure des manivelles, on laisse un jeu assez fort, 4 ou 5 millimètres, fig. 344, en prévision de -- cas où, par l'effet des dilatations, Fig. 344. l'axe du cylindre se déplacerait par
rapport au vilebrequin.
Au pied de la bielle, entre les coussinets de la fourche et la traverse de piston, on ne laisse, au contraire, aucun jeu, en dehors des dixièmes do millimètre nécessaires pour éviter le frottement. L'axe de la bielle est donc dans le prolongement exact de l'axe de la tige de piston.
i820. — Excentriques des tiroirs. — Les excentriques, fig. 345 et 346, se composent d'un chariot en fonte ou en acier. A, claveté sur une portée saillante de l'arbre à vilebrequins, et d'un collier en bronze ou en
acier doublé de bronze, B, formantcoussinet, qui tourne sur le chariot. Le chariot fait l'office de tourillon, et le collier celui de tête de bielle. Le . . collier se prolonge par la bielle d'excen-
î, quelquefois boulonnée sur lui.
Fig. 346.
Le chariot est nécessairement fait en deux pièces assemblées par des prisonniers, avec le joint suivant, un diamètre de l'arbre. Le collier est également en deux pièces; il présente un corps el un chapeau.
Le collier est tenu dans le sens longitudinal par deux ressauts latéraux, ou guides, embrassant les joues du chariot, comme le représente la âgure 345 01». Entre les guides et le chariot, on ne laisse qu'un simple jeu de frottement, de 0°"",2 â 0'°°,5. Le jeu nécessaire, en prévision d'un déplacement longitudinal du tiroir pur rapport à l'arbre, se donne dans l'articulation de la tête de la tige du tiroir.
En raison de la flexibilité du collier et de ses petites déformations possibles, il est nécessaire de laisser, dans sa portée, un jeu plus grand que celui des coussinets de tête de bielle ; ce jeu s'élève souvent à 0'"",S. On pratique de plus, sur la coupe, un dépinçage analogue à celui des coussinets de bielles et de paliers.
Les guides ne doivent frotter que sur leurs faces latérales.
Nous avons représenté plus haut. fig. 77 et 78, les deux dispositions des excentriques d'une coulisse Stephenson.
La figure 346 donne la construction de l'excentrique unique d'une barre
Marshall. Cet excentrique, beaucoup plus robuste que ceux d'une coulisse, présente une large portée et porte un coussinet indépendant du
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collier. Le collier lui-même se compose d'un corps venu de forge avec la bielle et d'un chapeau ; la coupe est placée suivant l'axe de la bielle.
Les excentriques sont exposés à s'i'cliauffei" aux allures rapides, et leurs chariots à se fendre quand on arrose brusquement; une machine peut ainsi se trouver désemparée. Leur suppression, que rendrait possible la conduite hydraulique des tiroirs étudiée par M. Bonjour, serait donc un sérieux progrès.
La multiplicité des excentriques est le seul reproche que l'on puisse faire à la coulisse de Slephenson, pour les machines rapides.
SSl. — Arbres à vilebrequins. — Les arbres à vilebrequins, particulièrement les manivelles et les soies, ont été implicitement décrits plus haut, dans les n"" 194 et 197. Les portions comprises entre les vilebrequins offrent quelques parties saillantes, portées pour les chariots d'excentriques, et collets pour assurer exactement la position de l'arbre, dans le sens longitudinal, par leur portage sur les paliers, fig. 348.
Les arbres à vilebrequins sont, tantôt forgés d'une seule pièce, tantôt tronçonnés par bouts portant chacun un vilebrequin, tantôt faits d'assemblage.
Les arbres d'une seule pièce sont les plus légers, et ceux qui pré-
senlent le plus de surface disponible pour les portées. Ils sont coûteux, et, comme toutes les grandes pièces de forme un peu compliquée, ils sont exposés aux défauts de coulée et de forgeage.
Les arbres tronçonnés, avec tourteaux d'assemblage, sont un peu moins chers. Ils permettent de faire varier après coup le calage relatif des vilebrequins. Leur forme n'est pas moins compliquée, d'ailleurs, que celle des arbres d'une seule pièce, et la ligne des retassures de coulée y occupe la même position dangereuse.
Les arbres d'assemblage se composent entièrement de pièces droites, bouts d'arbres allant d'un vilebrequin à l'autre, manivelles clavetées sur les arbres et soies rapportées dans les munivelles, fig. 301, Toutes les pièces sont parfaitement saines ; les surfaces libres pour la portée des paliers sont d'ailleurs presqu'aussi grandes que sur les arbres d'une seule pièce '
La question de la longueur des portées a de l'importance ; il ne reste, en effet, quelquefois, entre les vilebrequins, ou à l'extrémité des arbres, défalcation faits du portage des excentriques, que l'espace nécessaire pour assurer, à certains paliers, un coefficient d'usure modéré.
La figure 347 donne la coupe d'un arbre, dans sa portée sur un palier, la disposition du palier, venu de fonte avec la plaque de fondation et le serrage du chapeau. La coupe longitudinale, fig. 348, montre, de plus, le portage d'un collet de l'arbre sur une joue de coussinet.
Les considérations développées au n** 197 ont montré, qu'il est bon de saisir chaque vilebrequin, entre deux paliers embrassant l'arbre jusqu'à la naissance des deux manivelles. 11 existe cependant des vilebrequins doubles, composés de trois manivelles w,m',m'*, et de deux soies s, s\
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comme le représente la figure Sidbis. Deux paliers seulement supportent ainsi deux vilebrequins. Cette disposition hardie a été adoptée par M. Thornycroft sur ses contre-torpilleurs, afin de diminuer la longueur de Tarbre à vilebrequins. Pour loger les cylindres dans l'espace longitu-
dinal ainsi réduit, il a fallu les incliner, les uns sur tribord, les autres sur bâbord. La figure 349 montre comment les cylindres, ainsi rejetés de côté, sont supportés par leurs piliers P, P', qui sont constitués par le prolongement des boulons des paliers.
1/arbre à vilebrequins est la cheville ouvrière de la machine ; de la perfection de son ajustage et de son montage, dépend Texactitude de tout le canevas géométrique des pièces. De là les soins particuliers dont il est l'objet, et qui ont été exposés au n"* 203.
222. — Lignes d'arbres. Presse-étoupes. Paliers de butée. Garnitures. — La ligne d'arbres, sur l'arrière du vilebrequin, présente plusieurs organes importants.
L'arbre sort du navire, en traversant une cloison étanche dans un presse-étoupesô, fig. 3S0. Ce presse-étoupes doit pouvoir être rechargé
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en cours de route ; à cet effet, une couronne de vis de pression a est disposée sur le pourtour, pour maintenir les tresses voisines du culot, pendant que le presse-garnitures est enlevé. Un palier garni en gaïac, ce, est placé derrière le presse-étoupes, pour empêcher le poids de l'arbre de porter sur les garnitures.
Sur Tavant du presse-étoupes, l'arbre est supporté par quelques paliers légers, exposés à une certaine fatigue, quand ils Tobligent à suivre la flexion de la coque au tangage. Il traverse le palier de butée, dont nous avons calculé la charge, au n^ 111.
Il y a deux sortes de paliers de butée.
L'ancien modèle, à anneaux fixes, est composé simplement d'un corps et d'un chapeau boulonnés ensemble. Le corps reçoit un coussinet à anneaux antifrictionnés ; le chapeau porte directement les anneaux et
l'anlifriction. Les ajoures 381 et 3S!i représentent ce palier, avec ses canaux de circulation d'eau et ses brides d'attache sur la coque. Dans le système à fers à cheval, la poussée des collets de butée est
reçue sur des anneaux mobiles, B, B, enHIês à la fois sur l'arbre et sur deux robustes tirants latéraux, A, A, portés par le palier. La figure 353 représente la manière dont chaque fer à cheval, B, B, est assujetti entre deux écrous C,C, filetés sur les tirants A, A. La figure 187, page 314, a donné plus haut la coupe longitudinale du palier suivant l'axe de l'arbre.
La disposition rationnelle, consislanl à faire porter l'effort de poussée sur des couronnes de galets, mérite d'être mentionnée, bien qu'elle ne soit pas entrée dans la pratique, parce qu'elle vient d'être expérimentée
avec succès par M. Kodolitsch. L'interposition des galets a fait tomber le travail résistant, de 0,04 F à 0,0OB F, d'après les relevés obtenus
11 est à noter que le palier de butée de M. Kodolilsch difFérail des paliers ordinaires, par la grande largeur des collets qui atteignait une fois et demie le rayon de l'arbre. 11 devait résulter de là un certain accroissement dans le travail résistant, évalué, n" 122, bien au-dessous de la valeur trouvée par M. Kodolitscli.
Sur l'arrière du presse-étoupes, tous les paliers sont garnis en gaîac. Pour l'arbre de l'hélice centrale, on n'a que deux paliers en gaïac, celui du presse-éloupes, fig. 350, et la chaise arrière. Pour les arbres lalérauic, dont le presse-étoupes est situé plus sur l'avant, il y a toujours trois paliers, le palier du presse-étoupes, la chaise de sortie et la chaise arrière dans le support enV, plus, quelquefois, un quatrième palier sur un V intermédiaire.
La partie de la ligne d'arbres qui porte sur le gaiac est la plus exposée
aux dénivellations ; ses coussinets ont besoin de fréquentes visites. Les barrettes en gaïac doivent présenter le bois debout au frottement, ce qui oblige à les faire par morceaux de O^.SO de longueur, au plus. Pour assurer le rafraîchissemenl des parties frottantes, il est bon d'ajouter, aux cannelures longitudinales entre barrettes, des cannelures hélicoïdales, faisant circuler l'eau de la face avant à la face arrière du coussinet. 11 est nécessaire de prendre toutes les mesures, pour que les coussinets garnis en gaïac soient faciles à démonter. A l'avant des hélices centrales, il est possible de les retirer en enlevant un chapeau I mobile tenu par des boulons b, comme le
I représente la figure 35S. Devant les hé-
lices latérales, fig. 356, il n'est pas nécessaire de démonter le palier; ou retire les coussinets, en les faisant courir Iongiludinalement sur l'avant du support en V, après avoir enlevé les boulons b.
Les barrettes en gaïac sont tenues en place par une bague en bronze aa.
Toutes les portées de l'arbre sur les pahers extérieurs sont soigneusement garnies d'un manchon en bronze M, placé à cliaud et assujetti, de plus, par quelques prisonniers. Le frottement du coussinet sur le fer nu creuserait, en effet, très rapidement la surface de l'arbre. Le ^'î- *'^- manchon en bronze de la portée arrière
vient aboutir dans le moyeu de l'hélice, comme on le voit sur les figures 247 à 250. Le joint du moyeu et du manchon doit èlre parfaitement étanche ; sinon, l'effet galvanique, auquel est exposée une petite
surface de fer en présence d'une large surface de cuivre, corroderait l'arbre profondément sur le pourtour de ce joint.
Les arbres extérieurs, dans les grandes surfaces qu'ils présentent entre les paliers, sont peu menacés par les effets galvaniques. Us n'ont, en général, que la peinture pour toute protection. On a quelquefois disposé des anneaux de zinc, comme moyen préservatif contre l'effet galvanique du bronze sur le fer. La vieille expérience de préservation des cuirasses montre que le zinc peut devenir, en certains cas, plus dangereux qu'utile.
On a quelquefois recouvert d'une chemise en métal antifriction toute la portion immergée des arbres. Cette précaution n'est pas nécessaire sur les navires en fer.
Sur les bâtiments doublés en cuivre, toute la portion extérieure des arbres est entourée d'une chemise en cuivre rouge, qui s'engage sous les manchons en bronze des portées M, avec un joint
étanche. La figure 357 représente la disposition de ce joint, à bord du SfaXj où il forme une sorte de petit presse -étoupes.
223. — Tourteaux et manchons de jonction, Désembrayeur et frein. Vireur, — Les arbres peuvent être jonctionnés de deux manières.
On peut réunir deux bouts d'arbres, en les laissant libres de se déformer par flexion indépendamment l'un de l'autre ; en d'autres termes, on peut transmettre le moment de torsion seul sans aucun moment de flexion. Ainsi, sur les navires à bois, exposés à de grandes déformations, il y avait un joint à la Cardan, à l'arrière du vilebrequin. Les joints suivants étaient à tourteaux, avec des soies galbées dans l'un des tourteaux; ces soies étaient exposées à des frottements violents, exigeant un graissage soigné. Il y avait aussi des joints à manchons, inventés par Joessel, qui permettaient, aux axes des deux arbres jonctionnés, de faire entre eux un angle variable.
La seconde méthode consiste à emmancher, au contraire, les bouts d'arbre l'un sur l'autre, d'une manière aussi rigide que possible, en cherchant à réaliser toutes les conditions d'un arbre qui serait d'une seule pièce, du moyeu de l'hélice jusqu'au désembrayeur. Cette disposition est celle que suppose l'étude sur la flexion des lignes d'arbres ébauchée au n° 198 ; c'est celle qu'on tend de plus en plus à réaUser, depuis que les coques, construites en fer, sont moins flexibles que les arbres eux-mêmes.
Les jonctionnements rigides sont à tourteaux ou à manchon. Les joints à tourteaux sont, de beaucoup, les plus employés.
Dans les joints à tourteaux, la jonction s'opère par le serrage d'une
couronne de boulons traversant les deux tourteaux ; le centrage exact des deux bouts d'arbre est donné par une rondelle encastrée à miépaisseur dans l'un et dans l'autre. Sur les arbres a vilebrequins faits par tronçons, les tourteaux sont venus de forge avec leur bout d'arbre, comme sur la figure 358. Dans les joints de la ligne d'arbres, on fait
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venir de forge un seul des tourteaux, et on rapporte le second dans un manchon claveté; l'ajustage est ainsi beaucoup plus facile.
Les deux figures 359 et 360, empruntées a M. Sennet, Marine steam engine, représentent deux modèles de jonction pour arbres creux, avec
un des tourteaux rapporté et l'autre venu de forge. Dans les deux cas, le centrage est donné par un anneau a, rapporté sur Textrémité d'un des arbres, qui pénètre dans le creux de l'autre ; cet anneau, dans la disposition de la figure 359, est nécessairement en deux pièces ; il est, sur les deux figures, disposé de manière à fixer aussi la position relative des deux arbres dans le sens longitudinal.
Quand le jonctionnement est opéré par un manchon, les boulons forment deux files longitudinales sur la coupe du maiichon démontable. La position longitudinale des deux bouts d'arbres est assurée par leur clavetage transversal dans le manchon, fig. 361 .
Fig. 361
Les manchons de jonction n'ont de serrage que suivant un seul diamètre de l'arbre; ils ne peuvent pas donner un emmanchement rigide dans les autres directions, surtout quand il s'est produit un peu d'usure. Les tourteaux sont préférables à ce point de vue.
Les manchons trouvent leur emploi pour les jonctions d'arbres en dehors de la coque, parce qu'en les faisant d'une seule pièce, sans aucun
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boulonnage, comme sur la figure 362, on peut leur donner un diamètre très inférieur à celui des tourteaux.
Le désembrayeur forme le lien entre l'arbre à vilebrequins et la ligne d'arbres, dont les deux faces en présence mm\ nn\ fig. 362, laissent entre elles un jeu assez grand, 10 à 20 millimètres, pour que
l'usure des anneaux et des collets de la buLée ne puisse jamais influer sur la position des vilebrequins.
Le désembrayeur était indispensable autrefois pour affoler l'IipHce, pendant la marche à la voile ; il l'esl aujourd'hui pour marcher avec une partie des hélices seulement, en laissant les autres tourner sous l'action de l'eau.
L'embrayage et le désembrayage sont obtenus par le mouvement longitudinal de deux boutons A,A, guidés par les clavettes as, a« dans le tourteau CC de l'arbre à vilebrequins, qui rendent ce tourteau solidaire ou indépendant du tourteau DD de l'arbre intermédiaire, fig. 363. Le
Fis- 363 mouvement est donné aux deux boulons, par deux vis prenant leur appui sur un autre tourteau, qui est en général la roue du vireur ; une roue dentée ce' intercalée entre les deux écrous égalise le mouvement. Dans le tourteau DD, le portage des boutons AA, lorsqu'ils sont en prise, se fait aur des touches bb.
Le tourteau DD porte le frein FF, serré de la manière habituelle, qui sert à tenir l'hélice immobile pendant l'embrayage. La surface de portage est en général cannelée, fig. 363, pour donner un frottement plus énergique. Le frein ne peut arrêter une hôlice en mouvement qu'aux petites vitesses.
Quand le frein est serré, on amène le tourteau CC à la position qui convient aux boutons, en faisant fonctionner le vireur.
Le vireur, toujours mû maintenant par une machine à vapeur, sert à des usages variés. On vire à froid, pour changer les portages des pièces, pour vérifier l'exactitude du montage, pour faire le relevé de la régulation des tiroirs ; enfin, comme nous venons de le voir, pour embrayer l'hélice. Le vireur se met aussi en prise, quand on veut assurer Timmobilité de la machine sous pression, comme nous l'avons dit à la fin du n« 75.
La position du vireur est à l'extrémité du vilebrequin, à proximité du désembrayeur, comme le représente la figure 363. La roue striée du vireur, T, est généralement en fonte de fer, quelquefois en acier moulé, avec couronne dentée en fonte. La vis tangente Vest en acier.
Fig. 864
11 importe que la mise en prise du vireur et son désembrayage s'effectuent avec rapidité. La figure 364 représente une disposition des plus simples et des plus avantageuses à ce point de vue. L'arbre de la vis tangente V oscille autour de deux tourillons 0, sous l'action du levier à sonnette L. Le déplacement angulaire de cet arbre met en prise, à la fois, la vis V, et la roue striée, qui transmet au vireur le mouvement de l'arbre C du petit moteur à vapeur M\f.
§ 3. — B&tis. Plaques de fondatiOD. Plans de pose.
224, — Disposition générale de fa charpente des machines marines. — Les organes, fixes et mobiles, décrits dans les deux paragraphes qui précèdent, sont supportés par les bâtis de la machine et par la pièce de liaison générale, nommée plaque de fondation,
La coque même du navire est complétée et renforcée, sous la machine, par un quadrillage de pièces en tôlerie nommé plan de pose. L'ensemble des bâtis et de la plaque de fondation forme la charpente de la machine; le plan de pose f^it partie de la coque.
La séparation entre la plaque de fondation et le plan de pose se fixe un peu arbitrairement, Tun de ces deux éléments pouvant être développé aux dépens de l'autre, sans que la solidité de Tensemble se trouve parla modifiée. Le plan de pose a même été parfois exhaussé et ajusté à sa partie supérieure, de manière à supporter directement les bâtis. Il y a toutefois intérêt à ne faire commencer la charpente en tôlerie qu'à une certaine distance des supports d'arbres exposés aux chocs et trépidations. De plus, la séparation nette, entre la plaque de fondation et le plan de pose, fait de la machine un tout complet; elle facilite la fabrication, surtout au point de vue du montage à l'atelier et à bord.
Le bon fonctionnement de la machine exige que la charpente forme un ensemble parfaitement rigide et indéformable. L'invariabilité de forme de la charpente, en y comprenant le plan de pose aussi bien que la plaque de fondation, intéresse également la coque. Les déformations locales de la machine paraissent, en effet, rendre particulièrement dures les trépidations auxquelles la coque est soumise.
La charpente joue ainsi, dans les machines marines, un rôle complexe, dont rien n'approche dans les machines fixes. Les améliorations apportées à sa construction entrent, pour une part importante, dans les progrès des appareils. De plus, c'est en grande partie sur elle que les économies de poids ont été réalisées. Son étude exige, par suite, autant de soin que celle des organes mobiles, en apparence plus délicats.
225. — Bâtis d^un cylindre considérés isolément. — La première fonction des bâtis est de soutenir les cylindres à vapeur et de les relier à la plaque de fondation. Le nom de piliers, ou supports de cylindre, leur conviendrait même mieux que le nom de bâtis, conservé, d'une manière assez impropre, quand on est passé de la machine horizontale à la machine verticale.
Dans les machines verticales, les cylindres ont été d'abord supportés par deux gros piliers rectangulaires, en forme de caisson creus, en fonte de fer. Le pilier s'ouvrait à sa base, de manière à présenter une grande longueur d'assise, et à laisser voir la lète de bielle ; de là, son nom de bâti en Y. Cette disposition est représentée sur la figure 365 empruntée
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à la machine du vieux paquebot Arizona de John Elder ; les bâtis y sont en Y, d'un bord seulement ; ils sont constitués par les parois du conden-
seur sur Tautre bord ; il y a deux glissières, une sur chaque bord. Un très grand nombre de paquebots reçoivent encore actuellement des machines disposées suivant la figure 365.
Une autre disposition consiste à placer chaque cylindre sur quatre supports, ou plutôt sur deux bâtis doubles formant une arche ou un A à Tavant et une arche à l'arrière, comme on le voit sur la figure 369. La glissière se trouve en porte-à-faux, tenue à la tête sur le cylindre, et en bas sur une simple traverse. La solidité de la charpente est parfaitement assurée dans le sens transversal, fig. 369 et 373.
Le poids des bâtis en fonte de fer n'étant pas acceptable sur les navires de guerre, dont les machines ont besoin d'une grande légèreté, Alexander Kirk, qui dirigea les ateliers de la maison Elder, puis ceux de la maison Napier, se contenta, pour les cylindres de la machine du Ae/son, de piliers cylindriques, ou plutôt d'épontilles en fer forgé. Les bâtis de ce genre sont les plus légers de tous ; mais ils offrent peu d'assise, à la base, pour l'attache sur la plaque de fondation ; de plus, ils ne présentent, par eux-mêmes, aucune résistance à la flexion, ce qui oblige à les relier par des croix de Saint-André ; enfin ils ont besoin de recevoir une petite charpente spéciale pour servir de supports à la glissière.
Les épon tilles cylindriques en acier forgé, généralement sous forme de colonnes creuses, ne se rencontrent que rarement sur les machines des grands bâtiments, où leur forme a été parfois conservée à tort, à des bâtis en acier moulé ; la figure 385 en représente cependant un exemple. Ils ont surtout rendu des services pour la construction des machines de torpilleurs, avant l'introduction de l'acier moulé, ainsi que pour celle de toutes les machines des petits bâtiments de guerre.
La figure 366 représente, d'une manière très complète, les bâtis en acier forgé des canonnières Circe,Leday Alami^ construites par la maison Penn ; celte figure est intéressante pour les détails de la coulisse Slephenson, du tuyautage, etc.
Les bâtis formés par un simple assemblage d'épontilles et de tirants ont toujours lenu convenablement, bien que leur aspect grêle inspire peu de confiance.
Nous mentionnerons maintenant la solution mixte consistant à établir, d'un côté, un bâti en fonte de fer ou en acier moulé, portant la glissière et, de l'autre bord, deux épontilles forgées. Cette charpente, dissymétrique et mal disposée pour résister à l'effort de flexion dans le roulis, est représentée figures 367 et 368 ; elle a eu de nombreuses applica lions.
Une solution non moins hardie que celle de Kirk, consistant à construire, en chaudronnerie de tôle et cornières d'acier, la totalité de la
charpente» bâtis et plaque de fondation, a été inaugurée, par M. Huin, sur la machine du Hoche, adoptée ensuite pour le cuirassé le Brennus et le paquebot Eugène- Péreire^ et appliquée à New-York, par M. Quinlard, à la canonnière Marhlehead. La construction en tôle et cornière échappe aux objections élevées contrôles supports en acier forgé. L'attache du bâti avec la plaque de fondation se fait dans des conditions particulièrement favorables, de même que celle de la plaque de fondation et du plan de pose; les liaisons longitudinales s'établissent sans peine. La crainte de voir les coutures s'ébranler à la longue, par le matage des rivets, sous Tacliondes chocs auxquels sont soumises les pièces de la charpente dans le voisinage direct des paliers, a empêché d'étendre l'emploi de ce système. Les progrès dans la fabrication des moulages d'acier sont venus d'ailleurs fournir les éléments d'une construction plus résistante et non moins légère •
Les pièces d'acier moulé remplacent aujourd'hui celles en acier forgé sur les torpilleurs, en même temps que celles en fonte ou en tôlerie sur les grands navires. Elles se prêtent à toutes les liaisons et résistent à tous les genres d'efiforts et de moments. Elles exigent seulement, dans le dessin et dans l'exécution, les précautions spéciales dont il a été fait mention au numéro 188. Elles préfèrent aussi ne pas être affaiblies, sur place, par le polissage à la lime, comme elles le sont sur certains navires.
La figure 369 représente la machine du Forban^ sous un aspect qui laisse très bien voir le bâti arrière, et montre son heureuse disposition au point de vue de la résistance transversale.
Pour les grands navires, l'emploi de Tacier moulé a conduit aux solutions les plus diverses.
f En premier lieu, on a appliqué, avec l'acier moulé, les deux disposi-
tions principales des bâtis en fonte de fer, celle des bâtis en Y de la figure 368 et celle de bâtis simples et droits, assemblés ou non, en forme de A; on s'est contenté de réduire l'épaisseur de la matière, de 25 ou 30 millimètres à 12 ou 15 millimètres. Les bâtis simples, assemblés en A, ont été adoptés dans les machines de M. Sigaudy; on les voit, pour le Svetlana sur la figure 370, figure à consulter pour l'ensemble d'une misa en train Marshall. Sur quelques bâtiments, par exemple sur le cuirassé anglais Goliath, fig. 367, (d'après V Engineering) on trouve des bâtis en Y en acier moulé sur un bord et des épon tilles forgées sur l'autre bord.
En raison de la très grande légèreté que la métallurgie française a su donner de bonne heure aux moulages d'acier, on a adopté à Indret les bâtis complets en acier moulé, tels qu'ils sont représentés figure 371, un
seul bâti en Y portanl la glissière, d'un bord, deux bâtis rectangulaires simples de l'autre bord. On remarquera, sur la figure 371, la forme
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particulière des bâtis, dont la cloison externe porte un renflement près du haut. Cette forme a été adoptée, pour fournir l'attache des liaisons longitudinales CC, fig. 372, qui seront décrites au numéro 226 ; elle a été modifiée, depuis lors, comme l'indique la projection horizontale, fig. 372, relative à la Jeanne-cTArc et au Suffren; telle qu'elle est représentée figure 371, elle utilise déjà convenablement les facilités offertes par l'acier moulé pour l'établissement d'une charpente de machine.
L'un des avantages des bâtis entièrement composés de pièces rectangulaires en acier moulé, sur les bâtis mixtes formés en partie de simples épontilles, est d'offrir de meilleures bases d'attache sur la plaque de fondation. Les calculs de résistance transversale du numéro IdO ont été faits avec les bâlis de la figure 371 ; comme on a vu, la résistance du
boulonnage de ces bàlis avec le plan de pose n'esl que bien juste suffisante.
Les trois bâtis A, B, B, de chaque cylindre, dans la disposition d'In-
Fig. 872
dret, depuis la construction de la machine de la y^anne-(fi4rc, sont réunis entre eux par des traverses D représentées figure 372, en projection
Fig. 373
horizontale. La liaison est ainsi complètement assurée, dans le sens transversal.
Les figures 373, 374, 375 représentent quelques-unes des autres dis-
positions en usage pour assurer la solidité transversale des bâtis.
La figure 373 représente les bâtis en A de M. Sigaudy, adoptés sur le Dupleix,
La figure 374 représente le bâti en Y et les deux bâtis simples opposés, uniquement reliés à la tète par le cylindre lui-même, des machines de Saint-Denis, Gaulois, Gueyâon, etc.
Enfin la figure 375 représente les bâtis en fer forgé construits au Creuset, pour le Charles-Martel, avec la croix de Saint-André qui assure leur rigidité.
226. — Liaison longitudinale entre les bâtis des différents cylindres. — Au point de vue des déformations transversales, chaque cylindre constitue une petite machine isolée, qui n'est soumise à aucun effort, à aucun moment, en dehors de ceux qu'elle développe elle-même; on peut lui assurer, par suite, sans trop de peine, une parfaite rigidité dans cette direction. L'ensemble de la machine, au contraire, est soumis, par l'effet des forces d'inertie exercées sur les différents paliers, à de très grands moments de flexion longitudinale ; la rigidité parfaite, dans le sens de l'avant à Tarrière, est très difdcile à obtenir.
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Le problème, au point de vue des trépidations, consiste à relier entre eux tous les cylindres, de manière à empêcher les résultantes de trépidation Z et les moments de tangage M^, énumérés au numéro 100, et propres à chaque cylindre, de produire isolément leurs effets. La liaison nécessaire, surtout entre deux cylindres voisins, dont on veut combattre les deux résultantes Z, Tune par Tautre, peut s'obtenir à Taide des seuls bâtis; nous citerons comme exemple les machines construites par M. Richardson, dans le système Yarrow-Schlick-Tweedy. La disposition rationnelle de ces machines, fig. 376, a été publiée par VEngineering, 11 s*agit sans doute de simples bâtis en fonte ; mais leur forme est très bien appropriée à remploi de l'acier.
La figure 376 représente une machine de paquebot. Les exigences de légèreté, pour les machines de guerre, ne permettent pas de donner aux bâtis un aussi grand développement de l'avant à Tarrière de la machine. 11 a fallu recourir à d'autres solutions.
A l'Amirauté anglaise, où l'on dispose de moyens d'étude très développés, et où tous les plans se préparent sous la direction omnipotente d'un ingénieur de haute expérience, sir John Durston, les deux solutions, qui diffèrent le plus radicalement Tune de l'autre, paraissent avoir été successivement adoptées. Ces deux solutions, qui se rencontrent, du reste. Tune et l'autre, sur un très grand nombre de machines de bâtiments de guerre ou de commerce de tous pays, senties suivantes.
La première solution consiste à boulonner les uns sur les autres tous les cylindres et leurs boites à tiroir, de manière à établir un massif invariable qui, dans le haut de la machine, fait équilibre à la plaque de fondation dans le bas. Les bâtis formant entre ces deux parties l'entretoisement nécessaire, l'ensemble constitue une poutre armée absolument indéformable dans le sens longitudinal.
L'inconvénient de cette solution est dans les effets de la dilatation sur l'ensemble des cylindres, qui ont été indiqués au numéro 203. C'est sans doute aux incidents produits par la dilatation des cylindres, au cours des essais du Powerful et du Terrible qu'est dû l'abandon, par l'Amirauté anglaise, de la disposition caractéristique des machines de ces grands croiseurs.
La seconde solution consiste à rendre, au contraire, tous les cylindres indépendants les uns des autres, de manière à permettre à chacun d'eux de se dilater librement, sans déplacer les cylindres adjacents. Cette disposition se rencontre, fig. 367, sur la machine du cuirassé Goliath^ mis en chantier en Angleterre après les essais du Terrible. Elle est, du reste, une des plus anciennes qui aient été adoptées dans les machines verticales, puisque nous la rencontrons, fig. 365, dans la machine de Y Arizona.
Les cylindres, rendus indépendants les uns des autres, doivent être reliés longiludinalement, tout au moins par un tirant ou des tirants, de chaque bord, afin de rendre tous les bâtis solidaires dans une certaine mesure et de les faire travailler ensemble dans le sens du tangage. Les cylindres sont alors fixés aux tirants par deux oreilles situées dans le plan transversal de leur axe, de telle sorte que leur dilatation ne fait nullement travailler le tirant dans le sens longitudinal. Ces tirants, représentés figure 377, ont été adoptés sur le Goliath; on les rencontre sur un très grand nombre de machines de bâtiments de guerre et de paquebots. Les tirants n'ont pas, d'ailleurs, une résistance à la traction suffisante pour supprimer les trépidations.
Dans la Marine française, où une très grande latitude est laissée à chaque constructeur de machines, il s'est manifesté une unanimité à peu près complète, pour adopter le principe de l'isolement des cylindres les uns par rapport aux autres. Le mode de liaison entre les cylindres a varié d'une usine à l'autre.
L'usine d'Indret a été des premières à réunir tous les bâtis, dans les hauts, par une pièce rigide de grande résistance, faisant un tout solidaire avec les bàlis et la plaque de fondation. Cette poutre, d'abord rapportée en dehors de la ligne des bâtis, dans le plan des bossages de la figure 371, a été rapprochée de Taxe, fig. 372. On a évité ainsi d'affaiblir la face extérieure du bâti. L'évidement des deux faces latérales, qui sont de simples entretoises entre la paroi extérieure et la paroi intérieure, serait sans inconvénient; le danger de la torsion pour la poutre longitudinale a disparu. D'autres modifications de détail ont été introduites successivement à Indret pour faciliter le travail du fondeur, et se prémunir contre les retraits.
Les premiers essais, faits sur le Galilée^ ont été favorables à ce système de charpente; on a constaté une amélioration sensible, du côté des trépidations des coques toujours à craindre pour les petits navires. D'un autre côté, on a reconnu, avec la disposition de la figure 371, des dangers réels de fêlures inhérents aux moulages d'acier, qui exigent toute l'attention du constructeur et du mécanicien.
L'usine du Creusot, qui était restée fidèle, sur le Charles-Martel et même sur le Charlemagne^ à la disposition des cylindres et boites à tiroir boulonnés ensemble, s'est ralliée, dans ses dernières machines, à la disposition d'Indret, avec des formes de pièces qui semblent satisfaisantes à tous égards.
Les Forges et Chantiers, qui, dans l'atelier du Havre, séparaient déjà les cylindres, supportés chacun sur deux bâtis en A, ont également relié, sur le Dupleix tous les bâtis par des poutres creuses placées à mi-hauteur de la glissière. A Marseille, M. Madamet a placé les poutres
longitudinales de la machine du Montcalm à la hauteur adoptée dans les machines d'Indret.
L'usine de Saint-Denis, après avoir abandonné les piliers ronds en acier moulé du Gaulois pour des piliers à section rectangulaire, du Gueydorif se prêtant aux assemblages, a également réuni, de chaque bord, tous ses bâtis par une pièce robuste à sections en U, faite en acier moulé comme le reste de la charpente.
La tendance à former une charpente de longrines, souvent complétée par des traverses, qui réunit tous les bâtis, est donc générale en France pour les bâtiments de guerre.
Fig. 377
Les paquebots restent fidèles aux simples tirants de la figure 377, établis entre les cylindres indépendants les uns des autres dans la région du plan des axes de la machine. La Compagnie transatlantique, après avoir adopté, sur la Touraine, des entablements massifs en acier, fondus d*une seule pièce, qui réunissent en long et en travers la tète de tous les bâtis, est même revenue, pour les machines de la LorrainCy aux cylindres reliés entre eux par de simples tirants munis d'écrous. Les tirants, en raison de la section constante qu'ils présentent sur une grande longueur, ont un avantage sur les entablements composés de courtes pièces régnant d'un bâti à l'autre; ils peuvent, sans fatigue excessive en aucun point, subir un certain allongement linéaire, pourvu que le diamètre des parties filetées soit supérieur à celui des parties lisses.
227. — Clavetage et boutonnage des cylindres sur la charpente. — La règle à suivre, pour établir les cylindres des machines verticales, de manière à assurer à leurs axes des positions invariables, échappant à l'elTet de la dilatation, a été donnée depuis longtemps par JoesseL La charpente fixe doit former un entablement composé de longrines et de traverses. Sur cette charpente, chaque cylindre doit être placé isolément; sa position doit être assurée par un clavetage en croix, sur les longrines et les traverses, laissant aux parois du cylindre liberté complète de dilatation. Les boulons d'attache doivent être serrés dans des trous légèrement ovalisés, de manière à ne pas contrarier la dilatation, ni fatiguer la charpente en la faisant travailler par tension.
Cette disposition rationnelle est celle qui tend aujourd'hui à se généraliser, principalement sous Fimpulsion de M. Terré. L'usine d'Indret Ta réalisée complètement, fig. 378, dès le début de la charpente en acier
Fig. 378
moulé que nous avons décrite au numéro précédent. Au Creuset, M. Toussaint Ta introduite, avec la charpente imitée de celle d'Indret. Au Havre, M. Sigaudy se contente de fixer Taxe des cylindres, dans le sens transversal, par des clavettes longitudinales placées dans Taxe de la machine, sur ses supports en A, fig. 379. A Saint-Denis M. Boulogne, lui
Fig. 379
aussi, ne fait de clavetage que dans le sens longitudinal; ses clavettes sont placées à bâbord et tribord, fig. 380,'la charpente de ses machines ne comportant pas de traverses.
L*avantage d'établir des traverses, qui rendent la charpente indépendante des cylindres, consiste dans l'invariabilité de la position de la glissière.
Fig. 380
Quand les bâtis sont réunis, dans le haut, par les cylindres eux-mêmes boulonnés sur leur tète, les glissières, pendant la marche, s'écartent de Taxe à leur partie supérieure, par Teffet de la dilatation. Les glissières s'inclinent ainsi vers Textérieur, ce qui fait frotter la tige de piston sur sa génératrice voisine de la glissière. Les monteurs savent prévoir cette déformation et en prévenir les effets ; à cet effet, ils ont soin de donner à la glissière, à froid, une inclinaison vers Taxe du cylindre. Il vaut évidemment mieux faire cesser la déformation de la glissière, que d'être obligé de la combattre, en faisant d'avance une correction assez incertaine.
228. — Plaques de fondation. — La plaque de fondation, qui supporte, au centre, les paliers de l'arbre, sur les côtés, les supports des cylindres, forme la base, très exactement ajustée, sur laquelle paliers et cylindres se montent à leur position exacte. Elle reçoit, de plus, toutes les forces en jeu, savoir, le poids des pièces qui agit par compression sur la base des piliers, les forces d'inertie qui agissent alternativement par compression et par traction sur les supports des paliers, enfin, la pression active de la vapeur, qui produit un moment de flexion entre les paliers et les bâtis. Les forces d'inertie sont, comme nous avons vu' celles qui peuvent atteindre les plus hautes valeurs.
Jusqu*il y a peu d'années, les plaques de fondation étaient universellement en fonte de fer, sauf sur quelques torpilleurs où elles étaient en bronze, supportant alors des bâtis en acier forgé. La fonte convient assez bien pour ces pièces, parce que la grande épaisseur de matière, etTexcès de poids qui en résulte, ont des avantages sérieux pour atténuer les vibrations transmises à la coque. Par suite, on rencontre quelquefois, sur le Kaiser- Wilhelni'der'Grosse par exemple, les plaques de fondation de fonte alliées aux bâtis en acier moulé; on pourrait, il est vrai, citer, en sens inverse, quelques cas de plaques de fondation en acier, sous des bâtis en fonte.
Les plaques de fondation en tôle et cornières, qui ont accompagné les bâtis construits dans ce système, ont été abandonnées avec eux.
En règle générale, les plaques de fondation des machines soignées sont toujours maintenant en acier moulé.
Les plaques de fondation se composent de parties longitudinales ou longrines, et de traverses, formant un quadrillage dans lequel il ne reste guère d'autre vide que celui nécessaire pour le passage des vilebrequins, des excentriques, tourteaux de jonction, etc.
La section, en chaque point, présente généralement la forme d'un U renversé, fig. 381, avec deux pinces à la base, pour l'attache sur le plan de pose de la machine.
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Il y a naturellement tout avantage à faire les plaques de fondation d'une seule pièce ; l'usine de Firminy a fourni, pour les machines du Dunois et du Lahire^ des pièces de ce genre, d'une exécution remarquable.
Dans toutes les grandes machines, les plaques de fondation sont nécessairement faites d'assemblage, et la distribution des joints présente un certain intérêt.
Au début des machines verticales, les plaques de fondation ont été faites assez irrégulièrement, en utilisant les condenseurs eux-mêmes, à
la fois comme plaques de fondation et comme bâtis, et on reliant ces pièces principales par des bouts de longrines. Cette disposition défavorable, surtout pour les opérations du montage» a été de bonne heure remplacée par la division longitudinale de la plaque, en blocs comprenant chacun traverses et longrines. Il suffit de mentionner, en passant.
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la disposition du Neptune^ fig. 382, où la plaque de fondation est uniquement fonnée, sur un bord, par le condenseur, au milieu, par une pièce en fer for|<é, rabotée en certains points à Tépaisseur d'une tôle ; de l'autre bord, les bases des piliers de cylindres sont boulonnées directement sur le plan de pose en tôlerie.
Les plaques en acier moulé sont constituées par des blocs complets, qui doivent comprendre chacun deux traverses, autant que possible, et
qui ne doivent pas être trop grands, à cause des difficultés du moulage.
Un emplacement très convenable pour les joints a a de la plaque de
fondation se trouve par le travers de Taxe des cylindres, fig. 383, partie
Fig. 384
qui n'est exposée à aucun moment de flexion directe ni à aucun effort tranchant. Si la disposition des bâtis s'y prête, il convient de couper la plaque en ce point. La seule objection peut provenir de l'encombrement des pinces et boulons d'assemblage sur le passage de la tète de bielle ; si elle était fondée, on Técarterail en plaçant les joints sur le travers des bras de manivelle, ce qui les décroiserait, et augmenterait la solidité.
Les joints placés entre deux cylindres, comme sur la figure 384, sont également sans inconvénient, lorsque le palier, entre les deux vilebrequins, est divisé en deux parties, et que chaque extrémité d*un bloc porte son palier.
Fig. 385.
11 est clair que la distribution des joints de la plaque est subordonnée à la disposition des bâtis.
Une bonne pratique, adoptée parrAmirauté anglaise, consiste à réunir le haut des différents blocs d*une plaque, par une légère longrine en acier moulé L, comme le représente la figure 38S, qui est empruntée au croiseur Albion.
Le plan de pose établit, à la base, une liaison absolument solide entre tous les blocs.
229. — Plans de pose. — Le plan de pose, qui relie la machine à la charpente générale de la coque, constitue, au point de vue de la fatigue des matériaux, une sorte de prolongement de la plaque de fondation; il forme, sous le rapport de son système de construction en tôle et cornières, la continuation de la coque, du navire. Nous avons à le considérer ici comme support de la machine, et non comme élément de la coque.
Tandis que la surface supérieure de la plaque de fondation est exactement ajustée et dressée dans tous les portages, celle du plan de pose présente, en général, toutes les irrégularités d'un simple travail de grosse tôlerie. Le dessous de la plaque de fondation est, de son côté, brut de fonte. II n*y a donc pas de portage exact des deux surfaces Tune sur Tautre. La plaque de fondation se place à la position fixée par Taxe de Tarbre, en interposant des cales d'épaisseur convenable entre elle et les cornières destinées à la supporter; puis, quand elle est dressée, on remplit, avec d'autres cales, les espaces vides qui restent sous ses brides inférieures. On fait ensuite, à travers les cales, le boulonnage de la plaque de fondation sur le plan de pose.
La manière d^opérer précédente est considérée comme la plus simple et la plus commode ; mais il en existe d'autres, qui peuvent également donner satisfaction . Aux Forges et Chantiers et à Indret, par exemple, on a quelquefois établi le portage exact entre le plan de pose et la plaque de fondation, en opérant de la manière suivante. On rabote le dessous de la plaque, on dresse exactement le dessus du plan de pose, non pas le dessus des cornières, ce qui serait impossible, mais le can des tôles verticales laissé en saillie au-dessus des cornières, fig. 381. On monte la plaque de fondation sur le can des tôles, et on boulonne ses brides sur les cornières, en interposant des cales qui remplissent le vide.
Le plan de pose, qui est toujours établi par le constructeur de la coque, est en général dessiné par le constructeur de la machine. Son plan peut être arrêté, à la rigueur, sans tenir très grand compte de la position des lisses et des membrures, quand le navire esta double fond, sauf à installer ensuite, entre les deux bordés, des liaisons complémentaires convenables. 11 est évidemment bon de considérer toujours, en dessinant le plan de pose et même la plaque de fondation, la manière de les
axer sur les membrures et lisses de la coque. II devient tout à fait indispensable de combiner Tétude du plan de pose et celle de la charpente de la coque, lorsque le plan de pose doit porter, en tout ou en partie, sur une coque dépourvue de double fond. Aucune règle précise ne peut être évidemment fixée à ce sujet; le seul principe général est de faire, de tout l'ensemble, une charpente homogène, bien rattachée aux cloisons du navire, tant longitudinales que transversales, et à toutes les grandes liaisons de la coque.
230. — Complément du plan de pose. Supports d^ hélices. — La seule partie de la coque exigeant des consolidations spéciales, en dehors du plan de pose proprement dit, est celle qui reçoit le palier de butée. Les autres paliers de la ligne d'arbres n'ont guère à supporter que le poids'dcs arbres, et fatiguent peu. La cloison du presse-étoupes a généralement une virure renforcée; le tube, qui vient se river sur elle, achève d'assurer sa soUdité. Les arbres des héUces centrales sont toujours renfermés dans un tube d'étambot complet qui aboutit à la chaise arrière. Les arbres latéraux, en France, ne sont enveloppés d'un tube que jusqu'à la sortie de la carène proprement dite; en Angleterre, sur les navires de guerre, le tube se prolonge souvent, autour de l'arbre, jusqu'au palier arrière; sur plusieurs grands paquebots, le tube des arbres latéraux, en dehors de la carène, est remplacé par un prolongement de la carène ellemême. Ce sont là des détails de la charpente du navire et non de la machine.
On peut rattacher, à l'étude de la machine, celle des supports en V des hélices latérales. . Ces pièces ont été pendant longtemps fondue d'une seule pièce, en bronze sur les navires doublés en cuivre, en fonte de fer, sur les navires à carène en fer; on les fait souvent aujourd'hui en acier moulé, d'une seule pièce. II est préférable de faire les supports en V d'assemblage, afin d'éviter l'effet des déformations des pièces coulées par rapport à leur modèle, et de pouvoir placer l'axe du support exactement à la position prévue pour l'axe de l'arbre. Les V d'assemblage peuvent se faire en tôle emboutie, avec talons d'attache sur la carène, comme le représente la figure 386; c'est la disposition la plus légère. On perd un peu, sous le rapport du poids, mais on gagne, sous le rapport de la résistance à la marche, en faisant le V de pièces massives, fig. 387, suivant la pratique adoptée aux Forges et Chantiers.
La charge des supports en V, calculée d'après le poids des pièces qu'ils ont à supporter, doit toujours être très faible, 0^,400 par centimètre carré, par exemple, par traction, et 0k,250 par compression. Cette charge, en effet, ne représente qu'une très faible fraction de la fatigue
véritable, laquelle est due aux efforts laléraux dus à rbélice el surtout aux trépidations. Les trépidations imprimées par les hélices, tout à fait
JÊ^toX:
Fig.
indépendantes de celles dues aux forces d'inertie dans la machine, sont toujours vives, el deviennent violentes aux grandes vitesses.
Les supports en V intermédiaires, lorsque la longueur des arbres extérieurs oblige à en établir, n'ont à supporter, ni efforts latéraux dus à l'émersion des hélices, ni trépidations. Ils peuvent être beaucoup plus
légers que les supports arrière ; on les forme inèmi simple bras verLical, quand leur longueur est faible.
quelquefois d'un
Ch
La coque doit être renforcée, à l'allacbe des supports en V, en proportion de la force de ces supports.
ENCOMBREMENT ET POIDS
231. — Considérations sur les études d'ensemble et sur la préparation des projets de machines. — Quand on cherche à classer les diverses dispositions qui se rencontrent dans les machines, on est frappé, tout d'abord, de l'impossibilité d'arriver à un groupement rationnel, analogue à celui qu*il est assez facile de faire pour les chaudières marines.
Les chaudières présentent un nombre fixe de systèmes, dans chacun desquels les modèles varient peu, comme poids et encombrement, et présentent des qualités particulières de fonctionnement.
Pour les machines, il n'existe, au fond, qu'un système unique, dans lequel les dispositions se modifient et se transforment de cent manières, selon les exigences spéciales à chaque classe de navires et selon les habitudes des constructeurs.
De plus, dans chaque système de chaudières, les dimensions d'un corps ne variant guère, un appareil évaporatoire total se compose d'un nombre de corps proportionnel à sa puissance. Le sectionnement de l'appareil moteur, au contraire, ne peut se faire que suivant un nombre très limité de dispositions ; dans chaque mode de division, les dimensions des machines varient à l'infini.
Enfin, pour une puissance déterminée et constante, les dimensions de la machine dépendent indirectement de celles de la coque, parce qu'elles dépendent de celles de l'hélice, et que les dimensions des hélices sont subordonnées à celles de la coque, ainsi que nous l'avons vu au chapitre Vtll, § 3. Les chaudières, au contraire, se déterminent uniquement d'après la quantité de vapeur qu'elles ont à fournir.
Les recherches générales, qui se résument dans la préparation de tableaux de poids et d'encombrement, présentent par suite une importance toute différente, pour les chaudières et pour les machines.
Les tableaux de poids et d'encombrement des divers modèles de chaudières fournissent, tout préparés, les projets d'appareils dont on a besoin, pour une puissance déterminée.
Les mêmes tableaux, en ce qui concerne les machines, sont simplement des listes d'exemples, plus ou moins complètes, que Ton doit consulter, en y choisissant son modèle d'après la destination du navire qu'il s'agit de faire marcher.
Il existe bien, pour passer d'une machine à une autre, en faisant varier la puissance, des règles déduites de certaines lois spéciales de similitude, dont nous avons déjà dit quelques mots au n® SOO, et sur lesquelles nous reviendrons plus loin. Mais les lois générales de la similitude elles-mêmes, ne sont applicables aux machines marines, que dans le cas particulier d'appareils tous destinés à des navires analogues et de même destination.
Pour l'appareil moteur d'un navire de type nouveau, les données principales de la machine, dimensions, poids, encombrement, ne peuvent être déterminées qu'à la suite d'une étude complète, accompagnée de tracés, et comprenant le calcul des éléments de Thélice.
232. — Division de rappareil moteur en plusieurs machines distinctes. — La question de la multiplicité des hélices a surgi, en dehors de toute question de machines, à l'occasion de la suppression delà mâture sur les bâtiments de guerre. En France, la première application des doubles hélices fut faite en 1867, par Dupuy de Lôme, sur les gardescôtes type Bélier. Aucun avantage n'était recherché du côté de la vitesse, car une seule hélice eut suffi à dépenser utilement la puissance de l'appareil moteur ; aucun complément de sécurité n'était donné contre les avaries de coque, caries deux machines étaient dans la même chambre ; il s'agissait uniquement de ne pas laisser les navires dépourvus de tout moyen de locomotion, en cas d*avariedans une machine. Le motif était d'ailleurs sérieux ; il serait assez difficile d'expliquer comment plusieurs gardes-côtes, construits après 1870, n'ont reçu qu'une seule hélice.
Les considérations de sécurité, qui avaient conduit aux doubles hélices sur les navires de guerre, commencèrent, vingt ans plus tard, à les faire adopter sur les bâtiments de commerce munis d'une voilure nulle ou insuffisante. Actuellement, tous les grands paquebots à passagers se construisent à deux hélices ; la même disposition est adoptée sur les cargos, dont le déplacement dépasse parfois 30.000 tonnes. Les deux machines, placées par le travers Tune de l'autre, sont très souvent séparées par une cloison étanche ; cette cloison rendrait de grands services, au cas où l'une des deux chambres, qu'elle isole, serait envahie par la vapeur ; mais elle serait une cause de danger pour le navire, au cas d'envahissement par l'eau, à cause de la bande produite par le remplissage d'un compartiment.
Pour les navires de guerre, où l'on doit se préoccuper des avaries de combat, comme de celles de navigation, le sectionnement de l'appareil moteur, et le compartimentage du volume total qu'il occupe, sont poussés de plus en plus loin, comme nous le verrons au n* 234.
La puissance croissante des machines rend parfois nécessaire aujourd'hui, indépendamment de toute autre considération, la répartition du travail sur deux hélices distinctes. L*hélice unique, qui serait capable de consommer, avec un rendement convenable, la totalité de la puissance motrice, aurait des dimensions excessives ; plus souvent encore, sur les navires de guerre, la machine de Thélice unique ne trouverait pas sa place sous le pont bhndé. Il arrive même, sur les navires de guerre, que la hauteur limitée, dont on dispose, ne permet pas de se contenter de deux machines attelées à deux hélices ; il est nécessaire d'établir, soit quatre machines sur deux arbres, soit trois machines actionnant trois hélices.
Sur les bâtiments de guerre, la nécessité d'avoir une marche économique, en ne développant qu'une faible fraction de la puissance normale est, comme nous le verrons plus loin, un motif sérieux, ajouté aux autres, pour répartir la puissance entre plusieurs machines.
233. — Dispositions particulières aux navires de commerce. — Les caractères spéciaux des machines des bâtiments de commerce sont une grande simplicité, permettant des économies importantes sur les dépenses en personnel, et un grand développement des dimensions dans le sens de la hauteur, direction suivant laquelle l'espace ne fait jamais défaut.
La recherche de la simplicité, en vue de l'économie dans l'exploitation de la ligne, a été la cause du long retard qu'a rencontré Tadoption des doubles hélices, même sur les paquebots rapides destinés aux passagers. Sur les simples cargos, non seulement on se contente généralement d*une machine, mais, déplus, on s'est parfois contenté de donner, à cette machine, un cylindre unique, ou du moins un seul vilebrequin.
L'existence des machines à un seul vilebrequin semble avoir été longtemps ignorée ou peu connue en France. Les traités de machines marines n'en faisaient pas mention ; ils acceptaient, comme axiomes, des affirmations sur la nécessité de régulariser le couple de rotation, qui eussent rendu leur existence impossible. Aussi ce ne fut point sans surprise, que je rencontrai une machine compound à deux cylindres montés en tandem et à vilebrequin unique, sur un cargo de la Compagnie Lamport et Holt, dont j'eus l'occasion d'opérer le sauvetage en 1878 j j'appris alors que, grâce à un petit volant formant vireur, la marche
avait lieu sans secousse, et même avec un mouvement de rotation assez régulier ; un mécanisme très simple, actionnant le volant, permettait d'amener toujours le vilebrequin à une position angulaire convenable
Fig. 388.
pour assurer le départ pendant la manœuvre. La Compagnie Lamport et Holt resta longtemps fidèle aux Tarbres à un seul vilebrequin ; c'est, je crois, à une époque récente, probablement à l'occasion de la détente triple, que cette Compagnie économe s'est résignée à avoir plusieurs cylindres actionnant des vilebrequins différents .
La tendance, qui persiste, à rechercher la simplicité, s'est opposée jusqu'ici à l'adoption des hélices triples, qui ne trouveraient pas d'ailleurs, sur les paquebots, l'avantage qu'elles présentent, sur les navires de guerre, pour la marche économique à petite vitesse. On ne craint plus, par contre, de multiplier les cylindres et les coudes de l'arbre. Certaines grandes machines de cargos, à détente quadruple, présentent cinq cylindres et cinq vilebrequins.
L'étendue presqu'illimitée dont on dispose en hauteur, les espaces situés au-dessus de la machine étant considérés comme inhabitables, a conduit à adopter, sur les navires de commerce, des courses de pistons plus grandes que sur les navires de guerre ; la diCFérence est sensible, car la course G se rapproche du diamètre du cylindre MP sur les machines de paquebots à triple détente, tandis qu'elle n'est guère supérieure au diamètre du cylindre HP sur les bâtiments de guerre. Il a été beaucoup discuté sur la valeur respective des grandes et des petites courses. Les partisans des grandes courses sont plus nombreux, mais
sargumenlsse balanceol; dans la Marine française, la pratique n'a is révélé davantage précis, en faveur de l'un ou de l'autre système.
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Fig. 389 L'Utilisation de l'espace dans le sens de la hauteur a surtout été obtenue par le montage des cylindres en tandem, longtemps pratiqué dans tes machines de paquebots.
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Les trois Sgures 389, 390, 391, représentent trois machines de grands
paquebots ayant leurs cyhndres montés en tandem. La figure 389 est
relative à la machine de la Gascogne, à détente quadruple et six cylindres ; la figure 390 donne la machine de la Champagne, à détente triple
HP
Fig. 391
et six cylindres ; enfin la figure 391 représente la machine du Campania, à délente triple et cinq cylindres. Ces machines fonctionnent bien; on reproche toutefois, à la machine du Campania, d'imprimer à la coque des trépidations trop vives.
Le montage en tandem convient aux machines verticales, quand Tallure est lente; Texemple des cargos Lamport et Holt le prouve. Pour les machines à allure rapide, il est nécessaire de donner à l'arbre à vilebrequins un grand nombre de manivelles convenablement orientées, comme nous l'avons vu au chapitre Vï. Dès lors, le montage en tandem doit être abandonné, et l'a été, en effet, sur tous les paquebots rapides de construction récente, Kaiser-Wilhelm-der-Grosse, Lorraine, etc.
234. — Dispositions particulières aux bâtiments de guerre. — La nécessité de loger entièrement Tappareil moteur au-dessous de la flottaison, quand la protection est imparfaite, a longtemps imposé l'emploi exclusif des machines horizontales, sur les navires de guerre. Sur les premiers croiseurs étudiés avec un pont protecteur, tels que le S fax, le défaut de hauteur a encore exigé les machines horizontales.
Ensuite, la sécurité assurée par le pont protecteur rendant plus hardi, on n'a pas craint de s'élever jusqu'à une hauteur suffisante, pour per-
mettre Tadoption des machines verticales. L'emploi des machines verticales n'est toutefois possible que grâce à la division de l'appareil en plusieurs machines, à l'adoption de très hautes pressions, enfin au raccourcissement des longueurs de course, dans toute la limite du possible.
Au point de vue du fonctionnement, les machines des navires de guerre sont soumises à des conditions très spéciales, parce que l'allure normale, pour laquelle se détermine la distance franchissable d'un navire, n'est pas, comme dans le cas des paquebots, celle de la marche habituelle. Ainsi un grand bâtiment de guerre, de 20 nœuds de vitesse, doit effectuer ses traversées habituelles à 10 nœuds ; un torpilleur de 30 nœuds effectue les siennes à 18 nœuds ; pour tous les deux, la vitesse est une arme destinée à des circonstances presque exceptionnelles dans la vie du bâtiment.
L'économie de combustible, que définit le chiffre de la consommation par cheval, doit être aussi grande que possible à l'allure lente, puisque c'est à cette allure que se mesure la longueur de la distance franchissable.
11 importe également que la machine soit économique à l'allure rapide, surtout lorsque la limite de la puissance de l'appareil est fixée par le maximum de combustion de charbon sur la grille, puisque, dans ce cas, la puissance maximum est inversement proportionnelle à la consommation par cheval. Le degré d'économie dans la marche à toute vitesse se trouve déterminé par les dimensions principales de la machine et la détente qui en résulte.
Divers moyens se présentent pour diminuer la dépense à petite vitesse.
L'économie de charbon à petite vitesse peut être obtenue, au prix d'un sacrifice sur la consommation par cheval à grande vitesse, en changeant le régime de vapeur et le nombre même des détentes successives quand on passe d'une allure à l'autre. Quelques tentatives intéressantes ont été faites en ce sens.
Fig. 392.
Au début de l'adoption du système compound par l'Amirauté anglaise, H. Kirk a disposé la machine du Ifelson, à détente double pour la marche a petite vitesse, et à détente unique, pour la marche à grande vitesse. Le cbangemenl de régime se faisait d'une manière très simple, à l'aide du tiroir de distribution, qui est représenté, Bg. 392, dans les deux positions correspondant au deux modes d'emploi de la vapeur. La marche à simple détente ayant été absolument abandonnée, l'expérience du Xelion D'à pas eu de suite.
Sur les trois gardes-cAtes japonais .l/ateounma, tttkousima ei Hasidaté, les machines furent disposées de manière à fonctionner à détente triple pour la petite vitesse et délente double pour la grande. Le résultat obtenu dans les essais à petite vitesse fut très favorable pour l'époque, 0^68 par cheval; la puissance prévue à toute vapeur est facile a réaliser. Le
seul inconvénient est dans la complication du jeu des trois soupapes, B,C,D, qui sont représentées figure 393. Pour passer de la détente double à la délente triple, on ouvre la soupape C et on ferme les deux soupapes BetD; pour passer à la détente double, on ouvre les deux soupapes B et D et on ferme G ; la soupape A est le registre de vapeur ordinaire.
Une disposition un peu plus simple avait été prévue d'abord, avec quatre cylindres et marche à détente double ou quadruple à volonté ; eUe n'aurait exigé de manœuvre de soupapes ou de tiroir de distribution, qu'entre les deux cylindres n° 2 et n' 3.
Le problème de la marche économique à petite vitesse, depuis que la division du moteur en plusieurs machines est de règle presque générale, se résoud en mettant une partie seulement des machines en marche, ainsi qu'il a été vu au n^ 149. En laissant de côté, dans le cas des deux hélices, l'emploi d'une hélice unique, la seconde hélice étant débrayée, on trouve deux solutions convenables, l'une, dans l'emploi de deux hélices actionnées chacune par deux machines, la seconde, dans remploi des hélices triples.
Avec les deux hélices actionnées chacune par deux machines, comme nous l'avons vu au n^ 64, la solution serait simple, s'il suffisait d'établir un débrayage entre les deux machines et de marcher en temps ordinaire avec les machines arrière seules. Malheureusement l'usure des portées produit une dénivellation rapide entre les deux parties de l'arbre, à la suite de laquelle le réembrayage de la machine avant expose à des échauffements dans tous les paliers. 11 est préférable de faire tourner l'arbre tout entier, en débiellant la machine arrière ; mais alors la mise en marche de la machine débiellée exige un travail de remontage délicat, qui prend plus d'une journée de travail.
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La meilleure solution est dans l'adoption des hélices triples, avec marche à une, deux, trois hélices à volonté, et désembrayage de l'hélice ou des hélices inactives. La marche économique, sous le rapport de la consommation par cheval, se trouve très sensiblement réalisée à la demivitesse du navire, ou un peu au-dessous, si l'on admet que la consommation suit la loi indiquée aun*'64, d'après laquelle l'allure économique d'une machine est actuellement celle qui correspond au tiers de la puissance. En effet, avec la machine centrale seule, au tiers de la puissance, on doit obtenir la vitesse usuelle de route de 10 nœuds, sur les bâtiments de 21 ou 22 nœuds de vitesse maximum. La seule imperfection de ce système
résuUe du travail résistant des hélices débrayées, travail assez important, d'après les expériences de la Kaiser in- Augusta citées au n** 149.
Dans rétude de la division du moteur en plusieurs machines, il importe de ne pas perdre de vue Tintérèt que présente, sur les navires de guerre, le cloisonnement de la cale, en vue de diminuer l'effet des avaries de combat. Bien que ce sujet soit étranger aux questions de machines proprement dites, il est nécessaire de l'exposer, au moins brièvement. L'adoption de deux machines placées l'une derrière l'autre, comme sur le Sfax, offre quelques garanties, mais celui de deux chambres de machines par le travers Tune de l'autre, comme sur les paquebots, n'ajoute rien à la sécurité, bien au contraire ; en cas d'envahissement d'une des machines par l'eau, il faut, en effet, que l'autre se remplisse, sous peine de danger de chavirement. Trois machines placées Tune derrière l'autre, comme sur le Dupuy-de-Lôme, fig. 394, offrent
des conditions très favorables ; mais l'encombrement excessif en longueur est incompatible avec le développement que prennent les soutes à munitions sur la plupart des nouveaux navires. Avec trois machines placées par le travers l'une de l'autre, on ne peut raisonnablement compter que sur la machine centrale ; car, lorsque l'une des chambres latérales est envahie par la mer, il faudrait souvent ouvrir à l'eau le compartiment symétrique, pour redresser le navire. 11 est possible de diminuer un peu la bande produite par l'envahissement d'une chambre latérale, en établissant, en dehors des machines, comme sur la Jeanne-d'Arc, fig. 393, les chambres de condensation et d'appareils auxiliaires. L'appareil moteur se trouve alors réparti entre cinq compartiments étanches séparés, La plus grande division de l'appareil, que l'on puisse actuellement viser à obtenir, serait donnée sur un appareil à deux hélices et quatre
machines, en établissant dans Taxe, les deux chambres de condensation
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et d'appareils auxiliaires. Cette solution, fig. 396, donne un peu plus d'encombrement que celle de la figure 395, dans le sens longitudinal. Comme elle fait perdre, en outre, l'avantage des hélices triples, au point
Fig. 396
de vue de la marche à vitesse réduite et à celui des facultés évolutives et de la stabilité de route des navires, elle n'a, jusqu'ici, reçu aucune application dans la Marine.
On diviserait également la chambre des machines en six compartiments, si l'on établissait trois hélices, avec deux machines sur Thélice
centrale et les chambres de condensation placées comme il est indiqué figure 397 ; le tuyautage d'évacuation serait alors compliqué, et les contre-pressions plus à craindre que dans la disposition de la figure 395.
Fig. 397
236. — Encombrement des machines, — Dans l'encombrement d'une machine, il y a lieu de distinguer la hauteur, dimension indépendante des autres. La largeur et la longueur sont, au contraire, en partie fonction l'une de Tautre, et elles constituent ensemble l'encombrement horizontal.
La hauteur totale H d'une machine se compte, du dessous du chapeau de la bielle à bas de course, au-dessus du plateau du cylindre. Ainsi mesurée, elle représente bien la limite de l'encombrement à la partie inférieure, parce que la bielle descend, à travers le plan de pose, bien au-dessous de la plaque de fondation. 11 reste, au contraire, à ajouter sous barrots, à la partie supérieure, la hauteur nécessaire pour le démontage des plateaux de cylindres.
La hauteur H se compose de deux parties :
1** Une longueur géométrique fixe, comprenant trois éléments, la course du piston C, le diamètre décrit par Taxe du bouton de manivelle G et la longueur de bielle B comptée entre les deux axes des tourillons.
La pratique ayant fixé à 2 C la longueur B, le total des trois éléments est presque toujours égal à 4 C. Dans les machines horizontales, la longueur de B s'abaissait quelquefois jusqu'à 1,78 C;
2^ Une longueur D, non susceptible de définition géométrique, qui comprend toutes les épaisseurs de matière, jeux, détails de construc-
lion, de forme et de dimension, variables d'une usine à l'autre. La longueur de D varie, en pratique, dans des limites assez étendues, de l,5Cà2C.
Fig. 398.
La figure 398 représente les différents éléments de D, dans la division adoptée à Indret; ces éléments peuvent se grouper en deux parties :
a +d pour la bielle ;
e + f-\-g + h pour le cylindre et le piston.
La figure est assez claire pour dispenser d'explications.
On remarquera seulement que e, qui dépend de la manière dont le presse-éloupes s'engage dans la fourche de pied de bielle, peut être porté au compte de la bielle ou du cylindre, indifféremment, et pourrait même être ajouté à d, pour former un élément unique de D.
Le tableau LI donne la hauteur totale de quelques machines, ainsi décomposée, et le rapport de cette hauteur à la course C. La puissance inscrite / est celle d'une seule machine.
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L*encombreinent horizontal se compte d'une cloison de la chambre à Tautre de la chambre des machines; il dépend à la fois des dimensions de l'appareil, et de la largeur des coursives de circulation, à peu près constante et indépendante de la puissance de la machine.
La largeur des machines peut être accrue, jusqu'à la valeur permise par la largeur du bâtiment, sans qu'il en résulte d'augmentation pour l'encombrement proprement dit. Arrivée à ce point, elle rencontre une limite absolue, qu'il est impossible de dépasser.
La longueur est la dimension horizontale qui représente le mieux l'encombrement de la machine à bord. 11 y a toujours intérêt à la réduire au strict minimum. Comme on peut faire varier, d'ailleurs, la longueur des navires elle-même, beaucoup plus facilement que leur largeur, il n'y a pas une limite absolue, pour la longueur totale des chambres de machines, comme pour leur largeur totale.
L'élément principal dont on dispose, pour faire varier la largeur et la longueur de la machine en sens inverse l'une de l'autre, consiste dans la position assignée aux tiroirs par rapport aux cylindres, et, par suite, dans le choix de l'appareil de conduite des tiroirs, auquel cette position correspond.
Pour diminuer la largeur, il faut placer les tiroirs sur l'avant ou sur l'arrière des cylindres; l'axe de leur lige, situé dans le plan longitudinal de la machine, est alors dirigé vers l'axe de l'arbre; dans ce cas, l'appareil tout indiqué, pour la conduite des tiroirs, est la coulisse Stephenson.
Pour diminuer la longueur des machines, il faut placer les tiroirs à bâbord ou à tribord des cylindres; l'axe de leur tige est alors situé dans un plan parallèle au plan longitudinal de la machine ; la conduite par la coulisse Stephenson exige l'emploi de leviers coudés; il est plus simple de recourir à la barre Solms ou Marshall comme appareil de manœuvre.
D'après ce qui précède, le choix du mécanisme de mise en train, Stephenson ou Marshall, semblerait devoir être déterminé par la largeur dont on dispose, en vue de bien utiliser toute cette largeur et de diminuer la longueur en conséquence. Mais la diminution de longueur de la machine obtenue en plaçant les tiroirs latéralement n'est jamais qu'une faible fraction de la somme des profondeurs ou des diamètres des boites à tiroir et peut, dans certains cas, se réduire presqu'à rien. La longueur des arbres à vilebrequins, en effet, ne peut pas descendre au-dessous d'un minimum égal à la somme de la longueur des paliers, des vilebrequins, des excentriques, etc. ; ce minimum est tel qu'il est possible, à peu de chose près, de placer les tiroirs dans l'axe, à la con-
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dition toutefois de remplacer toujours par deux tiroirs, les tiroirs cylindriques uniques qui seraient trop encombrants.
Comme exemple du changement de longueur, correspondant au changement de position des tiroirs, nous prendrons les deux appareils d'égale puissance du Cassard et du d'Assasy qui ont tous deux des barres Marshall, le premier avec un seul tiroir par cylindre, le second avec deux tiroirs. Pour ramener dans l'axe les tiroirs du Cassard, il faudrait allonger la machine de i",60 ; mais, pour faire la même opération sur le d^AssaSy il suffirait d'un allongement de 0",40 ; la somme des longueurs occupées dans Taxe, par les tiroirs qu*on y établirait, serait de 10™,40 sur le Cassard et de 9",20 sur le d^Assas. Des études comparatives, faites à l'occasion de navires en projet, confirment les indications précédentes. La coulisse Stephenson peut donc presque toujours être adoptée, sans inconvénient au point de vue de la longueur de la machine.
Il y a grand intérêt, d'ailleurs, à ne pas réduire les longueurs des arbres à vilebrequins au strict minimum, et à assurer, au contraire, un accès facile aux bielles, aux excentriques, etc. Les machines de l'Amirauté anglaise sont, à ce sujet, de bons modèles à consulter; l'espace y est largement distribué, comme on le voit, figure 367, pour l'appareil du Goliath.
Considérons maintenant, non plus l'encombrement horizontal de tout un appareil comprenant plusieurs machines. Tableau LU, mais seulement celui d'une machine simple, de manière à faire disparaître l'influence du mode de division; nous trouvons alors une loi assez continue entre la puissance et l'encombrement, loi très différente de celle de la proportionnalité. Une courbe moyenne tracée à l'aide du tableau LU, dans lequel la plus grande puissance f est celle de 14.000 chevaux du Kaiser- Wilhelm-der-Orosse conduit au tableau LUI.
Tableau LUI Encombrement horizontal par mille chevaux
Puissance
Encombrement
Encombrement
de la machine
en mèlres carrés
par mille chevaax 1000 5
Ce tableau montre clairement combien l'encombrement par cheval
augmente, à mesure que la puissance diminue, et combien, par suite, la division en plusieurs machines est nuisible, au point de vue de l'espace horizontal nécessaire à un appareil.
236. — Poids des machines. — Bien que les tableaux de poids de machine ne puissent actuellement, ainsi que nous Tavons dit, être regardés que comme de simples listes d'exemples à consulter et à discuter, leur étude pennet de poser les bases d'une analyse ultérieure, qu'il ne serait pas possible d'entreprendre au sujet de l'encombrement.
Tout d'abord, les machines doivent être classées d'après le service du navire auquel elles sont destinées. A ce sujet, il convient de se reporter aux distinctions établies au cours des chapitres VU et X, particuhèrement au tableau XIX, page 332, relatif aux coefficients d'usure, et au tableau XLVllI, page 574, relatif aux charges des matériaux. On est ainsi conduit, conformément aux remarques déjà faites, à considérer trois catégories distinctes de navires seulement, les bâtiments de commerce, les bâtiments de guerre, les torpilleurs.
Il convient, en second lieu, de classer les pièces d'après leur mode de travail, en réunissant dans un même groupe toutes celles dont le poids devrait croître, rationnellement, suivant les mêmes lois, ou suivant des lois analogues. Si le groupement est bien fait, les tableaux doivent permettre d'arriver, par un calcul simple, à des évaluations de poids très exactes pour les appareils projetés, surtout dans les ateliers où l'on construit constamment des appareils de destination analogue, dessinés d'après les mêmes principes, différant seulement par les dimensions et la puissance. On peut citer déjà, à ce sujet, les lois précises auxquelles M. Normand est arrivé pour les machines de ses torpilleurs.
Le classement adopté dans les tableaux qui suivent répartit les pièces entre les quatre groupes suivants.
I. Pièces fixes. — Ce groupe comprend principalement
Tous les cylindres, boîtes à tiroirs, plateaux et couvercles.
Les bâtis et glissières, plaques de fondations, paliers du vilebrequin et de la ligne d'arbres avec leurs accessoires.
Le presse-éloupes de l'arbre, les coussinets des arbres extérieurs.
Les appareils de graissage.
Le tuyaulage de vapeur et ses accessoires.
Le poids des cylindres, pour une charge R constante sur les parois, est sensiblement proportionnel au cube des dimensions linéaires de la machine, l'épaisseur e étant proportionnelle au diamètre d.
Les bâtis sont uniquement soumis au moment de flexion considéré n° 190, en présence duquel les efforts produits par la pression de la
vapeur sont négligeables ; ce moment de flexion est proportionnel à la quatrième puissance des dimensions, ce qui devrait faire donner au moment d'inertie 1 de leur section, une valeur proportionnelle à la cinquième puissance. En fait, rattache sur la plaque de fondation est le seul élément dont la fatigue préoccupe le constructeur, lorsque celui-ci fait un calcul de résistance ; les bâtis, toujours tracés par simple similitude, ont un poids proportionnel à celui des cylindres.
Les plaques de fondation subissent, comme principale charge, les forces d'inertie, qui sont, à valeur constante de la vitesse des pistons GN; proportionnelles au carré des dimensions D*, ainsi qu'il est dit à la fin du n* 89. Le moment de ces forces est proportionnel au cube des dimensions. Les plaques de fondation se tracent par simple règle de similitude d'une machine à l'autre, ce qui conduit pour elles, mieux que pour les bâtis, à une charge constante par millimètre carré.
Pour le tuyautage de vapeur, la section adoptée étant, comme nous l'avons vu au n** 24, proportionnelle au volume D*CN engendré par le piston, et la vitesse des pistons CN étant supposée constante, le diamètre des tuyaux est proportionnel à celui des cylindres; l'épaisseur des tuyaux doit être proportionnée à leur diamètre ; leur poids par mètre courant varie, par suite, comme le carré des dimensions. Le poids total du tuyautage, égal au produit du poids du mètre courant par la longueur, est proportionnel au cube des dimensions de la machine.
Toutes les pièces fixes de la machine forment ainsi un groupe dont le poids augmente sensiblement comme le cube des dimensions dans l'hypothèse de similitude très simple où nous nous plaçons.
Pièces mobiles. — Ce groupe comprend principalement
Les pistons, tiges et traverses, les bielles.
Les tiroirs, leurs tiges, tout Tappareil de conduite, et toute la partie mobile de la mise en train à bras et à vapeur.
L'arbre à vilebrequins.
La ligne d'arbres complète avec les tourteaux, le frein et l'embrayage.
Les hélices.
A fatigue égale, la section des tiges et des bieUes est proportionnelle à la surface des pistons et leur longueur à la course ; leur poids varie donc comme le cube des dimensions linéaires. Nous trouvons la même loi pour les arbres, dont le cube du diamètre,n^ 196, est proportionnel au volume du cylindre à vapeur, la pression de la vapeur étant toujours supposée constante, et dont le diamètre est, par suite, proportionnel aux dimensions linéaires du cylindre. La section des ailes d'hélice, d'après les équations du n^ 152, est proportionnelle à celle de l'arbre ; leur poids varierait donc d'après la même loi que le poids de l'arbre, si le diamètre de l'hélice était proportionnel à celui de l'arbre ; mais cette
dernière proportion est rarement suivie ; le diamètre des hélices dépend en général des dimensions de la coque elle-même.
En somme, Tensemble des pièces mobiles, plus encore que celui des pièces fixes, présente un poids proportionnel au cube des dimensions linéaires des cylindres.
III. — Condemeurs. — Ce groupe comprend
Les condenseurs avec tout le tuyautage d'entrée et de sortie d'eau de circulation et ses robinets.
L'eau contenue dans toutes les capacités précédentes.
La pompe de circulation et la pompe à air, et, à l'occasion de ces pompes, la machine de servitude tout entière, même si elle conduit d'autres appareils.
Les quelques autres appareils auxiliaires qui peuvent se rencontrer,
les ventilateurs pour l'aérage de la chambre des machines, par exemple,
qui ne mériteraient pas de former un groupe séparé.
Dans ce groupe, la plupart des poids sont proportionnels au volume du condenseur, lequel est proportionnel au volume de la vapeur, et, par suite, toutes choses égales d'ailleurs, à la puissance de la machine. Le poids total, à la différence de celui des deux groupes précédents, doit donc se rapprocher de la proportionnalité au carré des dimensions linéaires des cylindres; il est soumis à des lois particulières, qui ne sont ni celles des machines, ni celles des chaudières.
Le poids du groupe 111 est environ la moitié de chacun de ceux des deux premiers groupes, à peu près égaux entre eux.
IV. — Accessoires et rechanges. — Ce dernier groupe comprend principalement : Les échelles, parquets de circulation, mains courantes. — L'outillage de tout genre. — Les rechanges.
Parmi ces articles, il s*en rencontre quelques-uns, tels que les échelles, dont le poids est souvent indépendant de la puissance de la machine, d'autres, comme les parquets des coursives, dont le poids dépend uniquement de la longueur de ces coursives, c'est-à-dire de la première puissance des dimensions. Les rechanges, si leur composition était constante, auraient un poids proportionnel à celui des pièces mobiles ; ils pourraient rentrer alors dans le groupe II. Il n'y a aucune loi pour l'outillage.
Le groupe IV, qui n'a été formé ici que pour se conformer à un usage généralement suivi dans les devis de poids de machines, a donc une composilion très hétérogène.
L'importance du groupe IV se rapproche de celle du groupe 111, de telle sorte que les deux groupes réunis représentent Je tiers du poids total des machines et quelquefois davantage.
Le tableau LIV fait connaître, pour cinq machines, le détail de chacun des articles figurant dans les différents groupes.
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Voici maintenant les poids d'ensemble de chaque f^oupe, pour douze bâtiments de guerre et douze paquebots :
Tableau LV. — i^ Bâtiments de guerre.
Noms des bàlimenU
Carnot , • Charles-Martel Brennus, • .
Dupujf-de- Lôme Casaard, • .
Bugeaud . .
Da-Chayla.
Jean-Bart .
Galilée - . Cassini .
Forhan .
Chevalier .
Moyenne .
Ci»
16 ui
Pièces
Fixes
kil.
Mobiles
kil.
as
ST
kil.
Poids
Total
kil.
kil.
Par cheTsl
2^ Paquebots.
Noms des Bâtiments
Touraine, . .
Navarre
Paraguay .
Amiral' Auhi .
Amiral-Courbet
Santa-Fé
Cymos .
Corsica .
Canarias
Lion
Bério
Porteur à hélice
O ei
Pièces
Fixes
kil.
Mobiles
kil.
a sp
kil.
as o
lY
kil.
6 mi
Poids
ToUl
kil.
Par chsTal
On remarquera la légèreté de certaines machines lie paquebots, comme celle du Bério construite à Nantes par M. Ferré et celle du Cymos construite par M. d'AUest.
237. — Relation entre le poids par cheval et la fatigue des organes. Loi de similitude. — Dans les tableaux qui précèdent les deux groupes principaux, I pièces fixes, II pièces mobiles, renferment à eux seuls, la presque totalité des organes pour lesquels se calcule la charge des matériaux. C'est pour ces deux groupes seulement, représentant ensemble environ les deux tiers du poids total, qu'il peut être établi des rapprochements entre le poids par cheval et la charge des pièces, afin d'arriver à se rendre compte de l'endurance probable des machines.
Les règles de construction exposées au chapitre IV conduisent, ainsi qu'il a été rappelé au numéro précédent, à donner, à toutes les pièces, des épaisseurs qui varient comme les dimensions, et, par suite, des poids qui varient comme le cube des dimensions, lorsque la pression de la vapeur est constante. Ces règles visent à charger de la même manière les pièces correspondantes, dans toutes les machines.
D'un autre côté, si nous nous reportons à la formule du travail établie au n» 12,
nous voyons que, p étant supposé constant, la puissance F n'est proportionnelle au cube des dimensions, D'C, que dans l'hypothèse, tout à fait contraire à la pratique, où le nombre de tours N serait le même pour toutes les machines. Lorsque N est variable, le poids des machines par cheval, à fatigue de leurs organes constante, est variable.
La règle suivie habituellement, lorsque le nombre de tours de la machine N n'est pas imposé par le rendement mécanique nécessaire à l'hélice, consiste à donner aux pistons à vapeur une vitesse moyenne
constante,
CN = K
Le travail F est alors proportionnel au carré seulement des dimensions linéaires de la machine D*.
Quand le poids est proportionnel au cube des dimensions et le nombre de chevaux F au carré des dimensions, le poids par cheval est luimême proportionnel à la première puissance des dimensions ou à la racine carrée du travail F.
Cette loi du poids des machines par cheval, à charge constante des matériaux, si favorable aux petits appareils, ne s'applique, il est bon de le répéter, qu'aux deux tiers environ des éléments du poids total des machines,
qui figure au devis de poids des navires. De plus, même dans ces limites, elle n'est pas tout à fait exacte, parce que beaucoup d*épaisseurs de matière, surtout dans les pièces fixes, se trouvent commandées par les nécessités de fabrication. Elle n'est guère applicable, rigoureusement, qu'aux pièces mobiles, c'est-à-dire au tiers environ du total. Celte loi n'en a pas moins une grande portée pratique ; énoncée pour la première fois, je crois, dans mon journal de mission en Angleterre de 1884, elle a été, depuis lors, l'objet de vérifications intéressantes, surtout dans la construction des machines de torpilleurs. M. Normand en a développé les conséquences dans son mémoire de 1894, < Des lois de similitude dans diverses questions de constructions navales >.
Il est bon de signaler, en passant, que la similitude géométrique adoptée pour la construction, jointe à la constance de la vitesse moyenne, équation (2), adoptée pour le fonctionnement, constitue un ensemble qui n'a rien de commun avec la similitude dynamique de Reech .
Soit X le rapport des dimensions de deux machines semblables, la similitude dynamique exigerait que les vitesses linéaires des pièces en mouvement fussent proportionnelles à la racine carrée de X. La condition (2) serait ainsi remplacée par
(3) G N= Kl v/x.
En même temps, pour que les forces développées, déjà proportionnelles à la surface des pistons, fussent pi'oportionnelles au cube du rapport de similitude, il faudrait que l'ordonnée moyenne p fut proportionnelle à X,
Dans ces conditions, on aurait, pour la puissance,
(5) F = K3XVXX= KaXSy^ .
Le poids de la machine étant d'ailleurs proportionnel à X3, le poids par
cheval varierait en raison inverse de la racine carrée de X, l'avantage
de la légèreté passant ainsi aux grandes machines.
Les forces d'inertie I sont proportionnelles, d'après les calculs du
n^ 88, au produit
nCN«,
n étant le poids du train mobile . L'équation (3) donne
et, par conséquent,
(7) C N* = constante.
Les forces d'inertie I se trouveraient donc proportionnelles à n et par conséquent àX'; la similitude dynamique serait ainsi complète. Les grands navires perdraient Timmunité relative, sous le rapport des trépidations, dont ils jouissent actuellement, avec des forces d'inertie proportionnelles à X * '
Dans des machines fonctionnant suivant les lois qui précèdent, la charge des matériaux par unité de section serait proportionnelle à X. De plus, le coefficient d'usure serait proportionnel à
Les machines de grandes dimensions seraient ainsi exposées aux échauffements et à Tusure, puis à la rupture des pièces, d'une manière qui doit exclure toute pensée d'appliquer la similitude dynamique.
Le calcul qui précède nous conduit à cette remarque, que les deux lois suivies en pratique, valeurs constantes de la pression et de la vitesse, dans le cas de la similitude géométrique des appareils, représentent simplement la constance de la charge des matériaux et la con. stance du coefficient d'usure.
238. — Pression et nombre de tours. Influence des dimensions du navire sur le poids par cheval. — Si, reprenant l'expression (2) de la puissance F, nous supposons D et C constants, nous trouvons que F varie proportionnellement à p et à N ; les résultats qui s'obtiennent en augmentant, soit p, soit N, sont assez différents. Une augmentation de l'ordonnée moyenne peut être compensée exactement par une diminution de diamètre des cylindres ; elle réduit l'encombrement de la machine et ne change pas le poids. Une augmentation du nombre de tours peut être compensée par une diminution de course ; elle diminue à la fois l'encombrement et le poids de la machine. La diminution du diamètre et la diminution de la course conduisent, l'une et l'autre, à la diminution des surfaces de condensation dans les cylindres ; elles ont, par suite, un résultat commun, celui de réduire la consommation de vapeur par cheval de la machine, surtout aux allures lentes.
Le nombre de tours seul permet de faire varier la puissance d'une machine sans en modifier le poids. L'augmentation du nombre de tours, en régularisant le moment de rotation, diminue même la fatigue des organes mobiles ; elle n'a d'inconvénients qu'au point de vue des trépidations de la coque. Le nombre de tours est donc l'élément principal de la légèreté des machines. C'est à la grande variation dans le nombre de tours maximum imposé aux machines par leur destination, bien plus qu'à la différence dans les charges des matériaux acceptés pour les dif-
férentes catégories de navires, que sont dues les grandes variations dans le poids des machines par cheval, quand on passe, par exemple, du torpilleur au croiseur ou au cuirassé.
11 est bon de préciser, à l'aide de quelques calculs, les notions généralement assez vagues, que l'on possède, au sujet de Tinfluence des dimensions des navires sur le poids des machines, conséquence de l'influence de ces dimensions sur le nombre de tours des hélices.
Considérons deux navires, un cargo ou un transport de 6.000 tonnes, et un torpilleur de 150 tonnes, ayant des moteurs d'égale puissance, ce qui n'est pas absolument invraisemblable. Soit \f. le coefficient de similitude des deux coques, et aussi des deux hélices si la résistance relative des hélices est la même, et soit X le coefficient de similitude des deux machines .
Exprimons, pour simplifier, le travail des hélices par l'équation,
(8) F = H» D*» N» X constante.
en négligeant l'effet des aulres facteurs qui figurent dans la formule de M. MoU, n° 137, page 371 . Nous avons, pour les deux hélices,
(9) Ëi-JiL- = „«.« .
nous en tirons, F étant le même pour les deux navires,
Passons maintenant à la machine, qui doit faire les deux travaux égaux D'CN et D^G^N^, la lettre D changeant de signification et représentant le diamètre des cylindres après celui des hélices, pour conserver leur forme ordinaire aux équations usuelles. Nous avons,
ce qui donne,
Le poids des deux machines, à charge égale sur les matériaux de leurs organes, et, par conséquent, leur poids par cheval, est proportionnel à X^ Il est donc proportionnel, dans le cas actuel, à
i,5__/6000Y»_fto
iW'i
Si donc le poids par cheval de Teûsemble des organes, qui sont proportionnels au cube du coefficient de similitude de la machine, c'est-àdire le poids des groupes I et II sur les tableaux LIV et LV, est de 63 kilogrammes, le poids descendra à 6^,3 sur le torpilleur, sans quMl en résulte d'accroissement dans la charge par millimètre carré des pièces qui travaillent.
Nous avons évidemment considéré un cas extrême, mais l'exemple est instructif.
Si nous supposions même vitesse aux deux navires, au lieu de même puissance aux deux machines, le poids par cheval varierait bien plus encore ; il suivrait sensiblement la proportion des dimensions linéaires des deux coques. Nous aurions, en effet.
ce qui nous donnerait, pour les liélices,
Nous en déduirions, (18)
ce qui, transporté dans Téqualion relative à la machine, donnerait.
— cas
Or le poids par cheval est proportionnel à X; il serait donc à peu près proportionnel à ^.
839. — Appréciation de la légèreté des machines, — Nous avons vu, au n"" 237, que le poids par cheval, des machines de puissances différentes et de même vitesse moyenne de piston, ou du moins le poids de leurs principaux éléments, doit être proportionnel à leurs dimensions linéaires, c'est-à-dire à leur coefficient de similitude X, et, par suite, à la racine carrée de leurs puissances.
Nous avons vu de plus, au n° 238, que le poids par cheval, des machines de même puissance destinées à des bâtiments de dimensions très différentes, doit varier dans les limites très étendues, parce que le nombre
de tours quUl convient de donner aux hélices dépend de la grandeur des navires.
Dans ces conditions, le poids par cheval ne varie en sens inverse de la fatigue imposée aux organes, que dans le cas de machines de même puissance dessinées suivant des règles différentes, mais placées sur des navires d'égales dimensions. En dehors de ce cas très particulier, le poids par cheval n*a pas de relation précise avec la charge imposée, soit aux matériaux de construction, soit aux parties frottantes. Par suite, quand on exprime la légèreté d'une machine par le poids par cheval, on ne donne aucune indication sur l'excès ou sur Tinsuffisance de cette légèreté.
On aurait une appréciation plus exacte de la légèreté, en considérant le rapport du poids n au cube des dimensions des machines supposées semblables, par exemple, le rapport
Si Ton voulait tenir compte de la charge réelle des organes, il faudrait prendre en considération l'ordonnée moyenne p sur les pistons, à défaut de l'ordonnée maximum, et calculer le rapport
Il est à remarquer que ce dernier rapport représente le poids par cheval divisé par la dimension linéaire de la machine, lorsque Ton ramène le travail F à ce qu'il serait pour une valeur constante de la vitesse CN. En effet, le travail F étant remplacé par
le rapport de II à F devient proportionnel à
son quotient par D est proportionnel à
Si, dans le tableau LV, nous prenons le poids n^, pour les groupes I et II, et le poids total n, pour les quatre groupes, et si nous en calculons les rapports à D" et à D'p, en prenant pour unité de poids, la tonne au lieu du kilogramme, nous formerons le tableau suivant.
Tàblbàu LVI
Noms des bâtiments
Groupes I et 11
Total des q»
imtre groupes
ni
Hi
Ifip
Carnot
Charles-Martel .
Brennus ....
IM
Dupuy-de-Lôme
Cassard
Bugeaud
Du-Chayla ....
Jean-Bar t ....
Galilée ....
Cas 81 ni
Forban
Chevalier ....
Ces rapports, et en particulier celui de IIj à D% le plus important de tous, varient, comme on voit, dans des limites beaucoup moins étendues que le poids des machines par cheval.
Les tableaux LIV et LV offrent un moyen pratique de juger de la légèreté des appareils, qui consiste à calculer simplement le rapport entre les poids du groupe 1, pièces fixes, et du groupe II, pièces mobiles.
En effet, le poids il des pièces mobiles se trouve exactement déterminé, par la charge des matériaux acceptée selon la nature de chaque pièce et la destination du navire, conformément au tableau XLVllI, page 574. Le poids I des pièces fixes ne dépend d'aucun calcul, mais seulement du soin apporté dans le dessin des pièces et le choix des matériaux. Dans le poids des parties fixes seules, se trouvent les grandes variations impossibles à expliquer et à justifier. Le rapport du poids des deux groupes I et 11 permet donc d'apprécier les mesures prises, lors de l'étude de la machine, en vue d'assurer sa légèreté.
Le tableau suivant fait connaître la valeur du rapport dont il s'agit pour les trois catégories de machines que nous distinguons habituellement.
Tableau LVII Rapport du poids des pièces fixes à celui des pièces mobiles
Noms des b&timeots
Pièces fixes
Pièces mobiles
Rapport
PAQUEBOTS
Touraine .
Navarre .
Paraguay .
Amiral-Aube Amiral Courbet Santa-Fé Cymos .
Corsica .
Canarias .
£,ion . .
Berrio .
Porteur à Itélice
Moyenne
BATIMENTS DE GUBRBB
Carnot .
Charles-MnrteL Brennus .
Dupuy-de-Lôme Cassard .
Bugeaud . .
Du-Chayla . .
Jean-Bart Galilée . . .
Cassini .
Forban . . .
Chevalier . .
1,452 1,354 1, 2tK) 1,682 1,480 1,541 1,255 1,288 1, 363 1,561 1,162 1,097
240. — Influence du régime de délente sur le poids de la machine et sur le poids total consacré à la propulsion. — Nous n'avons considéré, dans le numéro précédent, les variations de l'ordonnée moyenne/?, qu'en supposant cette ordonnée proportionnelle à la pression aux chaudières P, le régime de la vapeur étant considéré comme le même pour toutes les machines. Dans cette hypothèse très simple, la charge totale maximum sur les organes, qui est proportionnelle à P, se trouve varier comme p, la puissance F, proportionnelle à p, varie comme P; l'augmentation de pression P, avantageuse à plusieurs autres égards, ne fait pas diminuer sensiblement le poids de la machine par cheval, et elle augmente le poids de la chaudière.
Il nous reste à considérer le cas où, P restant constant, p varie par suite
d'un changement dans la délente, c'est-à-dire dans le volume iinal de vapeur par cheval. Dans la pratique, le changement de pression et le changement de régime sont toujours associés l'un à l'autre ; on élève la pression en vue d'allonger la détente a et de réabser les bénéfices étudiés au n** 19. L'ordonnée moyenne p augmente d'un côté, diminue de Tautre, et reste à peu de chose près invariable, à la suite des deux changements, résultant, l'un de l'accroissement de P, l'autre de l'accroissement de A.
Les résultats d'un changement dans la détente de la vapeur se font sentir sur la totalité des poids consacrés à la propulsion, machines, chaudières, charbon. Us découlent tous du changement obtenu dans la dépense de vapeur par cheval. Ils peuvent être étudiés suivant deux méthodes, soit en considérant des machines développant, toutes, la même puissance F, et dépensant des quantités totales de vapeur différentes, soit en considérant des machines dépensant la même quantité de vapeur, et développant des puissances différentes F, F', F" ; dans le second cas, les chaudières resteraient les mêmes.
Nous supposerons les machines de puissance constante.
Voyons d'abord le poids de la machine.
A mesure que la détente s'allonge, l'ordonnée moyenne p diminue. La puissance F restant la même, le produit D'CN doit varier en raison inverse de p. Si la vitesse moyenne des pistons CN reste constante, suivant la condition (2), nous trouvons la loi très simple,
(15) D*p = constante,
pour le changement de dimensions de la machine.
La condition (15) donne une charge totale constante sur les organes, tiges de piston, bielles, manivelles ; la section des pièces travaillantes est donc constante, et leur poids, sauf pour la ligne d'arbres, est proportionnel à la course C des pistons. Si nous calculons l'épaisseur des parois des cylindres, e, pour résister à la charge Dp, qui est inversement proportionnelle à D, nous trouvons également une section horizontale constante et un poids de cylindres proportionnel à G. La loi du changement de poids, qui ne peut être regardée, d'ailleurs, que comme une approximation, est donc que le poids total de machine M est proportionnel à la course des pistons.
Si la proportion entre le diamètre des cylindres D et la course G reste la même, la course varie en sens inverse de la racine carrée de p, d'après la condition (15); nous avons donc, pour le poids lotal M et, par suite pour le poids par cheval m, la loi générale,
(16) m = m^i/Siy
m et p s'appliquant à une machine quelconque, et m, et p, étant les valeurs particulières du poids par cheval et de l'ordonnée moyenne, pour la machine type choisie comme terme de comparaison.
Passons maintenant au poids des chaudières, R, et à leur poids par cheval r.
Le poids des chaudières doit diminuer dans le même rapport que la dépense de vapeur par cheval v, ce qui donne,
R = R, ~> ou
Les valeurs de v ne peuvent être déterminées d'ailleurs qu'à la suite d'une étude très minutieuse ; elles ne sont pas susceptibles d'une expression algébrique simple pouvant entrer dans la formule (47); nous savons seulement qu'elles varient dans le même sens que les valeurs de p, puisque les grandes ordonnées moyennes correspondent aux longues introductions et aux courtes détentes.
Pour Tensemble du poids du moteur, machines et chaudières, nous aurions donc à chercher à rendre minimum la somme,
(18) rn,K/P}+ r, ^
Dans le poids total doit figurer un troisième terme, le poids du charbon. La dépense de charbon est proportionnelle à la dépense de vapeur. Si Q est l'approvisionnement total de charbon et q son quotient par F, nous avons, pour le poids total par cheval ct, consacré à la propulsion,
Y p «1 Vi y P \ / v^
L'avantage des longues détentes, c'est-à-dire des faibles valeurs de V et de Pj devient surtout manifeste, quand on considère ainsi le poids total GT consacré à la propulsion, combustible compris. Le terme q^ est, en effet, sur presque tous les navires, plus élevé que r^ comme il est facile de TexpUquer par un calcul simple .
La puissance F de la machine étant donnée, en fonction de la vitesse du navire en nœuds V, par la formule
le poids des chaudières est,
(21) Ri = r, F .
Soient c^ la consommation de charbon par cheval et E la distance franchissable en milles marins, le poids de l'approvisionnement de combustible est,
(22) Q4 = c,FX§-
Nous avons donc (23) 2^=£i?.
Pour un cargo parcourant une distance E de 3000 milles à la vitesse de 12 nœuds, avec des chaudières cylindriques d'un poids r^ de 150 kilogrammes par cheval (tirage naturel), et une consommation c de 0^,7,
nous avons
L'économie réalisée sur le poids de combustible, par une augmentation de détente et une diminution de l'ordonnée moyenne jo, est donc un peu plus grande que l'économie sur le poids des chaudières, même sur les navires munis des chaudières les plus pesantes. Ainsi se trouve justifiée sur les cargos, la grande augmentation dans le volume des cylindres BP qui atteint, sur Vinchmona 12,7 fois le volume du cylindre HP, comme nous l'avons vu au n** 207.
Pour les bâtiments de guerre, l'avantage des faibles valeurs de p est moindre, pour plusieurs raisons.
D'abord le poids r des chaudières par cheval est beaucoup moindre, à cause de l'adoption du iivHge forcé et des chaudières tubuleuses ; ce poids r^ descendrait souvent à 40 ou 50 kilogrammes, dans l'équation (23), si cette équation était applicable.
De plus, l'équation (23j n'est pas applicable. Les bâtiments de guerre marchent d'ordinaire à une vitesse réduite. La valeur de F est beaucoup plus faible, dans l'équation (22) que dans l'équation (21) ; la valeur de v n'est pas du tout la même, dans les deux termes,
ri — et a. — >
de réquation (19).
L'équation (19), pour les navires de guerre, doit être remplacée par
(19 bis) u = m, l/£i + r,l + qX
Il est possible qu'en diminuant p, et en obtenant par suite une diminution de V par rapport à «^, pour la marche à toute puissance, on arrive à une valeur de u' supérieure à «/, pour la marche habituelle. La diminution de p qui donne toujours une diminution dans le poids des chaudières, pourrait ainsi exiger une augmentation de poids de combustible, capable de contre-balancer ou même de surpasser le bénéfice sur les chaudières. Cette circonstance se rencontrerait certainement, si Ton n'avait pas la possibilité de désembrayer une partie des machines, dans la marche à allure réduite, suivant ce qui a été dit au n® 234.
Les considérations qui précèdent montrent la nécessité de calculer, pour chaque cas particulier, le poids total consacré à la propulsion.
Pour le poids de charbon, qui dépend de la distance franchissable E, il faut surtout consulter des courbes analogues à celles données au n° 8 des Chaudières marines.
Pour le poids des machines et des chaudières, on trouvera tous les éléments du calcul dans les tableaux de poids de chaudières donnés dans les Chaudières marines et dans le tableau LV ci-dessus. On pourra aussi consulter le tableau LVIH, qui donne le poids total des appareils moteurs et le rapport entre les deux éléments, poids de machines et poids de chaudières, eau comprise. Dans ce tableau, nous avons distrait le poids de Toulillage et des rechanges, afin d'avoir des chiffres toujours comparables entre eux ; Tapprovisionnement d'eau douce, en dehors de ce que renferment les chaudières, les condenseurs et le tuyautage n'est pas non plus compté.
Nous commencerons, par les données relatives à quelques bâtiments de l'ancienne flotte, qui sont intéressantes au point de vue historique, particulièrement celles qui concernent le Napoléon muni de la machine de Moll et de la machine de Dupuy de Lôme.
Tableau LYIII 1*^ Bâtiments de guerre de Vancienne flotte.
Noms dos bâtiments
co
Puissance
■si
Gbarbou par cheval
V es
Poids par cheval
a es
os
Chaudières RECTANauLAiRES, détente simple.
Napoléon Napoléon Algésiras Gloire .
Gauloise Tarn .
Faon .
Loiret .
Cher. . .
Magnanime Friedland .
i^'oeo
lOP
i^-eoo
UO
Chaudières rectangulaires, détente double.
Les bâtiments de guerre de la flotte actuelle présentent comme on peut en juger par la deuxième partie du tableau, de très grandes variétés dans le poids des chaudières par cheval, en raison de la diversité des types et des différences dans Tintensité du tirage forcé.
2^ Bâtiments de guerre français en service.
Noms des bAtiments
Poissanee
Charbon par cheval
Poids par ebeval
Chaudiârbs otlindriques, détente double
Redoutable . .
A mirai' Duperré Indomptable A miral'Baudin
Sfax . ,
Milan .
Chaudières cylindriques, détente triple
Dupuy-de^ Lôme .
Davout. . . .
Jean-Bart, . .
Wattignies. . .
Chàudiérks tubuleuses, détente triple
Camot
Gaulois • .
Charles-Martel . .
Boutfet
Brennuê ....
Cassard
Bugeaud ....
Friant
Du-Chayla
Dunois
Lavoisier
Galilée
Coêsini. .
D*Iherville
Jeanne d'Arc . . .
Jurien-de-la-Gravière .
Henri IV. . . .
Bâtiments en construction
Infemet
Sully .
Oueydon KUber .
TTION
^'^^ là 0^800^ 23,7 ^ '937 Î^Sj 26,4
0,896j^5gj32,4
Torpilleurs
Mangini
Durandal
Chevalier
Forban
Cyclone
La partie suivante du tableau se rapporte aux bâtiments de guerre anglais, mis en chantier depuis 1893. Tous les cuirassés et grands croiseurs, jusqu'au type Arrogant inclus, ont des chaudières Belleville, avec ou sans réchaufifeurs d'eau, sauf les cuirassés type Magniflcent et les croiseurs type Apollo, type Diana, type Pearl, qui ont des chaudières cylindriques ; la limite imposée au tirage forcé ne permet pas de dépasser de plus de 35 % et même actuellement de plus de 20 % la combustion donnée par le tirage naturel ; le poids des chaudières par cheval est, par suite, très élevé. Tous les croiseurs de troisième classe ont des chaudières genre Du Temple, à circulation accélérée, avec accroissement de puissance de deux cinquièmes au tirage forcé. Les contre- torpilleurs sont naturellement à grand tirage forcé.
Tableau LVIII 3* Bâtiments de guerre anglais
Type Magniâcent • .
(dix cairassés) Type Canopue . . .
(six cuirassés) Type Formidable . .
(six cairassés) Type Povoerful . . .
(deux croiseurs) Type Andromède .
(quatre croiseurs) Type Amphitrite. .
(quatre croiseurs) Type ApoUo. . • .
(trente-et-un croiseurs) Type Diana . . . • (neuf croiseurs) Type Arrogant . • .
(quatre croiseurs) Type Fearl . • . .
Type Pactolue . . .
(neuf croiseurs)
Puissanee
allure réduite
Charbon par cheval
Poids par cbeyal au tirage totc^
CO
CQ
SPECIMENS PARMI 200 C0NTBE-T0RPILLEUB8
JantLS* • Banshee .
Haughiy .
Qu4iil . • Violet. .
Gipay. .
Pour les machines des bâtiments de commerce, une seule allure est à considérer. Les nombres relatifs à quelques paquebots de la Compagnie Transatlantique et à divers autres bâtiments, sont les suivants :
Tableau LVII]
4® Paquebots
Poids parcheyal |
Noms des b&timents
Puissance
Charbon par cheval
ToUl
Chaudières et eau
Touraine (deux hélices).
Bourgogne ....
Champagne . • .
Navarre
Normandie
Ville-d'Alger ....
Eugène-Péreire . . .
Tarn ......
Paraguay
Amiral-Aube . . . .'
Santa-Fé
Corsica
Canarias
Amiral-Courbet . . ,
Lion
Bério
Porteur à hélice . . .
La deuxième et la troisième partie du tableau, qm comprennent des appareils de puissance très diverse , mettent assez bien en lumière la supériorité des petites machines sous le rapport de la légèreté. La loi établie à ce sujet se vérifie, au contraire, très imparfaitement sur les machines des paquebots.
Les chiffres relatifs aux machines de paquebots présentent plus d'incertitude que ceux relatifs aux machines des navires de guerre.
CONCLUSION
Les aimées écoulées, entre le moment où j'ai professé ces leçons, et celui où des circonstances assez imprévues m*ont rendu le loisir nécessaire pour les rédiger, ont vu changer, sur bien des points, la théorie des machines marines, leur construction, et surtout le détail de leurs dispositions. J'ai eu, par suite, à apporter à mon cours tant de corrections et d'additions, que le titre de ce volume est à peine exact aujourd'hui.
Parmi les innovations actuellement appelées à faire leurs preuves, je n'ai étudié, toutefois, que celles déjà sanctionnées par le résultat de larges applications pratiques. Je n'ai pas décrit, par exemple, le système de mise en train hydraulique de M. Bonjour, qui sera essayé sur V In f émet et le Dupetit- ThouarSj et dont il est permis d'espérer beaucoup. Surtout, j'ai passé sous silence, comme destinées jusqu'ici à des navires trop spéciaux, les turbines à vapeur, bien que le premier succès de l'honorable Ch. Parsons sur la Turbinia ait déjà conduit à une application importante sur la Viper y et qu'en France, les travaux de M. Sateau aient permis d'aborder la construction de la Libellule avec des chances de succès. Un système de moteur, qui supprimerait les trépidations sur les petits navires, serait appelé, pour les torpilleurs et les yachts, tout au moins, à un grand avenir.
Une expérience faite, au cours même de l'impression de ce volume, a apporté la confirmation demandée, aux expériences du Lavoisier et du Galilée, dont il est question à la fin du n*" 142. L'hélice à petit moyeu du Lavoisier a été trouvée de nouveau supérieure à l'hélice à gros moyeu du Galilée^ mais la différence est moindre que celle trouvée d'abord ; le coefficient d'utilisation M est plus fort avec le petit moyeu qu'avec le gros, de 1,1 pour cent seulement, en moyenne.
Les parties de mon Oouis relatives aux machines horizontales ont été supprimées. Je renvoie, pour ces machines, aux ouvrages plus anciens, le Traité de M. de Fréminville et celui de M. Bienaymé.
VII. Ordonnée moyenne du diagramme d'indicateur, son rapport
à l'ordonnée moyenne du diagramme fictif (tableau divisé
en huit parties) 59 à 64
VIII. Vitesse moyenne des pistons (tableau divisé en quatre partie8).70, 71
Remarque. ^ Les trois tableaux du chapitre II, qui auraient dû recevoir les numéros VI, Vil et VIII, portent, par erreur, les numéros VÎI, VIII et IX, voir Terrata,
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