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Résumeé

Le bilan de l'analyse du développement du nouveau moteur MSAS fait apparaitre certaines
carences en terme de dimensionnement de pieces. Cela doit conduire a établir un partenariat
renforce avec les fournisseurs concernes.

La recherche de l'optimisation du rendement hydromécanique du moteur a palettes s'est
appuyéee sur 1'élaboration d'un nouvel outil permettant une évaluation des fuites et pertes de
couple au-dessus de la palette. Il a permis €galement de mettre en avant des solutions qui
reposent sur des modifications de la qualité de surface et le rayon de palettes tout en
respectant les impératifs techniques et économiques de l'entreprise. L'objectif global est de

réduire la consommation énergétique des produits de Parker.

Mots clés : moteurs hydrauliques a palettes — perte de charge — écoulement laminaire en

conduite cylindriques

Abstract

The analysis of the development of the new motor MSAS has pointed certain deficiencies in
the sizing of the parts. It has to lead to establish a partnership strengthened with the concerned
suppliers.

The optimization of the hydromechanical efficiency on the vane motors, based on the
elaboration of a new tool has permitted an evaluation of the leaks and the torque losses over
the vane. The present work has provided technical solution based on modifications of the
quality of the surfaces and of the radius of vanes. These solutions fulfil both technical and
economic requirements of the company PARKER. The global objective is to reduce the

energy consumption of the products of Parker.
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Introduction

Contexte

En 2008, la société Parker sur le site de Vierzon, décide de développer le plus petit modele de
la gamme de moteurs hydrauliques a palettes destiné au marché d'entrainement de ventilateur
pour le refroidissement de radiateurs dans le marché des engins de travaux publics. En effet,
les moteurs existants sont surdimensionnés et non concurrentiel d'un point de vue économique
pour des ventilateurs de petites tailles (environ 700 mm de diameétre), ce qui nous pousse a

développer ce moteur qui sera baptisé MSAS.

On m'a confié la responsabilité de ce développement a la suite de I'établissement d'un cahier
des charges de la part du service Marketing. Celui-ci se déroule en plusieurs étapes qui seront

détaillées dans ce mémoire.
Il m'a été demandé d'apporter des solutions afin d'optimiser le rendement hydromécanique de

ce moteur qui se situe dans un marché trés concurrentiel. Ceci constituera le coeur de la

problématique de ce mémoire.

Ce mémoire s'articulera autour de deux parties principales:

> Le développement du moteur en question dans lequel sera détaillé le management de
projet intrinseque a la société Parker et les étapes de celui-ci.
> L'optimisation du rendement hydromécanique de ce moteur sera traitée en parallele du

développement de ce moteur dans la mesure ou cette demande s'inscrit dans le cadre
d'une amélioration globale de la qualité des produits du site de Parker Vierzon. Ceci
consistera principalement a développer un modele de calcul qui permet de quantifier
les pertes en faisant varier les différents parametres (pression, vitesse, viscosité...) et

d'apporter des améliorations par les différentes solutions possibles. Un certain nombre
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d'hypothéses seront réalisées par rapport aux moyens disponibles au sein de
l'entreprise. Ce modele sera qualifié par I'intermédiaire d'une série d'essais dans le

laboratoire du service Engineering chez Parker Vierzon.

Ce mémoire se déroulera sous l'autorité de Mr BORDET Jean-Luc, responsable du bureau
d'études (voir organigramme ci-dessous). Mr André LANGLET, professeur de Mécanique

au CNAM de Bourges sera le tuteur de mémoire.

R CHERRIER
General Manager
Vane pump Division
J-L BORDET S.RONCARI B. GOUPY
Engineening manager Manufacturing workshop manager Marketing manager

N. CHEIKH
Responsable projet

N.FERNANDEZ
Responsable projet

C. DUBOIS
Responsable projet

H-C. SATPHOU
Dessinateur projeteur
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Parker Vane Pump Division Europe

Activité: conception et production de pompes et moteurs hydrauliques a palettes

Siege social Parker: Cleveland (USA)

Siege social Parker France: Contamine (74)

Unité de production de pompes a palettes: Vierzon (18)

Effectif: 191 personnes
Chiffre d'affaires Y10: 41.8 M€

Production annuelle Y10: 53772 pompes et moteurs vendus

Répartition des ventes a travers le monde:

Direct]
4.1%

18.2% ‘
Nort
26.5%
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Terminologie

Othéo Débit théorique du moteur [I/min]
eyl Volume de fluide déplacé par tour (cylindrée) [cm3/tour]
N Vitesse de rotation [tr/min]|
Cthéo Couple théorique du moteur [N.m]
P Pression [bar]
Nsol Rendement volumétrique (rapport entre le débit théorique et le débit mesuré) [%]
(o Débit mesuré en sortie du moteur [/min]
N omec Rapport entre le couple réel et le couple théorique [%]
C . Couple mesuré du moteur [N.m]
Fe, Force centrifuge a l'angle i [N]
m Masse de la palette [kg]
@ Vitesse de rotation [rad/s]
rGi Rayon du profil de came au centre de gravité de la palette a I'angle 7 [m]
Fi, Force d'inertie [N]
Fr, Force des ressorts a I'angle i [N]
k Raideur du ressort [N/mm]
L, Longueur libre du ressort [mm]
Rayon du profil de came a 1'angle i [mm]
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a cote du logement de ressort dans la palette [mm]
b cote du logement de ressort dans rotor [mm]|

F,. Force de frottement entre la palette et le rotor [N]
H Viscosité dynamique de I'huile (P1)

Ss Surface de frottement entre la palette et le rotor a I'angle 7 (m?)
Vo, Vitesse de sortie de palette a I'angle i (m/s)

e Epaisseur du film d'huile (m)

F, Force totale de la palette [N]

d Diametre hydraulique [m]

S Aire de passage du tube [mm?]

V4 Périmetre mouillé du tube [mm]

h Hauteur de film [mm]

R Rayon équivalent [mm]

a Coefficient de poisson

E Module d"Young [Pa]

\ Vitesse de glissement [m/s]

L Largeur de came [mm]

P Masse volumique de I’huile [kg/m’]

C Chaleur spécifique [J/kg/°]
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; Pression de contact [Pa]

qs Débit de fuite [mm’/s]

l Largeur de contact [mm]

Ap Différentiel de pression entre les deux chambres de la palette [MPa]
(0] Débit de fuite total [I/min]

G Débit de fuite au-dessus d'une palette a un angle 7 [I/min]

Ve Volume de fuite [1]
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1. Présentation du projet

Dans cette partie, nous nous attacherons a expliquer le fonctionnement du moteur
MSAS. Puis, nous rentrerons dans le détail du management de projet au sein de la société

Parker de Vierzon.
1.1. Concept et fonctionnement
Afin de mieux comprendre, nous nous intéresserons au moteur dans son

application, puis nous introduirons les différentes pieces qui le composent et enfin nous

détaillerons son fonctionnement intrinseque.
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1.1.1. Le Moteur dans son application

4

Figure 1 : Moteur M5AS entrainant un ventilateur sur un bulldozer Liebherr
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. Moteur thermique
|_| Réservoir

e Pompe

' . Moteur

¢ 7N \entilateur

== Fluide sous pression

== Fluide en basse pression

=

| I Fuite

Figure 2 : Le moteur hydraulique dans son application a travers un schéma simplifié

Le moteur hydraulique transmet une énergie mécanique a son récepteur aprés une double
transformation d'énergie (mécanique=> hydraulique=> mécanique):
e Le moteur thermique de I'engin (bulldozer, excavatrice...) met en rotation la pompe

hydraulique par I'intermédiaire d'une liaison mécanique.

e Ceci a pour effet de créer une aspiration de fluide du réservoir vers la pompe

hydraulique par I'imtermédiaire d'une cinématique de variation de volumes.

e Le fluide est refoulé de la pompe vers le récepteur hydraulique qui est ici un moteur

(autre récepteur: vérin...) sous haute pression (proportionnel a la charge du récepteur).

e Ceci a pour effet de mettre en rotation le moteur hydraulique qui entrainera le

ventilateur a la vitesse dépendant du couple résistant.
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1.1.2. Nomenclature et role des pieces

Vis d'assemblage

Chapeau d'alimentation C

Figure 3 : Vue éclatée d'un moteur M5AS
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Arbre S: c'est la piece qui est mise en rotation par I'mtermédiaire de la liaison "cannelures
/ dentelures" avec le rotor et qui entraine le récepteur qui est un ventilateur pour

ce moteur.

Carter: 1l permet de loger la partie cartouche et plaque flottante, ainsi que les joints

d'étanchéité.

Plaque flottante P: c'est la piece qui permet de faire la "fermeture hydraulique" de la

cartouche par I'intermédiaire de la récupération du fluide en pression.
Elle permet également I'équilibrage axial de la partie tournante puisque

des rainures identiques au chapeau ont été congues.

P Rainures

Récupération du fluide en pression

Figure 4 : Role de la plaque flottante dans le moteur
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Chapeau d'alimentation C: C'est la piéce qui permet d'acheminer le fluide sous pression en
provenance de la pompe vers la cartouche, puis de le refouler

vers le réservoir.

Cartouche: c'est la "partie noble" du moteur. Celle-ci se compose d'une partie fixe qui est
la piece A appelé came et dune partie mobile composée du rotor B et des
palettes au nombre de 12. C'est cette partie mobile qui met en rotation I'arbre S
par l'intermédiaire de la liaison "cannelures / dentelures". Les ressorts R
assurent une force de poussée minimale en fonctionnement basse vitesse

(faible force d'inertie des palettes).

Haute pression basse pression

Palette

Figure 5 : Cinématique d’une cartouche de moteur a palettes
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1.1.3. Explication détaillée du fonctionnement du moteur

Le fluide sous pression’ est apporté dans le moteur par I'intermédiaire de la partie C
appelée chapeau d'alimentation (voir fig. 6), il est ensuite distribué dans la cavité séparant la
partie A appelée "came" de la partie B appelée «rotor » (voir fig. 5), lequel est solidaire de
I’arbre S. Les « palettes » sont montées sur le rotor, a I'intérieur de rainures. Le fluide va
enfrainer en rotation l'ensemble palettes, arbre, rotor. Chaque palette est contramte de se
maintenir en contact avec la paroi interne de A, sous I’effet de : la force centrifuge, la pression du
fluide sous la palette, et d un ressort R permettant le fonctionnement aux basses vitesses. Chaque
palette offre dans le fluide a haute pression, une surface différente selon la position angulaire du
rotor en rotation. Ainsi, la force de pression résultante sur chaque palette est croissante dans le
sens de rotation du rotor. La géométrie du profil de la came A permet d'avoir un gradient de
pression (pl > p2 > p3) afin de garantir la mise en mouvement de la palette, celle-ci permet
également d'avoir deux zones hautes pression et deux zones basse pression, maintenant en
équilibre la partie tournante. Dans la phase de basse pression le fluide est évacué du moteur par

I'intermédiaire du chapeau vers le réservoir d'huile.

Figure 6 : Chapeau d’alimentation

'La pression du fluide dépend de la charge mécanique du récepteur a entrainer. La pression est représentée en rouge dans les
différentes figures. La basse pression (ou pression de refoulement) est représentée en bleu
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Afin de garantir la fermeture de la cartouche, le fluide sous pression est acheminé derriere la
partie P appelée "plaque flottante" qui maintient ainsi un serrage hydraulique et I'étanchéité
de la cartouche (voir fig.7). La cote de largeur X de la came A est supérieure a la cote de
largeur X du rotor B et des palettes, ce qui permet la création d'un film d'huile et un

frottement visqueux entre les piéces prévenant ainsi tout risque de grippage.

Récupération du fluide en pression
pour créer une force de fermeture
de la cartouche

Figure 7 : Vue en coupe d’un moteur

Une partie des fuites du moteur est récupérée dans le circuit basse pression, l'autre partie des
fuites est récupérée par l'intermédiaire de l'orifice de drain (en bleu clair).
Dans les parties C et P, des rainures d'équilibrage sont usinées pour assurer une transition

progressive entre la basse et la haute pression.
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Figure 8 : Vue de face d’un chapeau de moteur

1.2. Phases du projet

Le site de Parker Vierzon étant certifice ISO 9001, le management de projet en
découle directement. Toutefois, des spécificités ont ¢été ajoutées afin de rationaliser le
développement au sein du groupe Parker. C'est pour cette raison que nous utilisons un logiciel
intranet appelé Winovation.

Le projet se décompose en 6 phases comme présentées ci-dessous. Celui-ci s'organise
autour du responsable de projet avec un membre de chaque service concerné (achat, marketing,
méthodes, fabrication, qualité), chacun devant remplir les documents nécessaires. A la fin de
chaque étape, une présentation est effectuée par le responsable de projet, c'est sur la base de
celle-ci que I'équipe décide de passer a l'étape suivante par l'intermédiaire d'une notation
collective appelée Scorecard (annexe 1). Si la note est inférieure au minimum requis, plusieurs
décisions peuvent étre prise:

- le projet est abandonné
- le projet est recyclé pour aboutir a un autre produit
- le passage a une autre phase est reporté a une date ultérieure
Un planning prévisionnel (fig.9) a été établi par le responsable du bureau d'étude en fonction des

priorités.
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Idea Qualification &

Generation Concept Feasibility Development proﬁ[iectlon Launch
EOoOENOEBOEBOEmO
Go to Concept Go to Devgﬁjéﬁ1ent F?r%ézc'?ciroeé Go to Launch Post-Launch
Goos)” oul 16, 2007) (Dec 12, (Nov 14, (3009)" Review
- : g . 2007) 2008)

Name MS5AS small fan motor
Project ID V093
Description New small vane motor , unirotational, compact size for fan application
Team Leader ] Noredine Cheikh
Assigned To (Division) HYD VPDE Vane Pump Europe

Figure 9 : planning prévisionnel du projet M5AS sur Winovation

Génération d'idée: 1'idée de nouveau produit est une rationalisation entre les besoins du marché
avec les solutions techniques pour satisfaire ce besoin. L'idée est la donnée
d'entrée du processus. La qualité et la quantité des idées sont essentielles
pour la réussite du nouveau produit. Pour le cas du moteur M5SAS, il s'agit
d'une extension de gammes. En effet, le site de Parker Vierzon propose deux
tailles de moteurs hydrauliques pour l'entrainement de ventilateurs. Plusieurs
opportunités pour des ventilateurs de petite taille ont été manquées, c'est la
raison pour laquelle il a été décidé de développer un moteur de petite taille

dédié a ce marché.

Concept: cette étape est relativement rapide. Elle consiste en une critique par I'équipe de I'idée
afin de savoir si un concept peut étre proposé en rapport avec les moyens de
l'entreprise. Pour le cas du MS5SAS, la technologie de moteur a palettes est maitrisée et
ne posera aucun probléme de moyen. C'est durant cette étape que les premiers plans
de piéces seront réalisés, le service méthodes apportera sa compétence pour proposer

des modifications quand a l'usinabilité de celles-ci.

Faisabilité: le but de I'étape de faisabilité est d'améliorer la conception du produit proposée pour
arriver a une définition de produit rentable, et pour établir les bases saines afin de
faire progresser le produit vers I'étape Développement. Le résultat de cette étape est

un produit défini, un marché ciblé et la compréhension de la faisabilité technique
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avec un plan d'investissement. Durant cette étape, nous simulons le risque de
rupture des pieces par I'intermédiaire d'un logiciel de calcul numérique par éléments

finis sur le logiciel Ansys Design Space (voir Fig. 10).
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Figure 10 : Contrainte dans un chapeau dans lequel est simulée une pression de 280 bar

Développement: le but de cette étape est de fabriquer un prototype testé en laboratoire et de

définir un plan de production et d'approvisionnement des pieces brutes. Durant
cette étape, la recherche de précisions concernant les données d'entrée du
client est effectuée et les changements du marché sont surveillés. C'est
vraisemblablement la plus longue et la plus cotiteuse des cinq étapes. Pour la
qualification des pieéces nouvelles de fonderie, nous réalisons des essais
d'endurance statique dans les conditions extrémes du cahier des charges (1
million de cycle de montée/descente en pression a 280 bar), afin de confirmer
la résistance de celles-ci. Dans le cas du M5SAS, un chapeau arriére a rompu
apres 500 000 cycles (voir fig.11), ce qui est problématique puisqu'il y a une

perte de temps pour la reconception et la requalification du produit
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Figure 11 :Rupture du chapeau arriere M5AS apres 500 000 cycles

Qualification et pré-production: I'é¢tape 4 valide le produit avant sa commercialisation. Le

Noredine CHEIKH

produit est fabriqué et testé, la reconnaissance du marché est
vérifiée, les processus de production sont validés, et I'intérét
financier du projet est confirmé. L'outillage et I'équipement de
production sont achetés et validé au cours de cette étape. La
finalisation des plans pour la mise en production intervient au
cours de cette étape.

Pour le MSAS, la qualification se traduit par des essais
d'endurance afin de vérifier la tenue mécanique des pieces dans

les conditions extrémes.
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Mise en production: le produit est lancé en fabrication de série a travers la mise en application

des consignes. Durant cette étape, le produit est suivi a travers un "Product
Life Cycle Plan", 'équipe projet fera une évaluation du succes du projet a

travers un "Post Launch Review".

1.3. Conclusion de la premiere partie

e Nous avons ici détaille ce qu'était le déroulement d'un nouveau projet au sein du
bureau d'é¢tudes de Parker Vierzon ainsi que le fonctionnement du moteur. L'objectif
¢tait de faire comprendre au lecteur quel était le role du responsable de projet et de
placer le contexte de la problématique de Il'optimisation du rendement

hydromécanique.

e Il est a noter que des améliorations pourraient étre apportées au niveau des étapes
"Faisabilité" et "Développement" du projet puisque les simulations réalisées n'ont pas
permis de déceler la fragilité d'une piece qui a été révélée lors de I'essai d'endurance.
Ceci est principalement lié aux imperfections métallurgiques et géométriques d'une
piece moulée de fonderie qui peuvent difficilement étre intégrées dans des logiciels de
calcul. 11 serait opportun de faire une étude comparative entre les simulations et les
essais afin de trouver des coefficients de correction a intégrer lors des simulations. De
méme qu'il pourrait étre mtégre a I'étape "Faisabilité" un partenariat renforcé avec les
sous-traitants de fonderie qui pourraient apporter leur expertise sur les potentielles
zones faibles de la piece. Cela nous permettrait de diminuer le temps d'étude d'un

nouveau produit et par conséquent d'étre présent plus tot sur le marché.
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1.4. Introduction a la problématique

Optimisation du rendement hydromécanique:

Pourquoi?

Parce que la consommation d'énergie devient préoccupante dans les systemes pour les clients.
Dans la revue technique Fluides et Transmissions, quelle place pour le rendement? N° 111 —
Avril 2008 (annexe 9), 1l est dit:

« La question du rendement des matériels n'est jamais bien loin dans les préoccupations de
clients. Surtout si on l'englobe dans la problématique plus large de la baisse des consommations

énergétiques et du coiit global de fonctionnement des systemes ».

Comment?

Tout d'abord en identifiant toutes les sources de fuites et de pertes de couple. Nous
déterminerons ensuite les limites de 1'étude. Paralléelement a 1'étude du moteur, nous mettrons en

oeuvre les améliorations possibles. Nous nous appuierons sur les études déja menées sur le sujet

au sein de I'entreprise et sur les travaux publiés dans les revues scientifiques.
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2. Décomposition des fuites et pertes de couple

2.1 Contact rotor/plaque

Le rotor est en rotation alors que la plaque et le chapeau sont fixes. Le contact est de
type visqueux, par l'intermédiaire d'un jeu maitrisé entre la came et le rotor. Ce jeu h se partage
de maniere égale de chaque coté du rotor (h/2) grace a I'équilibrage hydraulique. Ce jeu génere
une fuite qui a pour réle de créer un film lubrifiant prévenant de tout risque de grippage des faces

du rotor.

o,

Plaque Rotor Came Chapeau

h/2

AN
\

i

Figure 12 : jeu h/2 entre le rotor et les plaques
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2.2 Contact palette/rotor

La palette est en contact avec le rotor dans sa rainure. Elle a un mouvement de
translation par l'intermédiaire du profil de la came et de ses forces induites. Le contact est de type
visqueux et génere une perte de couple. Celui-ci est maitrisé par I'intermédiaire du jeu entre la

largeur de palette et la largeur de rainure de rotor.

Frottement visqueux palettes/rotor

Figure 13 : frottement visqueux de palette dans le rotor

2.3. Contact palette/came

La palette suit le profil de la came. Il existe un contact visqueux grace au rayon realisé
au bout de la palette. Cette fuite est lubrifiante et permet de prévenir tout risque de grippage du

profil de la came.

Gradient de pression

Figure 14 : frottement de la palette sur la came
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2.4. Contact palette / plaques

Les palettes sont en rotation alors que la plaque et le chapeau sont fixes. Le contact est de

type visqueux, par l'intermédiaire d'un jeu maitrisé entre les palettes et le rotor.

Jeu palette/plague

\\‘ \ N
\ \
\ \ N
§ NS S §
NN N

Figure 15 : frottement entre la palette et les plaques

2.5. Pertes de charge dans les conduits dans chapeau

Comme précisé précédemment, le fluide (huile hydraulique) est acheminé et refoulé
par l'intermédiaire de la piece appelé chapeau (voir fig. 8). Cela occasionne des pertes de charges
qui diminuent le rendement hydromécanique. Il est a préciser que ces pertes n’ont pas
d’influence sur le couple transmis au récepteur, néanmoins il sera nécessaire de les prendre en

compte puisque cela aura une influence sur les fuites.
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2.6. Autres pertes de couples par frottement

Les pieces ci-dessous génerent un couple résiduel dont 1l faudra tenir compte.

¢ Roulement a billes
¢ Roulement a aiguilles

e Frottement du joint d'arbre

frottement roulement a aiguilles frottement joint d'arbre frottement billes

Figure 16 : Frottement des roulements et joint d’arbre dans le moteur
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2.7. Notion de rendements

Définitions:

Débit théorique : c’est le débit en sortie du moteur hydraulique :

QOthéo = cyl * N/ 1000 [litre/minute]
cyl = volume de fluide déplacé par tour en cm3/tour (cylindrée)
N = vitesse de rotation en tours par minute

Débit mesuré : c’est le débit réel mesuré en sortie du moteur.

La différence entre les débits théoriques et ceux mesurés est le débit de fuite. Il correspond a la

somme de toutes fuites de fluide par unité de temps.

Couple théorique : c'est le couple développé par le moteur a une pression donnée :

eyl x p
» = ——— [N.m
théo 207 [N ]

p = pression (bar)

e Rendement volumétrique : ¢’est le rapport entre le débit théorique et le débit mesuré en %.
Celui-ci est donné par :

théo

“réel

Umf:

Rendement volumétrique @ ook RPM

T
\\l\l\

i —
V=50 \\
= —B-V=1000
V=1500 \
7500 v

V=200
—¥—V=2500
e —8—V=3000
@00
000 T T T T T T T 1
1] 40 80 120 160 0 40 x el

P [oar]
Figure 17 : rendement volumétrique du moteur M5AS 025
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e Rendement mécanique : c’est le rapport entre le couple réel et le couple théorique en %.
Celui-ci est donné par :

Créef
Cr?réo

}?HTEC=

Rendment mécanique @ x0xx RPM

e =

r -

W S~ -
el L] |
wl Il [ oo —
N vl
NN v
“T{

P [bar]
Figure 18 : rendement mécanique du moteur M5AS 025

e Rendement global : c’est la multiplication entre le rendement volumétrique et le rendement

meécanique. C’est le critére principal qui permet d’évaluer la performance d’un moteur

puisqu'il sert a déterminer la consommation énergétique.

Rendement global @ xxxx RPM

100.00

9000 P e - _ — V=1500

. /I/ N;'\; V=200

o / \ ==V = 2500

o /|

cont | £

000 l f
/]

30.00

an ||
§ M

10.00

0.00

0 40 1] 120 160 200 240 280 Eri}

P bar]

Figure 19 : rendement global du moteur M5AS 025
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2.8. Conclusion de la deuxieme partie

Nous avons ici fait un mventaire de ce qu'étaient les pertes de couple et les fuites dans
un moteur hydraulique a palettes. Nous avons exposé les critéres d'appréciation de la
performance d'un moteur. Il nous faut maintenant formuler notre probléme pour quantifier ces
pertes puis effectuer les essais comparatifs. Enfin, nous proposerons des solutions dans le but de

limiter ces pertes.
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3. Formulation du probléeme

3.1 Restrictions de I'étude

Pour ce mémoire, nous nous limiterons au contact palette/came et par voie de
conséquence au contact palette/rotor. Les autres fuites et pertes de couples seront déterminées par
I'mtermédiaire d'essais.

En effet, les phénomenes associés au contact "palettes / came" sont les plus influents
sur le rendement. A partir des résultats des calculs, des solutions techniques seront mises en
oeuvres au sein de l'entreprise.

Pour effectuer une estimation correcte des pertes lies au contact de la palette, nous

devons tout d'abord faire une estimation des forces qui s'exercent sur celle-ci.

3.2 Bilan des forces exercées sur une palette:

e Force centrifuge définie par :

Fe,=m-0?-rg| (1)

avec m = masse de la palette (kg); @ = vitesse de rotation (rad/s); rg; = rayon au centre de gravité
de la palette a I'angle i (m)

e Torce d'inertie :

2

d i
(&

Fii=—m-a’-

2
Avec : @?*x % = accélération angulaire (m/rad?) pour chaque angle 7 (voir développement

limité en annexe 2). La variation du rayon est due au profil de la came.
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Figure 20 : centre de gravité de la palette

e Force des ressorts :

£, =2k (L, —r,—a-D)| (3)

avec k = raideur du ressort (N/mm) (caractéristiques ressort annexe 3); L= longueur libre du
ressort (mm); » =rayon de la came a I'angle i (mm); @ = cote du logement de ressort dans la

palette (mm); b= cote du logement de ressort dans rotor (mm)

Remarque: ce sera la seule force indépendante de la vitesse.

I

Figure 21 : Empilage de cotes pour la compression du ressort
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e Forces de pression: on fera I'hypothese ici que les forces de pression sont parfaitement égales
en haut et en bas de la palette, ce qui a pour conséquence que celles-ci s'annulent entre elles. En
réalité, cela n'est pas le cas puisque la chambre (volume compris entre deux palettes) et le bulbe

du rotor n'ont pas les mémes vitesses de décompression.

Chambre

Bulbe

Figure 22 : forces de pression sur la palette

e Forces de frottement entre la palette et le rotor :

avec: M = Viscosité dynamique de I'huile (PI), supposée constante pendant I’essai’ (huile Azolla
Z8S 32 — caractéristique en annexe 3) «=0,02266 PI ;

S s = Surface de frottement entre la palette et le rotor (m?’) pour chaque angle 7 (voir figure 24) ;

vy, = Vitesse de sortie de palette (n/s) ; e = épaisseur du film d'huile (m), (voir figure 23).

? On suppose la température constante pendant 1’essai soit 45 °C.
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Forces de frottement palette / rotor

Figure 23 : déplacement d'une palette dans sa rainure de rotor

Came

Surface de frottement
Palette / rotor

Figure 24 : surface de frottement S

e  La force totale liée au déplacement de la palette donne donc:

F,=F +F. +F +F,
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Figure 25 : Force totale d'une palette F,

3.3. Expression de la fuite et de la perte de couple

3.3.1. Fuites non prises en compte

Les fuites détaillées ci-dessous ne seront pas prises en compte dans le modele de
calcul puisque dans les études précédentes au sein de Parker, la fuite au-dessus de la palette a été
considérée comme la plus importante.

e Fuite par les jeux : les fuites par les jeux permettent le graissage, I’expression générale de ce

type de fuite est donnée par :

(h étant le jeu, e et / étant respectivement la largeur et la longueur de la fuite). Elles se

définissent en trois catégories :

o Les fuites des bulbes vers le centre du rotor (¢g1)
o Les fuites de palettes vers une chambre (g2)
o Les fuites de I’orifice d’admission du moteur vers le centre du rotor (q3)
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L

Figure 26 : fuites par les jeux

. ——-

e Fuite entre les bulbes du rotor et la palette : la palette est concue avec deux conduits la

traversant de part en part dans le sens de la hauteur de maniére a assuré son équilibre et a
limiter I’overshoot (effet de la compression mécanique de I’huile li€ a une pression supérieure a
la pression d’entrée). Ceci occasionne des fuites entre le bulbe et la chambre puisque les

pressions sont différentes. Il est utilisé le modele d’écoulement a travers un orifice en paroi

mince : ¢ =10-5-,/Ap (avec s section de passage et Ap différence de pression entre le bulbe et
la chambre).

P
—

7 N

N

Figure 27 : fuite du bulbe vers le haut de la palette

e Fuite par les rainures de décompression : les rainures de décompression (queues de loche)

permettent une transition progressive entre la haute pression et la basse pression. Elles

permettent également de limiter les effets de I'overshoot. Le modéle utilisé pour la
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détermination de cette fuite est celui d’une canalisation de diameétre hydraulique 4 dont la
largeur est petite devant la longueur. L’écoulement est supposé laminaire. Dans ce cas, le débit

est donné par la formule de Poiseuille :

Arl (6)

1 4
104 u 1

La section de la rainure de décompression étant triangulaire (voir annexe 10), 1l est

nécessaire de déterminer au préalable son diametre hydraulique d.

d= he) avec S = aire de passage du tube (mm?) et y =périmetre mouillé du tube (mm)
X

Figure 28 : fuite par les rainures de décompression

3.3.2 Fuite au-dessus de la palette

Cette fuite est due au film d’huile existant entre la palette et la came qui prévient tout
risque de grippage du profil. Avant de calculer la fuite, il nous faut connaitre la hauteur de film.

Il existe 2 théories pour le coin d'huile qui nous donne la hauteur de film :

e Formulation du coin thermique de Higginson: (issue du rapport de conférences sur les

phénomenes tribologiques du Cetim)

h:0_,9?-R-(a.E)°-6.(2"”"")' : ™

0.13
E-R-L
E-R

F

P
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avec: R =rayon équivalent (mm) qui est défini par :

1 1 1

R R R

palette came

Figure 29 : rayon équivalent

a = coefficient de Poisson; £ = module de Young (Pa); v = vitesse de glissement (m/s);

L = largeur de came (mm); F, = Force de contact (N)
e Formulation du coin thermique (Faisandier) :

n=10° x V2 Ve !

56-4p-cp

avec p = masse volumique de I’huile (kg/m’); c= chaleur spécifique (J/kg/°); ; = pression de

contact; / = largeur de contact (m)
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Figure 30 : hauteur de fuite au-dessus de la palette

Dans une étude précédente menée par N. COHADE (Comportement et évolution des pertes
hydromécaniques dans les pompes a palettes, BE Parker, 2001) au sein du bureau d’études, une
comparaison entre les deux approches a été effectuée. La conclusion est que la formule de
Higginson est préférable parce que les valeurs obtenues sont plus importantes. Tandis que pour la
formule de Faisandier, les valeurs de / sont tellement faibles qu'elles font faussement conclure a
un risque de grippage qui n'est pas confirmé par les essais. De plus, la formule de Faisandier ne

prend en compte ni les rayons de courbure ni les caractéristiques mécaniques des matériaux.

Connaissant 7 nous pouvons déterminer la fuite au dessus de la palette. Deux solutions sont
possibles :

(1) on applique la formule de Poiseuille (6) aux sections rectangulaires (voir annexe 10). Ceci
revient a assimiler I’espace au dessus de la palette a un conduit rectangulaire infini. Dans ce cas,
en utilisant les formules de pertes de charge adéquates, le débit est reli¢ a la perte de charge

linéique dans le conduit par :

xd* Ap
= |©
1924 1

qr

(2) on considere ’espace au dessus de la palette comme un patin de butée Michell (Comolet

tome III page 145) :
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vh W’ Ap
T a1 |®

avec ¢, : debit de fuite au-dessus de la palette (mm’/s).

Volume de fuite au-dessus d’'une palette suivant les 2 approches a 3000 Tr/min

35E-12 3.5E-14
w==approche (1)
approche (2)

/N AN

NEalARNIEaI RN
S A I D S (N I S
50 I I W A e
Y Y A T O

BE-15
0 M 0

angle (deg)

Figure 31 :comparaison des deux approches a 3000 tr/min

S1I’on compare les deux approches en figure 31, on s’apercoit que les valeurs de I’approche (1)
sont a I’échelle de 107* Litres et celles de I’approche (2) sont a I’échelle 10™* Litres. De plus,
dans I’approche (2), nous avons toujours des valeurs de fuite méme quand la perte de charge est
nulle. Ceci est du au premier terme qui est lié uniquement a la vitesse. Les volumes de fuite de
l'approche (1) étant plus proches de la réalité, c'est donc celle-ci que nous retiendrons pour le

code de calcul.

Le modele utilisé pour la détermination du débit de passage sera donc celui d'une
canalisation dont la largeur est plus petit devant la longueur, en écoulement laminaire. En effet,
en considérant une largeur de came de 20 mm et une hauteur de film de l'ordre de 0,05 mm, on
obtient un nombre de Reynolds de l'ordre de 14 dans le cas le plus défavorable ou la Ap est de
l'ordre de 240 bar. Au préalable, un diametre hydraulique équivalent a la section rectangulaire de

passage est déterminé.
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Ensuite le débit de fuite totale pour les 12 palettes a la vitesse » (#r/min) sera donné par:

360
g :12><( Z:0.1><7z'

i=0

><qdpr.-10_3 Xn ) 9)

avec g = débit de fuite total (Vmin); n = vitesse de rotation (tr/min); g,,= debit de fuite au-dessus

d'une palette (I/min) a un angle i.

La perte de couple est due au moment des forces de frottement et est donnée par:

v-e,
r, =F, R, avec F,=u- P

T, = couple de frottement au dessus de la palette (N.m); v= vitesse de glissement (nv/s);

ipri

h = hauteur de film (m); e_= largeur de contact (m) e, =3x avec: R =rayon

équivalent (m) pour chaque angle i, F,, = Force de la palette (N) pour chaque angle i, L =

largeur de came (m); E = module d’Young (MPa)

Ensuite le couple totale de frottement au-dessus de la palette pour les 12 palettes sera donné par :

360
T, =12x( Zo'lz”xjrm <R, )| (10)

i=0

F,, = force de frottement de la palette a I'angle i (N)

3.4 Création du code de calcul et présentation des résultats.

Un ensemble de fichiers de points correspondant au profil d'une came de moteur MSA
025 (cylindrée de 25cc/tr) a été obtenu. Pour chaque incrément d’angle de 0,1°, nous aurons le
rayon de profil de came correspondant.

Nous calculerons donc les fuites et les pertes de couple a l'aide des formules

discrétisées par l'intermédiaire d'un développement de Taylor. Ceci permettra d'obtenir la

Noredine CHEIKH 43 Mémoire CNAM



résultante F,, des forces s'exergant sur la palette. Connaissant 7, nous déduirons d'abord la
hauteur de film / au-dessus de la palette, puis le débit de fuite ¢ . Enfin, la perte de couple7,

sera calculée.

Les fuites ont une nature cyclique, mais elles changent tout au long du périmetre de la
trajectoire car I’écart palette - came change (voir le diagramme polaire figure 32) et la vitesse de
la palette change aussi (puisque le rayon change). Nous choisissons pour cette raison, de les
représenter en unité de volume de fuite pour une variation de 0,1 degré de I’angle polaire a. A

partir d’un débit de fuite ¢, le volume de fuite considéré s’écrit :

V= [ qd

o

Ou : 7, est I'instant correspondant a la position polaire a de la palette.

Nous comparerons les valeurs de couple calculées a celles trouvées lors des essais. 11
est a prendre en compte que les palettes ont deux levres, ce qui signifie qu'il y aura un
changement de lévre dont il faudra tenir compte dans la trajectoire. Nous nous affranchirons de
ce probleme en définissant une trajectoire du centre de la palette (appelée « trajectoire centre
palette »).

La trajectoire « trajectoire centre palette » est représentée en bleu foncé dans la figure
32 ci-dessous ; la trajectoire de la levre en contact avec la surface de la came (le « profil de
came ») est tracée en bleu clair.

Dans la figure 34 les mémes trajectoires sont représentées en coordonnées polaires.

M5

o 6o 120 180 240 300 360
angle (degrés)

Noredine CHEIKH 44 Mémoire CNAM



Figure 32 : Développé du profil de came de M5AS (cylindrée de 25 cc/tr)

Delta p

o

=1

]

Haute pression

angle (deg)

basse pression

Palette

Figure 33 Différence Ap entre les pressions de part et d’autre de la palette

Noredine CHEIKH

45

Mémoire CNAM



——Trajectoire

- Trajectoire Centre Palette

//"’".: ‘"‘"‘\\
/ \
16 /A‘
LY

X (mm)

Figure 34 : Profil de came MSAS (cylindrée de 25 cc/tr)

3.5 Estimation de la résultante F,, et des fuites

Force d'une palette

24 [\ /] [\ /]
N P\ [

TN

)

\\

/ / =500 RPM
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\

/
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\
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/
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Force d'une palette
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|

_
-

\ 2000 RPM

L/ N\ L/ N\ ——3000 RPM
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10 T T T T T
0 60 120 180 240 300 360
Angle (rad.)
Figure 35 : Résultante F,; d'une palette pendant un tour a différentes vitesses
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S5E-12 2E-10

1 e 3000 Tr/min
4.5E-12 = 2000 Tr/min—t 1.8E-10
4E-12 2 1.6E-10
3.5E-12 _\ Ir 1.4E-10
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Figure 36 : Fuite V, en litre d'une palette lorsque celle-ci effectue un tour complet a différentes

vitesses (variant entre 500 et 3000 tr/min)

Les traces, figure 35, de la force résultante F, somme de F,, F,, F,, F,, traduisent les
formules (1) a (5). Dans ces formules on remarque que pour une vitesse de rotation N (tr/min)
donnée, seul le rayon R(c) mtervient et que la hauteur de film fluide /# n’mtervient pas (en
conséquence, la perte de charge n’intervient pas non plus). Le rayon R(a) caractérise le profil de
la came, c’est une donnée géométrique (figure 34). Comme R(a) présente une double

périodicité (figure 32), il en est de méme de la résultante ', , pour toute valeur de N (figure 35).

Les tracés, figure 36, traduisent les volumes de fuite tels que nous les avons définis plus haut. On
remarque une périodicité avec 4 pics de hauteur variable. Ces pics traduisent 1’existence de 4
zones de pression sur le périmetre de la came (figure 33 en développée et en polaire). Il y a 2
zones de haute pression (identiques) et 2 zones de basse pression identique (voir la figure 33
représentant la cartouche). Les hauteurs des pics ne sont pas identiques. En effet, bien que la

différence de pression Ap soit périodique, les extréma se produisent pour des rayons R soit

minimal, soit maximal. Pour préciser : Une valeur +Ap_. se produit a » = R__ , et une valeur
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—Ap,.. se produit a r=R__. Or, s1 r =R, 'épaisseur de film fluide est minimale ; et si
r=R__, I’épaisseur de film fluide est maximale. On déduit, a I’aide du code de calcul, que les

pics sont les plus bas aux angles polaires correspondant a I’épaisseur de fluide est minimal.

3.6 Parametres influents

e Dimension : au sein de Parker, nous avons établi des normes qui permettent la maitrise des
jeux entre les pieces de la cartouche, ce qui permet d’assurer un bon fonctionnement pour
celle-ci. Cela pourra expliquer les différences entre les résultats calculés et les résultats
mesurés, puisque pour le calcul nous avons fait I’hypothese de pieces de dimension moyenne.

o Jeu CR: c’est le jeu entre la came et le rotor (le rotor étant la piece la
moins épaisse), celui-ci permet d’assurer la lubrification entre la partie
tournante et les deux parties fixes de chaque coté du rotor (plaque et
chapeau). La variation de celui-ci peut avoir une influence sur la fuite
et la perte de couple.

o Jeu RV : c’est le jeu entre la palette et la rainure de rotor. Celui-ci a
une influence directe dans la capacité de la palette a sortir de sa
rainure.

e Géométrie : les tolérances géométriques des pieces sont une composante trés importante du
bon fonctionnement du moteur hydraulique. Les plus influentes étant le parallélisme et la
planéité des faces de distribution de la plaque et du chapeau, le parallélisme des faces du
rotor et des faces de la came.

e Viscosité : il est clair que la viscosité a une influence importante sur les fuites et par
conséquent sur les frottements visqueux entrainant des pertes de charges et des pertes de
couple. Nous avons fait ici I’hypotheése d’une température constante de 45°C et d’une
viscosité constante de 0,02266 Pl. Le frottement visqueux lié aux fuites crée un échauffement
local qui pourrait étre quantifié¢. Cependant nous avons fait I’hypothése d’un moteur
travaillant sans pression (si ce n’est celles liées aux pertes de charge), ce qui a pour
conséquence de réduire ces échauffements a une quantité infinitésimale et sans influences sur
les fuites.

e Pression : la fuite évolue en méme temps que la pression, celle-ci1 est théoriquement linéaire,

mais est en réalité croissante du fait de la déformation des pieces qui laissent un passage plus
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important. Pour notre étude, nous nous contenterons d’un moteur travaillant a vide, c'est-a-
dire sans pression. Ce qui aura pour conséquence de considérer les pieéces comme
indéformables dans notre calcul.

e Compressibilité : la compressibilité de I'huile est liée a I’aération de celle-ci. Cette

compressibilité¢ décroit lorsque le pourcentage d’air dissous dans I’huile augmente. Le
pourcentage d’air communément admis pour nos applications est de I’ordre de 6%.

L’expression du coefficient de compressibilité K (Mpa) est donné par:

:_%d%P

avec dV = variation de volume ; = volume (mm®) ; dP = pression (Mpa)

Le coefficient de compressibilité K est de 9000 bar (900 Mpa) pour I’huile Azolla ZS32 utilisée
pour nos essais.
Pour notre probleme, nous avons fait I'hypothése d'une compressibilité constante (voir courbe

perte de charge en annexe 5)
3.7 Conclusion de la troisieme partie

Nous avons fait tout d’abord I'mventaire de ’ensemble des pertes de couples par
frottement visqueux, ainsi que des fuites présentes dans un moteur hydraulique a palettes. Puis
nous nous sommes concentrés uniquement le contact palette/came. Nous avons pu quantifier par
I’intermédiaire d’un code de calcul quelles étaient les fuites et les pertes de couple. Nous allons
donc pouvorr nous intéresser ensuite aux points d’amélioration possibles qui permettraient de

limiter ces pertes de couple.
Une étude de I'écoulement a l'aide d'un code de CFD sera effectuée. Le logiciel CFX

acquis par l'entreprise sera utilisé. Cette application bénéficiera des avancées réalisées lors du

présent travail réalisé pour le mémoire d'ingénieur CNAM.
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4. Mise en ceuvre des essais

4.1. Méthode et moyens d’essai

Il apparait impossible avec les moyens du Laboratoire Parker que nous puissions
mesurer séparément les fuites au-dessus de la palette des autres fuites du moteur. Par conséquent,
notre critére de mesure sera le couple. L'objectif est de vérifier suivant plusieurs vitesses, les
pertes de couple (différence entre le couple théorique et le couple réel) au-dessus de la palette. Il
nous faut donc trouver un artifice pour décompter les pertes de couple liées aux autres pieces.

Nous proposons donc la méthode suivante:

Le moteur de test M est entrainé par le moteur électrique E1 a des vitesses de rotation
comprises entre 500 et 3000 tr/min. Ce moteur est gavé d'huile par la pompe P a un débit
constant de 20 L/min. La pompe est entrainée par le moteur E2. L'huile sera de marque TOTAL
AZOLLA ZS32 (annexe 6) et sera régulée en température a 45°C (v= 26 ¢St). Nous mesurerons
ici le couple au moyen du couplemetre Honeywell, modele 1805-5K (annexe 7). Dans le but
d'avoir le débit constant de 20 L/min, nous placerons un débitmeétre amnsi qu'une valve de

régulation.

Remarque: le moteur ne sera pas utilisé dans sa fonction normale puisqu'il sera gavé par une

pompe et qu'ill sera entrainé par un moteur €lectrique comme une pompe.
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Couple
meétre

Figure 37 : schéma de principe de l'installation
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Pompe alimentant le
moteur hydraulique

Moteur électrique freinant le moteur hydraulique

Couplemetre

Débitmetre

Noredine CHEIKH

Prise de pression Moteur testé

Figure 38 : Banc d'essai du moteur
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4.2. Mesure des picces

Il a été demandé au service controle de la société Parker de mesurer les différentes

pieces composant les différentes cartouches utilisées dans les essais. Il nous faut sélectionner des

pieces a des dimensions quasi identiques afin ne pas trop s’¢loigner des hypotheses de calcul.

Cames de rugosités différentes Came 15A Came 10A Came 5A Came 1A |
Rugosité 0.39] 0.35 0.32 0.3}
Epaisseur 20.006 20.0045 20.006 20.0045|
Jeu CR 0.029 0.0275 0.029 0.0275
Cames de proﬁ cylindrique rugosité Maxi Came 1R Came 2R Came 3R Came 4R Came 5R
Rayon 35.10 34.40 33.30 33.00 32.20
Rugosité 0.55 0.58 0.62 0.57 0.57
Epaisseur 20.0055] 20.0065 20.007 20.0055 20.007
Jeu CR _ 0.0285 0.0295 0.03 0.0285 0.03
Cames de profil cylindrique rugosité mini Came 1 Came 2 Came 3 Came 4 Came 5
Rayon 35.20 34.40 33.50 33.00 32.20
Rugosité 0.22 0.25 0.20 0.20 0.20
Epaisseur 20.0055] 20.0045 20.005 20.0065 20.002
Jeu CR 0.0285 0.0275 0.028 0.0295 0.025
Palettes STD Palettes Lustrées Palettes rayon R=0,04

Epaisseur longueur Epaisseur longueur Epaisseur longueur

3.996 19.988 4.000 19.983 3.995 19.984

3.997 19.987 3.998 19.992 3.999 19.981

3.997 19.988 3.999 19.989 3.999 19.987

3.997 19.988 3.997 19.989 3.998 19.988

3.998 19.986 3.999 19.991 3.996 19.987

3.992 19.984 3.996 19.990 3.995 19.982

3.996 19.985 3.997 19.992 3.996 19.986

3.996 19.984 3.999 19.992 3.998 19.990

3.998 19.987 3.998 19.990 4.000 19.987

3.997 19.988 3.997 19.988 3.998 19.988
Jeu RV moyen 0.0301 Jeu RV moyen 0.0285 Jeu RV moyen 0.0291

Tableau 1 : Mesure des pieces de la cartouche pour essais
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4.3. Etalonnage du couplemetre

Afin de s'assurer de la précision des mesures, nous effectuerons un étalonnage du
couplemetre. Avec des poids que l'on place au bout d'une barre en acier accouplée au
couplemetre. Nous avons un couple connu et on vérifie que celui-ci correspond bien a celui lu sur

le couplemetre.

Etalonnage du couplemétre

60 T
—+—\raie
—=—afficheur

50 =Linéaire (afficheur)
—Linéaire (Vraie) y=9.8018x + 0.0475

y =9.7695x - 0.6723

charge en Nm

0 1 2 3 4 5 6
poids en kg

Figure 39 : Etalonnage du couplemetre

4.4. Mesure de couples sans palettes

4.4.1. Mesure des autres pertes de couple

Comme nous l'avons dit précédemment, nous devons faire une approximation des
"autres pertes de couple" (chapitre 2.6) par frottement qui ne concernent pas notre étude. Pour
cela, nous devons faire un relevé de couple d'un moteur sans la partie tournante de la cartouche
(rotor et palettes). Nous supprimerons donc le rotor et les palettes de la cartouche du moteur que
nous accouplerons au couplemetre. I.ensemble sera entrainé par le moteur €lectrique a vitesse

variable. Pour que 1’essai soit viable, il faut que le moteur soit rempli d’huile en permanence a
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une température constante de 45°C. Cela sera réalis¢ par I'intermédiaire d’une pompe qui gavera
le moteur & un débit constant de 20 L/min d’une huile mamtenu a température par

I’intermédiaire du refroidisseur.

/

Figure 40 : vue en coupe du moteur sans rotor et sans palettes

Autres pertes de couple (N.m)

0,25

0,2 |

0,15

couple (N.m)

0,1

0,051

500 1000 1500 2000 2500 3000
N (RPM)

Figure 41 : Autres pertes de couple
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4.4.2. Mesure de pertes de couple du rotor sur les plaques

Nous reprendrons le moteur de I’étape précédente auquel nous ajouterons un rotor en

adoptant le méme mode opératoire que précédemment.

Perte de couple rotor/plaques

o7

05+
) /
034

02

C (N.m)

01

500 1000 1500 2000 2500 3000
n (RPM)

Figure 42 : perte de couple par frottement entre les plaques et le rotor
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4.5 Mesure des couples avec palettes

Nous avons prélevé 4 cames d'un cycle de production de 30 cames (1A, SA 10A, 15A
dans le tableau 1), ceci afin de voir I'évolution de la qualité de surface suivant l'usure de la meule
(la meule étant diamantée a chaque début de cycle). Nous utiliserons ici les mémes palettes et le
méme rotor pour les 4 essais. Nous verrons ainsi si, les rugosités qui sont réalisées a 1'heure

actuelle dans l'atelier ont une influence sur les pertes de couple.

perte de couple par frottement palettes/cames

25

€ (Mm)
\

- ———Came 154
—_— ———Came 104
Came 5A
Came 1A
— — perte de couple calculée

0.5

500 1000 1500 2000 2500 3000
n (RPM)

Figure 43 : perte de couple par frottement palettes/cames

4.6 Mise en ceuvre des solutions envisageables

Pour diminuer la perte de couple et la fuite, il nous faut diminuer la hauteur /# qui
correspond au film d'huile entre la palette et le profil de came. Pour cela, il faut trouver un moyen
de restreindre Iune des forces de la palette qui tend accroitre les pertes de couple et les fuites.
Nous explorerons trois pistes :

e La limitation de la force de frottement entre la palette et la came en testant
différentes rugosités de profil de came.

e La limitation de la force de frottement entre la palette et le rotor () en

testant différentes rugosités de palette.

e La limitation de la largeur de contact en diminuant le rayon de palette.
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4.6.1. Rugosité du profil de came:

Nous avons vu dans le chapitre 4.5 que les pertes de couples n'étaient pas influencées
par les rugosités réalisées au niveau de l'atelier. Cependant, dans les travaux effectués par Y.
Inaguma et A. Hibi (annexe 8), il est démontré que l'amélioration de la rugosité du profil de la
came a une influence directe sur la perte de couple et la fuite au-dessus de la palette. Pour cela,
nous avons fait réaliser des cames expérimentales avec des rayons constants (cames 1, 2, 3, 4, 5,
IR, 2R, 3R, 4R, 3R dans le tableau 1) en tentant d'améliorer la rugosité Ra (0,20 microns visés) a
comparer avec les mémes cames aux rugosités maximales (0,60 microns visés). Cela nous

permettra également d'avoir les pertes de couple en fonction su rayon.

Pertes de couple en fonction du rayon

085

[E:] /\

=—( 3 1000 RPM (cames Ra mini)
===( 2 1000 RPM (cames Ra max)

075

C (N.m)

07

065

06
32 325 33 335 34 345 35 355

R (mm)

Figure 44 : Perte de couple en fonction du rayon
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4.6.2. Qualité de surface des palettes (diminution de F,,)

En améliorant la qualité de surface de la palette, on espére diminuer au maximum le
frottement visqueux. Méme si la rugosité ne rentre pas en compte dans le calcul du frottement
visqueux de la palette dans I'encoche du rotor, il a ét¢ démontré expérimentalement que la
diminution du nombre de pics de la palette donnait de bien meilleurs résultats en termes de
couple et de débit. Celui-ci est noté (Pc 40) correspond au nombre de pics dune hauteur de 40
Winen SUTr Uune longueur d'un pouce. Il est en moyenne de 40 sur les palettes et peut étre abaisser a
une valeur quasi nulle grace au lustrage. Ceci est différent du Ra qui est une moyenne

arithmétique et qui ne nous donne aucune indication sur les hauteurs maximums de pic.

4.6.3. Diminution du rayon de palette (diminution de /)

La diminution du rayon de la palette aura pour conséquence directe de diminuer la
hauteur /. Cela entrainera la diminution de la section de passage du debit de fuite g, et de limiter

la force de frottement visqueux F, et par conséquent le couple 7, . Les valeurs standard du rayon
de palette sont comprises entre 0,08 et 0,18 mm. Nous ferons des essais a une valeur de 0,04 mm.

Pertes de couple par frottement palettes/came (N.m)

25

El

—

couple (N.m)

\

05

| e P alettes STD
e P it lustrées
Palettes R=0,04
calcul palettes R=0,04

500 1000 1500 2000 2500 3000
vitesse [Trimin)

Figure 45 : pertes de couple pour les 3 cas
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4.6.4 Essais en pression

Nous allons effectuer les essais avec les différents types de palettes, avec une mise en

pression progressive de 0 a 240 b a une vitesse constante de 1000 tr/min.

couple mesuré
a 1000 Tr/min

C (N.m)
a
=

= palettes std

= palettes rayons R=0,04

palettes lustrées

0,0

20,0 /
10,0

100
p (bar)

rendement mécanique
a 1000 tr/min

150

200 250

rdt méc (%)
&
z
“‘H‘"\-\-‘

|/
| [

92:0% / /

91,0% / — palettes standards
/ — palettes R=0,04
palettes lustrées
90,0% T T T
0 60 120 180 240
p (bar)

Figure 46 : couple et rendement mécanique lors des essais de palettes en pression
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4.7 Analyse des résultats

Rugosité du profil de came: nous observons ici que cette solution n’apporte pas I’amélioration

attendue. Ceci s’explique par le fait que nous avons que nous avons une rugosité¢ comprise entre
0.20 et 0.62 microns, ce qui reste une gamme de rugosité fine. Contrairement aux travaux de Y.
Inaguma et A. Hibi ou la rugosité est comprise entre 0.18 et 1,40 microns. En revanche, nous
avons bien une perte de couple en fonction de 'augmentation du rayon de profil de came, ce qui
est logique puisque la force des ressorts qui est prépondérante diminue en fonction du rayon. La
proximité des résultats ne nous permet pas de conclure qu'il y a une différence de pertes de
couple en fonction des différentes rugosités réalisées au niveau de l'atelier. En revanche, nous

constatons ici que les pertes couples données par le code de calcul sont cohérentes.

palettes : nous observons ici que la diminution de rayon de palette apporte une légere
amélioration. Ceci était attendu puisque le rayon équivalent prend une place important dans le
calcul du rayon de palettes (voir formule Higginson). En revanche, les palettes lustrées
n'apportent pas d'amélioration, ceci doit étre principalement li€¢ au fait que I'écoulement est

laminaire et que par conséquent, cela n'apporte pas l'effet escompter.

De plus, nous observons que lorsque nous montons en pression, une amélioration de rendement
se produit. Ceci s’explique par le fait que le phénomene de basculement de la palette lié a la delta
p s’accentue en méme temps. Celui-ci augmente le frottement entre la palette et le rotor, ainsi la
diminution du nombre de pics favorisera la sortie de palettes. On observe bien dans la figure 44

que I'écart de couple augmente bien de maniére constante, ce qui nous permet d'écrire cette loi

empirique:
T =T,y +(pxA)| (11) avec T, = couple avec des palettes lustrées (N.m); 7,,= couple avec

des palettes std (N.m); p = pression (bar) ; A =coefficient de perte de couple (environ 0,01 dans

notre cas)
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Figure 47 : basculement de palette

Faisabilité technique et économique: les rayons de palette sont obtenus par I'intermédiaire d'une

opération d'ébavurage dans un bol vibrant rempli de cailloux abrasifs. La diminution du rayon
consisterait en une diminution du temps de passage des palettes dans ce bol. Méme si cette
solution est attrayante au premier abord, cela comporte un risque puisque la réduction du temps

de cycle pourrait ne pas supprimer la totalité des traces de choc.

Pour les essais, le lustrage des palettes a été obtenu par frottement manuel sur un abrasif. Il n'est
évidemment pas envisageable de retenir cette solution a une échelle industrielle puisqu'on
obtiendrait un cout de piece trop élevé et une disparité dans la qualité des pieces lice a un

processus aléatoire.

Phénomeéne de rodage: dans le cas ou une solution technique serait trouvée, il serait important de

lancer un essai représentatif de la durée de vie complete d'un moteur afin de confirmer si

I'amélioration apportée s'inscrit dans le temps ou si celle-ci s'estompe avec le temps.
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4.8 Conclusion de la quatrieme partie

La comparaison entre les essais et le code de calcul nous permettent de valider celui-
ci puisque les résultats sont assez proches.

Les essais que nous venons de réaliser mettent en avant que la solution envisageable
pour I’amélioration du rendement hydromécanique concerne la palette. Deux axes d’amélioration
sont possibles, a savoir la diminution du rayon de palette et le lustrage de faces de palettes. Nous
avons vu que se pose a nous le probléme de la faisabilité technique de ces solutions. Il sera
opportun de mener une étude conjointe avec le service méthodes afin de trouver le meilleur
compromis entre une qualité de produit amélioré et des impératifs de productivité indispensable

a la survie de I’entreprise.
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S. OPTIMISATION DU RENDEMENT PAR L'AMELIORATION DU SYSTEME

Les améliorations proposées précédemment sont liées a uniquement la technologie
des moteurs a palettes mais la diminution de la consommation énergétique du composant de
Parker peut s'obtenir également par l'ajout de fonction sur le moteur hydraulique.
S1 on prend I'exemple du refroidissement des radiateurs sur les engins de travaux publics, 1l y a
une évolution du mode d'entrainement du ventilateur durant ces quinze dernieres années. Tout
d'abord, I'entrainement était mécanique par l'intermédiaire du moteur thermique, ce qui avait
deux inconvénients majeurs:

e C(Cela oblige a avoir la position du ventilateur dans I'axe du moteur thermique.
e C(Celarefroidissait méme s'il n'y avait pas de besoin.

Ensuite sont venus les premiers moteurs hydrauliques qui ont permis de solutionner
les deux problémes liés a l'entrainement mécanique. L'introduction des moteurs hydrauliques
dans l'entrainement de ventilateurs a permis de franchir un palier supplémentaire puisque l'on
peut maintenant proposer au client non plus simplement un refroidissement mais également une
régulation de température grace a l'intégration d'un limiteur de pression a action proportionnelle
piloté électriquement. Le principe en est le suivant:

L'information de température du fluide est traitée électroniquement par I'imtermédiaire
d'une carte. Une consigne ¢€lectrique est envoyée pour piloter 'ouverture du limiteur de pression.
Ainsi, une partie du fluide est dérivée du moteur et permet la régulation de la vitesse de celui-c1
puisque sur un ventilateur, le couple d'entrainement est dépendant de la vitesse et par conséquent

de la pression.
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Figure 48: Schéma d'un moteur avec valve proportionnelle intégrée

Les clients étant toujours plus exigeants, nous sommes en train d'étudier a 1'heure
actuelle un moteur qui permettra de réguler non plus une pression mais une vitesse par

I'imtermédiaire d'un capteur intégré. Ceci afin d'avoir une correspondance encore plus fine entre

le besoin de refroidissement et la vitesse de rotation
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6. CONCLUSION

Cette étude a permis la mise au point d'un outil d'aide a la conception qui sera utile

dans le futur méme s'il nécessite des améliorations afin de le rendre plus simple d'utilisation.

Elle a permis aussi de donner des pistes d’améliorations possibles tant sur le plan de
la conduite d’un projet que dans la performance du moteur hydraulique a palettes. Celles-ci

nécessitent maintenant 1’implication d’autres services de Parker.

Pour I'intégration des connaissances de fonderie dés la conception des pieces, 1l est
nécessaire que le service Achats approfondisse la relation avec nos fournisseurs afin d’instaurer

un vrai partenariat.

Concernant 1’amélioration des palettes, il est nécessaire travailler avec le service
Me¢éthodes et le service Qualité pour trouver les solutions techniques. Nous pourrons envisager un

plan d'actions des outils de type six sigma.

A titre personnel, je suis satisfait d’avoir pu utiliser des connaissances que j’al pu
acquérir au cours de mon cursus au CNAM dans la Mécanique des solides ainsi que la
M¢écanique des fluides. Celles-ci se sont parfaitement complétées avec mon expérience

professionnelle et les différents travaux déja menées au sein de la société Parker.

Cela m'a permis mettre en ceuvre des compétences dans la conduite de projet et le

management qui est plutot transversal dans mon poste.
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Annexe 1

Scorecard Feasability

Remember you must be the deliverable owner to score and upload this scorecard

Scorecard for Gates

Project

Are there any Killer Variables? No

Im5as small fan motor

Please add comments on the Score Summary Worksheet

CRITERIA

4

RATING

Strategic Fit & Importance
- fitw/ company strategy

- importance of project

- impacton business

Mot aligned with strategy

Somewhat aligned with strategy

Supports strategy

Aligns very well with strategy

Mot important

Somewhat important

Important

Very important

Low impact

Modestimpact

Positive impact

High impact

[Product & Com petitive

- marketing, distribution/sales

resources are not attainable

resources not present but may be
accessible

resources are present, but not fully
accessible

resources are present and

adccessible

Advantage

- unigue customer benefits Limited benefit Modest benefit Positive benefit Significant benefit

- value for money Low value Fair value Good value Great value 4-?5
- com petitive rationale Mo com petitive rationale M arginal com petitive rationale Good com petitive rationale Strong com petitive rationale

- customer feedback Megative feedback Meutral feedback Positive feedback Very positive feedback

IMarket Attractiveness

- market size Small/non-existent market Modest market Significant market Large market

- growth Limited growth Fair growth Positive growth High/potentially high growth 4 _? 5
- margins Low margins Modest margins Good margins Very good margins

- com petitive situation Highly com petitive Com petitive market Modestly com petitive W eak com petition

Synergies: leverages our core Mo opportunities to leverage core]- Some cpportunities to leverage Considerable opportunities to Excellent opportunities to

competencies in: competencies core competencies leverage core competencies leverage core competencies

- technology/manufacturing Required skills/experience/ Required skills/fexperience/f Required skillsfexperience/ Required skills/experience/ 8.5

Technical Feasibility
- Size of technical gap

- Fam iliarity with technology

- Technical com ple xity

Does not meet requirem ents

Meets some requirements

Meets most requirements

Meets all requirem ents

Feasibility not dem onstrated

Limited demonstration of
feasibility

- Technical issues, but actions can
Jaddress

Feasibility demonstrated clearly

Low likelihood of
m anufacturability

Modest likelihood of
manufacturability

Good likelihood of
manufacturability

Very high likelihood of
manufacturability

|Financial Reward vs Risk
- size of opportunity

- financial return
- level ofrisk and ability to address
risks

Poor, limited cpportunity

Modest opportunity

Good opportunity

Excellent opportunity

NPV & IRR negative

MNPV & IRR are modest

NPV & IRR are good

Very positive NPV & IRR

Very high level of risk and no
ability to address

High amountofrizsk and some
ability to address

Moderate risk and abilily to
address

Acceptable risk and solutions

All criteria must be
scored 1-10 for a total
to be calculated

SCORETOTAL"™

6.67




Annexe 2

Développements de Tavlor pour le code de calcul
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A l'ordre 2, on a:
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Annexe 3

Caractéristiques du ressort du moteur a palettes MSAS

CONDITIONS REQUISES DONNEES DE REFERENCES

19) @ exterieur : 3,40 mm %0,10 1) @ dufil: 0,50 mm

2) Longueur de travail L1: 14,9 mm 2) Longueur libre : 18.11 mm ( 18.6 MAXI)
3) Charge a longueur L1 : 5N +0,8 3) Nombre de spires total : 18,3

4) Longueur de travail L2 1 11,5 mm 4) Nombre de spires actives : 16.23

5) Longueur spires jointives : 9,15 mm 5) Charge alongueur L2 : 10,3 N 1.0

6) Extremites meulées d'equerre +3° sur  6) Trempe 400°c

270% min

7) Grenaillage de precontrainte

8) Ressorts huilés anti-corrosion pour
stockage



Annexe 5

Courbes obtenues par I'intermédiaire du code de calcul

Forces Ressorts

24.00

18.00

E3
r
14.00 X 7 Y i
12.00
10.00 T T T T T
0 60 120 180 240 300 360
angle (deg)
Force centrifuge (N)
14
: k
10 -
500 Tr/min
——1000 Tr/min
1500 Tr/min
8 2000 Tr/min
3 ——23000 Tr/min
frd
6
4
2
0 . . : . .
0 60 120 180 240 300 360

Angle (deg)
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Angle (deg)
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Annexe 6

Caractéristiques de 1'huile Azolla ZS 32

AZOLLA ZS

/f Graissage TOTAL

Huiles hydrauliques anti-usure a trés hautes performances.

| UTILISATIONS |
Hydraulique ® Tous systémes hydrauliques fonctionnant dans des conditons de :
- prassions élevees.
- temperatures élevées,
# Mouvemants dans des conditions irés sévéres
- paters a températurss eleves.
- mécanismes de précision.
# Tous mécanismes grasses par brouillard dhuile ne nécessitant pas une huile du type
“extréme-pression”. Lubrification de réducteurs cu variateurs lorsqu'une huile du type
“extréme-prassion” n'est pas exigee.
| SPECIFICATIONS |
Specifications & AFNOR NF E 42203 HM
internationales ® 50274314 =M
@ DIN 51524 P2 HLP
& CINCINNATI MILACRON P8, P88, P70
Constructeurs & DENISON HFD, HF1. HFZ, (TBH20C)
& VICKERS M-28505, 4-238
AVANTAGES
Longue durée de vie des # Trés bonnes proprigtes anti-usurs,
organes ® Excelients stabilite thermigue asscciée 3 une résistance 3 l'oxydation exceptionnelle.
# Sxcellentes proprigtés anticorrosion, antirouille, antimousse (sans silicone).
Grande fiabilité # Absence de rétention d'ar et excelents désémulsion.
# Tres bonne stab@ie a 'hycrolyse associée avec une frés bonne firabilte avec ou sans
eau,
# Bas point d'écoulement.
# Parfaite neutrabilits vis-a3-vis 02z joints.
AZOLLA ZS
CARACTERISTIQUES TYPES METHODES | UNITES
0 | 22 [ 32 | 246 | &3 | 100 | 150
Aspect (visueis) Interne - Liquide impide

Masse volumigue 3 15 °C
\iscosite a40°C

Viscosté a 100 °C

ndice de Viscasite (V1)
Point d'éclair Cleveland VO
Peint &' &écoulement
Fitrabilite 0.8 u sans eau
Filtrabilite 0.8 u avec eau

ISO 3675 kgim® B4t | 886 | B75 | 8ap | &e4 | BBA | 8m@2
IS0 3104 mmis 10 | 225 | 320 | 450 | 675 | 97.5 | 147
IS0 3104 mms 26 44 54 G.B 87 | 112 | 145

150 2802 - 100 | 102 | 102 | 100 | 100 | 10D B7
150 2582 *C 170 | 221 | 227 | 232 | 242 | 254 | 268
IS0 3018 *C -3 |-30|-27|-271|-21]| -18 | -18
NF E 48-880 | Indice (IF) 1 102 | 1.01
NFE 43-821 | Indice (IF) 15 1.5 1.5

Les valeurs des carachérsigues figurant cars ce ableau sort des valeurs typiques données & tire Indical®.

TOTAL LUBRIFIANTS
industria & Spacialits
& ocloore 2002

{annule et remplace version du 14 Juin 2301}

AZDLLA ZS
11

Ce kbrfiant utiisé selon nos recommandations et pour Fappication pour laguele I 252 prévu ne présenis pas o2 risgue pariculer,

Une fichs de donndes de s&curfi condorme
commancial,

4 [a légisiafion en vigueur dans jla CE estcizponible sur waa.gulci-fds.com et auprés de voire consailer




Annexe 7

Fiche du couplemétre 1805K

Model 1804-1807

Honeywell

Madel 7827 shum
cal raferenca bax
rchuded wih
each purchase of
1800 Sarise

Enhanced Accuracy Rotary Torque Sensor

DESCRIPTION

A line of erhanced accuracy rotary tranaformer forgues ssnsors
ofter ideal for teat installatiors running long-term durakbility tast-
ing. Non-contact nature of the signal tranafer virtually eliminates
the mesd for maintsnance. High overlcad protection with high
gigral output helps pravent potsrtial damage 1o the sensor.
Carrier fraguency exciation providas increazed signalincize im-

FEATURES

100 in-Ib to 100000 ir-lb capacities

0.05 % non-linearity and hysteresis

Enhanced accuracy

High overload protection with high signal cutput (sensitivity)
Extendsd speed range, up to 27000 RPM

Minimal mairtenance due to “bearings only” cortact
Carrier fraquency exciation providas increased signalincise
immerity

munity. Extanded speed ranga allows shaft rotation up to 27000
RPM. Capacity rangs from 100 in-Ib to 100000 ir-lb for shaft
mounting configurations.



Model 1804-1807

PERFORMANCE SPECIFICATIONS

TYPICAL SYSTEM DIAGRAM

Characteristic

Measure

Torque range 100, 200, 500, 1K, 2K, 5K, 108, 20
SO, 100K 1b4n

Mon-Insanty +0.05 % of rated cutput

Hystarasis 0,05 % of rated output

Repeatabiity 0.02 % of raled cutput

Qutpaut @ rated capacity 2 mvV {nominal)

ENVIRONMENTAL SPECIACATIONS

Characteristic

Measure

Tempergkurs, cpereting

-3 "C o 77 °C [-20 *F 1o 170 °F]

Temperaturs, Compensabed

21°C1W0 77 "C[TO*F 0 170 °F)

Tempergturs affact, zem

0,001 %ol retad oulput °F

Tempersturs affact, cutput

0,001 %ol reading °F

ELECTRICAL SPECIFICATIONS

Characteristic

Measure

Exckation 3.28 KHZ optimum @ 10 Vac RMS
Insuiation raskstance » 5000 MOhm @ 50 Viac

Mumker of bridgas 1

Zam balance +1.0 % of rabed output

2 Honeywell » Sensing and Contral

Matieg Conpagr & Cabla

QE4LW TEZ T Maing comacor
QE4LW TIEEE Maing comactor, spaed poup
OE4-LW 25950 Malng comaclr, man wikidly spaal g
TIO021200 Maing comadcier & 8 corduchy caltk

(unanp g i with 5w ks B et shoeted)
TRO400-200 5 padd sminser cible, el ads atiratumant
TI04-16-00"  Spaad snacr cable boirarumet 7549

TEI01 15000 Taie sanboclly & piad Sars of cabths & nstrumant 7541

* 30 papradan s gt i feat 1000 m axrium
* 30 repneianis legth in feet 200 maximum

TII0AT-300  Tare valodty apead sensor cabbe, pigal leds & instrumant

Customer Suppied Units

T549-911 (Singhe Chamal Daplay)
TEI1-112 (Dual Channsl Diglay)
TH1-118 For Tomgue and Optional
LG Bpaat Daglay)

HBE8bs Ml 7108 for
@ connation e 7ET
|

-
Satiad
24322 Spaad Sars
23 Tare Vodty Py

Mol 12041307

—{ ] [ ]

—IE—]
Opticml Calbration & Opticrd Foot Mount
14086- 1 for S00-2000 it HEEE
14082 (for 50-200in-a) BOE BABAT
TET IS




Enhanced Accuracy Rotary Torque Sensor

MECHANICAL SPECIFICATIONS
Mesdel Capacity | Capacity | Max speed | Protected for Torsional Rotating inertia | Weight
Ib-in N-m RPM* overloads to Nm [Ib-in] | stiffness lb-infrad | Ib-in‘sec? kg [Ib]
1804-100 | 100 10 27000 20 [200) 13600 258 % 10° BZ0[1E]
1804-200 | 200 20 27000 0 [e00] 33000 258 109 B.20 [16]
1804-500 | 500 E5 27000 165 [1500) 5000 258X 104 BZ0[1€]
1B04-1K 1000 118 27000 240[3000] 150000 258 x 104 BZ0[1E]
1B04-2K 2000 225 27000 240[3000] 228000 258 109 B.20 [16]
1B0E-2K 2000 225 22000 ETE [6000] TOoCOD B.41x 109 13,20[29])
1B05-5K 5000 565 22000 1635 [15000] 250000 BA41x 104 13,20[29]
1B0E-10K | 10000 1130 22000 2260 [20000] 1000000 B.41x 109 13,20[29]
1B0E-20K | 20000 2250 12000 2330 [30000] 227 x 10° 294 % 10° [55.80]
1807-80K | 50000 EG50 10000 16350 [150000] 11.71x 10F 0.14 [85.20]
1B07-1008 | 100000 11300 10000 16380 [1850000] 18.6G x 10¢ 015 [85.20]
Corauk faciar for highar spasd ratings whaen usad with airlcil mist beanings.
MOUNTING DIMENSIONS
Model | C em Lem NMem |Pem |[Uem |Kecm Aem |Bem D cm Ecm |Fem H em [in]
[in] [in] [in] [in] [in] [in] [in] [in] [in] [in] [in]
1804 25,40 1476 532 10,16 2,54 QE4 12,07 883 5,40 a0a 343 0,71 [0.25]
1 [€] [2) [4] (o0 |[o2seqr |7 [res0 |21 | [1.3g]
1805 3z23e 18,42 €29 11,98 381 Q.85 16,51 10,16 6,35 BET 3Bl 1,02[0.41]
1275 |25 |[z7vs) |[475] |[1.50] |[028sq] |[825] |[4] [280] |[283] |[150]
1808 4001 20,66 B.53 13,97 572 1.27 1942 124 7 T 509 1,36[0.53]
1575) (@28 |rars |Es0) [[2es [0s0sq) | 1525 |3 [%] [2]
1807 48 26 223 13,02 16,51 T, 1.81 24,52 1397 95 B E3 509 1,36 [0.53]
[19] e8] (5125 |eso]  [[3.00] |075sq) |resop |iss0) |es0p [resmp (@
* 400, 200 |b-in units: K=3'12 insg., L34 n
OFTIMAL EPEED SEMEDN
st T
OPPOSITE 4D FOR
FESTRAIMAG 5P
WHENADT FTOT NDUNTED

K
of

|

!
fhe

Horneywell « Sensing and Control

3
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Reduction of friction torque in vane pump
by smoothing cam ring surface

Y Inaguma'* and A Hibj®
IEngineering Departrent, JTEKT Corporation, Okazaki, Japan
*Departrment of Mechanical Engineering, Toyohashi University of Technology, Toyohashi, Japan

The manuscript was recefved on 1 November 2005 and was accepted after revision for publication on 4 December 2006.

DOI: 10.1243/0954406IMES225

Abstract: This work deals with the influence of surface roughness of cam contours on friction
torque In a hydraulic balanced vane pump and it 1s verified that smoothing the surface of the
cam contour can reduce friction torque. In the vane pump, the friction torque arlsing from the
friction between a cam contour and vane tips Is significant.

In this article, first, the values of the coefficient of friction between the vane tip and its sliding
surfaces were measured by using cylindrical test rings with various kinds of surface roughness.
Then the torque characteristics of vane pumps having cam ring contours with varfous values
of surface roughness were measured and their results compared with the results of an analysis
of the coefficlent of friction Investigated using test rings. As a result, the friction torque caused
by the friction between the cam contour and the vane tip was reduced by lessening the surface
roughness of the cam contour, resulting in an improverment of the mechanical efficlency. The
coefficlent of friction measured by using the test rings could be applied to the actual vane pumps.

Keywords: hydraulic power system, balanced vane pump, mechanical efficlency, friction torque,

coeffictent of friction, surface roughness

1 INTRODUCTION

A balanced vane pump 1s now widely used In many
hydraullc power systems because It Is compact
lightwelght, and Inexpensive, and especially sultable
for a hydraulic power source In a power steering sys-
tem of a vehicle, in which low pressure pulsation and
low nolse are required. When designing a hydraulic
pump including the vane pump, the mechanical effi-
clency as well as the volumetric efficlency constitutes
akeyfactorinevaluating pump performance. Friction
torque characteristics of varlous pumps and motors
have been already studied and mathematical models
proposed [1-5]. In those studles, however, the compo-
nents of the friction torques In the vane pump have

‘Corresponding  author:  Engineering Department, JTEET
Corporation, @i Pump Engineering Office, 1-18 Mipama,
shimpukufi-cho, Okazaki-shi, Aichi 444-2106, Japan. email
yoshiharu_tragumadjtekt cojp

not been classified and the proportion of each friction
torque has not been quantitatively clarified.

In the balanced vane pump. the friction torque
caused by the friction between the cam contour and
vane Hp occuples a large part of the pump fric-
tlon torque because the vanes are pushed to the
cam contour by the dellvery pressure. Although a
step-vane pump [6] and an intra-vane pump, both
of which have special mechanisms to decrease the
vane pushing force. have been developed, these are
not sultable for the power steering pump of vehicles
because of the Increase In cost due to complexity in
vane-manufacturing.

The authors revealed theoretically and experimen-
tally that the mechanical efficlency of the vane pump
at high pressure conditions Is greatly affected by the
friction torque between the cam contour and vane tip,
and thus depends not only on the parameter defined
as the ratio of the cam lift to the vane thickness but
also on the coefficlent of friction between the cam
contour and vane tip [7].

In this study, for the vane pump with ordl-
nary vanes, reduction in the coefficlent of friction

IMES225 @ IMechE 2007
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520 Y Inaguma and A Hib1

and improvement In mechanical efficlency were
attempted by smoothing the cam ring surface, Le. by
lessening the surface roughness of the cam contour,
the sliding surface of the vanes. The former part of
this work describes the fundamental test results of the
relationships between the coefficlent of frictlon and
the surface roughness, which were obtained by using
test rings with constant inner radius. The latter part of
this work describes the friction torque characteristics
and the mechanical efficlencles of actual vane pumps.
whichwere measured by using cam rings with varlous
kinds of surface roughness. The influence of the sur-
face roughness of the cam contour on the mechanical
efficlency would be examined.

2 MEASUREMENT OF COEFFICIENT OF
FRICTION ON VANE TIP BY USING TEST RINGS

2.1 Experimental apparatus

The coefficient of friction between the cam contour
and vane tip was measured by using test rings with-
out cam lift. Figure 1 shows a schematic diagram of
the experimental apparatus and hydraullc circuit for
measuring the coefficlent of friction. The test appa-
ratus is orginally an actual pump and the test ring
Is equipped Instead of the cam ring and the speclal
side plates without ports connected with pump deliv-
erv are also equipped. To investigate the influence of
the surface roughness, test rings with various kinds of
surface roughness were used in this work.

The hydraulic circult for testing is also shown in
Fig. 1. 01l delivered from a feed pump was regulated
by a rellef valve and fed to the vane back pressure
groove of the side plate In the test apparatus. The
vanes In the test apparatus were lifted to touch thelr
tips to the inner surface of the test ring by the reg-
ulated pressure p,. The experiment was performed
under the condition that the tip side of the vane was
filled with oll of pressure pz, which was almost equal
to the atmospheric pressure. The shaft of the rotor
In the test apparatus was driven by an electric motor
via a torque meter. Because the test ring has no cam
lift. the apparams does not work as a pump to deliver

Fig. 1 Experimental apparatus and hydraulic cincuit

Test ring Vana

Varw fnickness: w=1.4mm
Vane height | b =B Tmm
Vane lip radius. A, ~2mm

L |
Irmar rachus: A, =20mm
Wit b =15mm

Fig.2 Dimensions of test ring and vane

oll. Namely, the ideal torque Ty, (=Viy Ap/2n) Is Zero
because the pump displacement Vi, 1s zero. Therefore,
the measured torque of this apparanis is equal to the
total friction torque of the shaft, rotor, and vanes.

Figure 2 shows the specifications of the test parts.
The rotor and the vanes used in this test were the ones
used In mass production of vane pumps. The vanes
were made of high-speed tool steel and finished by
barrel polishing. The roughness of the vane tip was
about 0.3pm Rz The inner radius of the test ring
Ke was the same as the small radius of cam ring R.
Figure 2 shows five examples of the measured data on
the roughness of the Inner surface of the testring. The
measuring direction of the surface roughness made
a right angle with the sliding direction of vanes. As
shown in Fig, 3, the inner surface was finished by nor-
mal grinding for No. 1 test ring, by fine grinding for
Nos. 2 and 3, by ultra-fine grinding for No. 4, and
by lapping after grinding for No. 5, and the surface
roughness becomes finer following figures in numeric
order. The material of test rings from Nos. 1-4 was car-
burized and quenched ferro-sintered alloy, the same
material as that of the actual cam ring, and that of
No. 5 was quenched tool steel. The inner surfaces of
the test rings were finished by grinding or lapping to
roughness of 0.1-1.5 pm Rz individually. For measur-
ing the coefficlent offriction, other testrings were also
used besldes the test rings shown In Fig. 3.

The hydraulic fluld used was commercial mineral
ofl and Its density p and viscoslty p at 40°C are
855 kg/m?* and 0.0292 Pa s, respectively.

2.2 Experimental results of coefficlent of fricdon

Figure 4 shows friction torque AT against the pres-
sure difference between the bottom and tip of the
vane Api=p — ) for No. 1 test ring. In Fig. 4, AT
Increases linearly with an Increase In A p and the slope
of Ap — AT linels smaller with an Increase in the rota-
tlonal speed of the rotor N'. In thiscase, (a) the friction
torque due to the viscous friction between the rotor
and side plates, (b) the friction torque caused by the

Proc. IMechE Vol 221 Part C: | Mechanical Engineering Sclence
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Test ring

No.1
{Normal grinding)

& Surlace roughness
1.40 pm Az

(Fine grinding)
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Fig.3 Surface roughness of test rings

friction between the pump shaft and oll seal, (c) the
frictlon torque at the bush bearing, and (d) the friction
torque of vane, namely, the frictlon torque caused by
the friction between the cam contour and vane tip are
included In AT.

In the above friction torque components, only the
friction torque of the vane Increases with an Increase
in Ap, because the pushing force of the vane s pro-
portional to Ap. Therefore, thevaluesof AT atAp =0,
namely, Y-intercept T, In Fig. 4 can be consldered to
be the sum of the friction torques except the friction
torque of the vane.

The friction torque of the vane Ty, can be calculated
by subtracting T; from AT as shown in Fig. 4. Then,
the coefficlentof friction at the vane tip A iscalculated
from T, by the following equation

In

l:m (1)

35

a0l Testring Mo
) Ol temp. = 20°C

251

© N = 500 rfmin

0.6 e N =1500 rfwin
0 | ] | fﬂ |'~-aanm
Q 1 2 3 4 ] [

Ap (MPa)
Fig.4 Relationships between Apand AT

3.5
Test ring N =1500 rjmin
20 o Noa Oil temp.= 40°C
| ® Noz2
251" & No3a
£ 20} S Nod 9
\£ 10 -~ -
05 _.r_q_:.::_:.il
|
% 1 2 3 P 5 &

Fig.5 Relationships between Ap and T,

where z 1s the vane number, b s the rotor width, w 1s
the vane thickness, and R- Is the inner radius of the
tost ring.

Figure 5 shows the relationships between Ap and
Ty for five test rings from No. 1 to 5. As seen from
Fig. 5, T, decreases with a decrease In the value of
the tnner surface roughness of test fing. The change
of Ty, against Ap Is not Unear clearly for the test ring
Mos. 2 and 3. which have a surface roughness of 0.3-
0.6 pm Rz, and the Increasing rate of T, agalnst Ap
becomes higher at high Ap reglons. For Nos. 4 and
5 test rings, this tendency is slight. This fact means
that the coefficlent of friction 1s not constant to Ap
for these test rings.

Figure 6 shows the values of & measured at Ap =
5.88 MPa. This figure shows that & depends greaily on
the surface roughness and tends to decrease slightly
with an Increase in N. Although A 1s 0.10-0.12 In the
case of No. 1 test ring, ground by normal grinding
with the surface roughness of 1.4 pm Rz, & decreases
cleady with a decrease In the surface roughness.
When thesurface roughness is < 0.2 wm Bz, A becomes
less than one-third compared with that of No. 1
test ring.
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4
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Fig.6 Relationships between N and A
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Fig.7 Relationships between surface roughness and &

Figure 7 shows the relationships between the sur-
face roughness and A for three rotational speeds IV,
which was arranged from the results of the test rings
showninFlg. 3 and other testrings. As seen from Fig. 7,
A Increases with an increase In the value of the surface
roughness and i becomes constant independently
of the surface roughness in the reglon of =0.7 pm Rz.
The constant values of & are different for N and the
value is lower with an increase in &. When the surface

roughness becomes <0.3pm Rz, the reduction of »
becomes slight.

The reason for the phenomena shown In Fig. 7 Is
explained In Fig. 8, which fllustrates the conditions
for the lubrication between a ring surface and a vane
tp. Although the radius of roundness at the vane
tp Is much smaller than the inner radius of the test
ring, 1t is well known from the elastohydrodynamic
lubrication theory that a thin ofl film can be formed
between the cam contour and the vane tip. The vane
Is lifted up from the ring surface due to the forma-
tlon of the oll film by the sliding of the vane. The
lfting helght of the vane tip from the ring surface, f,
depends strongly on the sliding speed of the vane as
well as the force loaded on the vane and the viscosity
of oll.

With lfting of the vane by & due to the ol film, the
vane Is perfectly floated without metal-to-metal con-
tact between the vane tip and the ring surface when
the surface roughness of the ring Is extremely fine, as
shown In Fig. 8(a). In the experiments of this work,
It seems that most of the vane force Is supported by
the oil film in the case of ring surface roughness of
<0.3 pm Rz. Inthis situation, the coefficlent of friction
becomes extremely low.

When some of the surface peaks become larger than
By, the lifting helght of the vane due to the oll film, a
part of the vane tip is in contact with the inner sur-
face of the test ring, as shown in Fig. 8(b). Then, the
coefficlent of friction becomes larger because of par-
tlal metal-to-metal contact. The coefficlent of friction
Increases due to the Increase in the metal-to-metal
contact area with an increase in the value of the ring
surface roughness.

When the roughness of most surface peaks become
much larger than k., as shown in Fig. 8(c), the oll film
could not support thevane. Inthis condition, the coef-
ficlent of friction becomes high and it remains con-
stantin boundary lubrcation despite further Increase
In the surface roughness.

Fort ol mond) conmme botmooen
1 g surlane and vane ip

Foundary iubritation
Bl sl comtact Dot
NG suriacs dand Vs g

L

Fig.#8 Conditions of lubrication between ring surface and vane tip
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Fig.9 Cross-sectional view of the vane pump

3 EXPERIMENT IN ACTUALVANE PUMPS

3.1 Constructlon of vane pump tested

Figure 9 shows a cross-sectional view of a balanced
vane pump, composed of a cam ring with an elliptic
inner bore, a rotor with a serles of radially disposed
vanes, and two side plates located on both sides of
the rotor. The rotor is driven by a shaft through a very
loose-fitting spline, and the rotor and the vanes rotate
between two slde plates with running clearance.

The balanced vane pump has a double displace-
ment process, with two cycles of suctlon/discharge
per revolution. The pump s so designed that both
suction and dellvery ports in the pump are diamet-
rically opposed, providing a complete balance of all
internal radial forces. In this pump, the side plates
have vane back pressure grooves at the sides facing
the rotor to Introduce deltvery pressure at the bottom
ofthe rotor vane slot. During the pump operation, the
vanes are alwavs pushed from the bottom by delivery
pressure and rotate on the cam contour with the loads
imposed by the vane tip. The dimenslons of the test
pump are given in Table 1.

The details of the test cam rings are as follows: they
were made of ferro-sintered alloy and the Inner sur-
faces of the cam ring were ground with varlous values
of surface roughness, In this study, 19 cam rings with
difference in the surface roughness of the cam con-
tour were prepared and tested. Figure 10 shows two
examples of the surface roughness on the cam con-
tour of the testcam rings. The upper one in Fig. 10was

Table 1 Dimensions of test pump

Fig. 10 Surface roughness of test cam rings

finished by normal grinding and Its surface rough-
ness was 1.22pmRz. In contrast, the lower one In
Fig. 10 was finished by fine grinding and its surface
roughness was 0.40pm Rz

Although the deltvery pressure p, acts constantly
on the entire vane bottom, the area acting pa on
the vane tlp changes according to the rotational
positton of the vane. It 1s defined that the rota-
tional angle of the vane & 1s zero at the middle
point of the small radius part of the cam contour,
@y 1s the starting angle of the suction, & 1s the fin-
Ishing angle of the suctlon, & Is the stariing angle
of the dellvery, and & 1s the finlshing angle of the
dellvery.

Figure 11 lllustrates the pressure acting on the bot-
tom and tip of the vane and the vane force F; caused
by the pressure difference in the small radius part
(0 < @ < &), suctlon part (& <= & <= @), large radius
part (& < & < &), and dellvery part (8; < & < &) The
dellvery pressure py acts constantly on the vane bot-
tom and p, as much as half the thickness of the vane
acts on the vane tip at the small and large radius
parts. Further, at thesuction part, the suction pressure

Cam ring small radius &y (mom) 200
Cam ring large radius &2 (mm) 230
Cam lift Ry — Ry (mim) 3.0
Rotor radius R, (mim) 195
Rotor width & {mm) 15.0
Vane thickness w (mmj 14
Vane tip radius R, (mm) ]
pump dsplacement Vy, icm® /1) ng
IMES225 @ IMechE 2007
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Py
B

O<de gy
focdsx

F-putde  F-wbdp

Gei<d

Fooywbdn  Fe0

Fig. 11 Vane force at each part

p. acts on the entlre vane tp. On the other side, at
the deltvery part, p, acts also on the entire vane tip,
resulting in F, = 0.

‘With the change of F; taking place instantly at the
starting point of each process, the changing pattern
of F, during one displacement process from @ =0
to m Is fllustrated in Flg. 12. In the case of this test
pump, because the angle of suction part, & — &), Is
equal to that of the dellvery part, &; — &. the aver-
age of F, becomes wbap/2. Considering that the
number of vanes Is z and assuming that the aver-
age cam radius Is (K, + R,)/2, the frictlon torque
of the vane Ty can be obtalned by the following
equation [7]

T, = Ilz:wafﬁz +RpAp (2)

where i Is the coeffictent of friction between the cam
contour and vane tip.

In equation (2), T, Is directly proportional to Ap.
Defining that the slope of T;, agalnst Ap 1s o, o can be
expressed by the following equation

1 .
@ = 2ZAwb(Ry + Ri) i3
Emall radius pan Lange radis pas Erindl entinas pract
£ Susion pan / Diebwery part !
F, =wbdp
i Y] E— g A
'
¢ gl e il O L
o i F =2
LI 4 5 8 n ¥
L (rad)

Fig. 12 Vane force during one displacement process

3.2 Experimental results In actual vane pumps

Flgure 13 shows the comparison of the friction torque
AT between two pumps having cam rings with the
surface roughness shown In Fig. 10. Then, AT was
calculated by subtracting the Ideal torque Ty from
the pump driving torque T, Figure 12 shows the rela-
tlonships between Ap and AT at N =15001/min
and oll temperature of 40°C. Comparing the pump
having the cam contour finished by normal grind-
ing with the pump having the cam contour finlshed
by fine grinding o, the slope, of Ap— AT line Is
much smaller despite identical Ty, Y-Intercept of
Ap — AT ling, Le. the friction torque of the vane for
the cam contour with surface roughness of 0.40pm Ez
Is about half as large as that for the cam contour
with 1.23 pm Rz. The friction torque of the vane in
the actual vane pump Increases linearly with an
Increase in Ap. Also, Ap — AT characteristics at other
pump speeds were similar to the properties shown in
Fig. 13,

Flgure 14 shows the comparison of the mechan-
fcal efficlencles my between two pumps having the
Ap — AT characteristics shown in Fig. 13. In this

25 -
N =1500 rfmin

20} -OW temp.- 40°C

(m)

1.6

Fig. 13 Comparison of AT between pumps with
different surface roughness of cam ring
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100

N =1500 rfmin

%0 | Oll temp.- a0°C
- BOF
<
< 70

] QO Norral grinding

® Fine grinding
sp | | I | |
0 1 2 3 4 5 ]
Ag (MPaj

Fig.14 Comparison of nm between pumps with
different surface roughness of cam ring

figure, gy, Isshown In percentage. Decreasing a halfof
the friction torque of the vane increases g by about
5 per cent at the same operating condition.

To verify this effect. the friction torque of the vane
and the mechanical efficiency in the vane pumps
were Investigated In detall by using cam rings with

| &

varlations in the surface roughness. The cam contours
were normally or finely ground, and the values of their
surface roughness were In the reglon of0.3-2.0 pm Rz.
Because the friction torque A T Increases linearly with
an Increase In Ap for each vane pump, the evaluation
forw 1s reasonable to demonstrate the iInfluence of the
surface roughness on the friction torque of the vane.
Figure 15 shows the relatlonships between the sur-
face roughness of the cam contour and o at N = 1500
and 3000r/min. which were obtalned by using the
cam rings with varlous kinds of surface roughness.
In this reglon of the surface roughness, however, the
value of e at N = 3000 r/min is slightly lower than that
at N = 1500r/min, corresponding to the result of 4
shown In Fig. 7. In Figs 15(a) and (b), the solid line
indicates values of « calculated by using equation (2)
with the coeffictent of friction A measured by using
the test rings without cam lift. As seen from Fig. 15,
the frictlon torque of the vane for the actual vane
pumps can be substantially projected by the coeffi-
clent of fricion measured by using the testring. In the
case of the actual vane pump also, when the surface
roughness of the cam contour reduces to 0.4 pm Rz
obtained by fine grinding from 1.0 pm Rz by normal

']o-(-

0.4
N =3000 rimin
Ol temp.= 40°C

— Eiy. (3)

adr

0.2

DA
© Normal grindng
® Fira grindllng
I ]
o
0 04 08 12 1B 2D
Suriace roughness | »m RAz)
{b) N =3000 rfmin

Fig.15 Influence of surface roughness on o

=102
D4
M =1800 rfmin — g (T
Oil ternp.= 40°C
03
—~
E
pa2p
o1
© Normal grinding
® Fine grinding
| | |
t:'IZI 04 0B 12 16 20
Surtace roughness { um Az)
(@) N =1500 rimin
100
N =1500 n'min
Oil ternp. = 40°C
55 -
_ © Morrmal grinding
£ ® Fine grinding
e 8O F
3
BS o0
! | | |
BO
D 04 08 112 18 20

Surface roughness | wm R2)
(a) N =1800 r/min

N =3000 #fmin
Ql temp = 40°C

© Normal grinding
® Fire grindng

o 04 0B 12 16 20

Surface rcughness | um Rz)
{b} N =300Q rimin

Fig. 16 Influence of surface roughness on
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grinding, the friction torque of the vane reduces to
about half. Also, the friction torque of the vane of the
actual vane pumps as well as that of the test rings, Is
constant Independently of the surface roughness to
the extent of greater than about 1.0 pm Rz.

Figure 16 shows the mechanical efficlencies sm
(=Ty/Ty of the test pumps, which produced the
data shown In Fig. 15. In Flg. 16, 5= Is also shown
in percentage. Figure 16 verlfies that g, Is con-
stant at a surface roughness of =1.0pmRz and
nm Increases gradually as the surface roughness of
the cam contour becomes smaller to the extent of
<0.8pm Rz. Finally, nw becomes nearly 90 per cent
with an Improvement of 5 per cent when the surface
roughness of the cam contour decreases from 1.0 o
0.4 pm Rz

4 CONCLUSIONS

In thisstudy, the Influence of the surface roughness of
avane's sliding surface on the coefficlent of friction at
vane tip was measured by using testrings without cam
1ift, and the effects of the fine surface roughness of the
cam contour on the frictlon torque of the vane and the
mechanical efficlency in the actal vane pump were
investigated. As a result, the following conclusions
were obtalned.

Although the coefficlent of friction between the fng
surface and vane tp was 0.1-0.12 in the case of the
surface roughness of =0.8pm Rz, It decreased with a
decrease in the surface roughness. With the surface
roughness of <0.3 pm Rz, the coefficlent of friction
could reduce nearly to 0.02. It could be considered
that this effect was derlved from the Increase of the
vane force support by the oll film with a lessening the
surface roughness.

In the actual vane pump also, the friction torque
of the vane decreased with a decrease In the sur-
face roughness of the cam contour to the extent of
<08 pm Rz. This study verified that the friction torque
of the vane reduced to about half and the mechani-
cal efficlency of the vane pump becomes nearly 90
per cent with an improvement of 5 per cent when the
surface roughness of the cam contour decreased to
0.4 pm Rz

It was revealed that the values of the coefficient of
friction at vane tip measured with the testrings could
be applied to the actual vane pump.
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APPENDIX
Notatlon
b width of cam ring, rotor and vane {mm)
E, pushing force of the vane (N)
N pump speed (r/min)
Pa dellvery pressure (MPa)
Pe suction pressure (MPa)
Re inner radius of test ring (mm)
" small radius of cam ring (mm)
e large radius of cam ring (mm)
T driving torque of the pump (Nm)
T friction torque independent of Ap (Nm)
Ta friction torque of vanes (Nm)
T ideal torque of the pump (=ApVy/2m)
(MNm)
't pump displacement (cm?® /1)
w vane thickness (mm)
z number of vanes
Ap pressure difference (=py — ) (MPa)
AT total frictlon torque (=T — Ty (Nm)
hn mechanical efficlency (=Tw/T)
A coefficlent of friction
& rotational angle of the vane (rad)
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Pompes et moteurs

Quelle place pour
le rendement ?

Conjoncture oblige : en matiére de pompes et moteurs, c'est actuellement le couple prix/délai
qui domine. La demande se fait pressante et c’est souvent le moins-disant qui I'emporte, sur-
tout s'il peut livrer ses produits dans un délai raisonnable. Il n'empéche, la question du ren-
dement des matériels n'est jamais bien loin dane les préoccupations des clients. Surtout si
on I'englobe dans la problématique plus large de la baisse des consommations énergétiques
et du colit global de fonctionnement des systémes. Electrique, hydraulique ou pneumatique,
chaque fournisseur propose ses solutions pour le diminuer. Revue de détails.

DOSSIER

JTEKT HPY & civeloppa la sohiion d séo-r arokdlsssmert HNC consifiuie de capiels

PTSAT ainel 06 1QUIS T58 PRECiBUMaTt 166 beeoins 96 saToRIBeSmant S MteU

prix et los délais amiverit en
premier : onraisonne ancora
beaucoup & I'natant T ...

Car |a concurrenca est ruda,
non saulement an Europs,
mais égalemant du fait de
Iirruption de produitz an
provenance de pays plus

lointaing. Eric Pasian, direc-
teur commercial de Salami
France, filiale du fabricart
italien de pompes 4 angra-
nages, constate « la pression
@xarceée sur les prix par les
produits venant des pays
d'Europe de lEstoud'Asia »,

DOSSIER

« La concur-
rence est
rude, non
seulement
en Europe,

mais égale-

ment du fait
de l'irruption
de produits en
provenance
de pays plus
lointains »

principalerment la Ching pour
ne pas la citer. ..

Une tendance similaire est
dgalement constatée dans
I'dlactriqua. Una société
comme Mord Réducteurs,
par example, qui livre des
moto-réductaurs a des fa-
bricants de pompes volu-
métriques, remarque, par la
voix de son directaur général,
Jaan-Clauda Revardell, que
+ la demanda sa focaliss sur

b Apres ks bormes arness
que nNous vanons de connalk-
tre en termes d'investis-
saments &t de nouveaux
projets, rien d'étonnant que
les foumnissaurs de compo-
sants el systémes de rans-
mission de puissance soient
principalemeant confrontés
4 daux grandes demandes
prioritairas de ka part de leurs
clients : livrar le plus vita pos-
sible la produit désiné at cela,

ainsi Stéphane Bouché Le
responsable de I'activité
hydrauliqgue chez Bondiali
& Pavesi France ramarque
qua l'activité de 'usine de
pompes 4 pistons at 4 en-
grenages du groups italien
s'est accrue de 30% l'annse
dernigra et met notarmmeant
anavant les investissamants
qui y ont été consacrés afin
de i parmettre notammeant
da livrer la plus rapidemeant

au prix o plus compétitif ! possible 2es cliants du sac- )

« Clest le délai qui prédo- | teur mobile quine supportent ast dailleurs actuellament
mina actuallement », note | aucune attente ! primordial dans un contexte
ety | cLotiptyque | tmimreaie

Tons des .:u:;:. colt/qualité/ I,:Iéms mdwt e
remarqus - - me constatation chaz
ment Pierme Audi- délai reste Sunfab Hydraulique. Hervé
net chez Bosch ) Marcouly, directeur com-
Rewoth. Et Gile | parmi les pré- | mercial da la fiiale francaise,
Lamaire, raspon- y affirme que « c'est plutdt la
sable Prospective chez occupations disporibilité des produits qui
Poclain Hydraulics, pré- " constitue le problme nume-
cmhm; triptyque m&i’ principales des | roun arhews actuelle » ! Et
qual resta pami . Bernard Bréard (Voith Turbo)
s b préoccupations principakes clients » anfonce la clou: « Le ren-
:-’:.';." el g desclients sur ke marché des dement est mportant, mais
TRation U Fanaement. pompas et moteurs. Le délai 08 n'est pas la priorita. Les
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le prix — dans k mesura ol
le prix du moto-réducteur
&st important dans le codt
de raviant d'une pompe - at
le délai, clast-a-dire la dispo-
nibilitd ot le sarvice, L'aspact
économies d'énargie n'est
pas ancore rentré dans les
MCeurs, notamment du fait
qua |es puissances mataurs
na sont pas 4normeas sur las
pompes volLmEriques -

UNE NOTION INTEGREE
DES LA CONCEPTION
Alors, face a cette quasi-
unanimitd, faut-il pour autant
baissar las bras, raléguer la
technique au second plan at
e CONsacrer 583 effons qu'a
répondra a des demandes
immédiates qui paraissant
rne prandra en compte que
l'instant présant, néghigeant
par la méme toute vision &
long terme 7

La réponse semble beau-

coup plus nuancea si on
s'efforce da chercher un peu
plus loin, @n tout cas au-deld
d'apparences qui pourraiant
=a dvéler fort trompeuses.
En fait, préciza Stéphane
Bouché (Bondioli & Pavesi),
« 5i ko rendement n'ast prati-
quement pas &voque, c'est
parce que cefta notion est
ntégrée dans la produit dés
£a conception. Le dlient de-
mande talle vitssse de rota-
tion et tel couple, et pan du
principe que le rendament du
produit an découle =,
Réaction similaire chez Oil-
gaar Towler. Sebastien Sas-
=0, responsable commercial
Composants, estima prio-
ritaire de = répondre a un
cahiar des chargas précisant
géndralement une pression
da sarvice, fonction de la
charge & déplacer, et un débit
qui comaspond & la vitesse
de déplacamant du varin

souhaitée ». O'aures critéras
18l que les régulations élec-
troniques ou la résistance da
la pompe & certains fluides
agrassifs (skydrol, & base
d'aau ou bic-dégradables)
arivent dans un dauxiéme
Emps.

Outre ces qualités, les pom-
pes d pistons proposées
par Oilgear Towler offrent
un rendement volumétrique
Sleve. Notarmment s2s pom-
pes & clapets, équipges de
soupapes a aspiration et au
rafoulement, qui parmeattant

une forte augmentation da
ce randement.

De fait, la qualité des pro-
duits proposée influence
directamant leur rendameant.
Salami mat ainsi un point
d'honnaur & garaniir la qua-
lité des matiéras premiéres
utilisées dans la fabrication
de sas pompas ainsi que la
précizion de leur usinage.
Pour une cylindrée moyearna,
« Salami garantit un jeu do
7 a 8/100%: da mm entra
le palier et le corps st enra
le bout de l'engrenage &t kb
corps, affirme Eric Pasian,
Les zones oo s'exarcent la
prassion sont dimensionnéss
au plus justa, parmettant de
garant la rndament ». ..

« L'aspect randament est
bian sOr toujours présant,
tamipére lui aussi Piera Audi-
ret (Bosch Rexroth), méme si
c'ast loin d'étre un leitmotiv :
les produits sont optimisés
depuiz do nombreusos an-
néss ot le rendement ast
sous-antandu dans tout pro-
cessus de choix»,

C'est dgalement pour répon-
dre aux demandes d'opti-
misation du rendement da
ses produits que JTEKT HP|
travaille an permanence.
« Nous avons mis en place
un procass de fabrication

DOSSIER |

Pouk 1oa appil d80ns Maoblke en déol e, Paikel pioposs Lne

« La notion
de rendement
tend a
reprendre
toute son
importance
dés lors
qu'elle est
englobée dans
le concept
plus global
d'économie
d’'énergie »

rerdemen vl mATiqus de B8y,

spécialisé qui garantit que
tous nos produits sont as-
sembks avec des compo-
sants relevant de & mécani-
que da tras hauts précision »,
expliquant les responsables
de l'antraprize.

JTEKT HPI a notamment dé-
waloppé la solution d' adro-re-
froidissamant HMC (Hydrau-

P

lution est directarmant lide a
l'optimizsation du rendamant
du mctaur thermigue et donc
4 la dirminution de la consom-
mation d'énergia.

RENDEMENT ET
ECONOMIE D'ENERGIE
Caronconstate que ceteno-
tion de rendernent tend & re-
prendr= toute son importance
dés lors qu'elle ast englobde
dans le concept plus global
d'économie d'énergia.
Ainsi, si la mailleur renda-
ment des produits ne figure
pas directemant parmi les
damandes qui reviennant le
pls souvent da la part des
clients, « la réduction de la
consommation d'énargie
des systémes ast une das
principales précccupations
du moment =, remarque Da-
niel Titeka, Sales, Markating
& Communication Manager
chez Danfoss NV. Et catte
réduction passe par une
augmentation du randemant
das principaux composants,
tels que les pompes et les

i

Panikas Hanmiin

Proposs pai Putkas Harin, Tinesrt - Pows: Boost » dorns 18

arist o motsur

Tentsmble boslllet phatcne i,

lic Motor Control), constitués
da capteurs reliés a une carne
&lactroniqua qui Tansmet
des infomations au motaur
hydraulique, parmeattant ainsi
de réguler tréa précisément
les besoins da refroidisse-
ment du moteur. Cette so-

MCtSLS =
En outre, estima-t-il, = c'est
l'ensemble du systame qui
est calculé de maniére a
réduire toutes les « pertas ».
Il serait ridicule d'offrir das
pompeas o1 des moteurs
performants si on ne tenait
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pas compte des autres com-
posants incorporés dans ke
circuit ! =

« Plus qua da rendemant,
on park de corsommation
réduite «, renchérit Alexandre
Maalic, chez Parker Hannifin
Franca, qui préféra, lui aussi,

privildgier « une approcha
systémes, au niveau indus-
triel comme dans le mobile -,
C'est ainsi que, pour les ap-
plications & rés haute vitasse
telles que l'entrainamant de
chalne sur ks ttas d'abat-
tage, par axempla, Parker

§

« Plus que de
rendement,
on parle de

consommation
réduite »

ajouta l'inesert » Power Boost »
dans ke caner du moteur afin
de réduira da 35% les per-
tes dues aux turbulances
genérses par ke mouvement
de rotation de 'ensemble
barillet/pistons/arbra.

Pour les applications mobiles
en débit fixa, Parkar pro-
pose une aliemative au Load
Sensing avec une pompe
double débit au rendemant
volumétrique de 98%. - Ce
rendameant trés &leve a pour

Haggum D s

20

DOSSIER |

Pulssance tourtls = Pulssance consommis - Pattes
(AL oL - P - Tiayaute: o - Mot Pyds a1ibiss)
TR

origine les pistons sphén-
ques associes a 'etanchéis
par segments qui équipent
nos MOteuUrs comme nos
pompes =, axpliqua Alaxan-
dre Maalic.

Par ailleurs, I' utilisation d'une
transmission hydrauliqua
dans les systémes de refroi-
dissernent des mataurs thar-
migues de véhicules (bus,
engins TP, dépanneusss. )
permet da faire fonctiorner
le moteur tharmique & une
vitesse moindre et donc da
consommer moins d'aner-
aie.

Autre example cité par la
speciaiste de hydraulique
miabila chez Parker Hannifin,
Tutilization du pratocoks Bus
Can 1929 pour cornecter
les modules électroniques
de commande da I'hydrau-
lique avec le module de
commande du moteur Die-
sel. permettant d'adaptar en
pammananca la puissance du
mctaur thermique en fonction
des besoins de la fonction
hydraulique. Avec ks éoono-
mies qui en découlent. .

SYSTEMES EVOLUES

« Le rendement prend une
place plus imporanta quand
on propose das systdmes
plus &vcluds » constate aussi
Bamard Bréard (voith Turbo)
qui remarque ka fore deman-
de de pompas assockes a
un convertissaur de fréquen-
ca. Principale raison : una
baisse du colt de ['énargie.
En faisant varier la vitessa,
on obtient exactament la
débit nécassaire au moment
adéquat. Ca qui &vite toute

« On peut
également
jouer sur la
configuration
des systémes
pour accroitre
leur rendement
et optimiser
la tuyauterie
afin de
diminuer les
pertes de
charge »

dépensa inutila, En outre, en
évitant que la pomps 1oume
trop vita, 0N conomiss &ga-
lamant au niveau de son
refroidissement.

Le systéma EPA de Voith
consista ainsi en des pom-
pes d angrenages intermes
@ dabit constant assockes
A un motaur Electrique et un
variateur de fréquance afin
d'obtenir un débit variable.
Bénéficiant d'une compan-
sation permanents des jeux

= 0n paut également jousr
=ur |la configuration des sys-
1émeas pour accroftra laur
randement, en augmantant
ke nombra de pompes par
@xample ; Ce qui peut pous-
ser eur prix mais on s'y
rerouve 4 tarme », affime
quant 4 lui Khalil Ghalkeb. Le
rasponsable de Hagglunds
Drives en Frarce met aussi
&n avant |'optimisation de
la tuyauterie afin de dimi-
nuer les partes de charge,
notammant quand ks cen-
trales sont éloigndes du
motawr, pariois da plusieurs
dizaines de matras sur cartai-
nes applications comma les
rouas-pelles, par exemple.
Autre solution - 'utilisation de
moteurs @leciriques 4 hawut
randemant.

Skemans proposs son
oRBUE hanil NS

EFF1 dont 1 1ok en auvie
prosoma uns mellaurs.

adauxet radiaux, 025 pompas
offrent des rendernents rés
&levés, da lordre de 05/096%,
et rouvent de belles applica-
Tons sur les presses d injectar
le plastique par axample - ol
elles remplacart lez pompas
4 débit variable - les machi-
res-outis & déformation da
metal ou les domaines liés &
I'environnement (&conomia
d'énergie, baisse du niveau
sonara).

Voith travaille égalernent sur
des pompes 4 engrenages
inemes en aluminium pour ke
mobile dans ke but de réduire
le= colts de fonctionnermant.

HAUT RENDEMENT

Configuration du systéme,
haut rendement... Il st in-
teressant de remanquer que,
dans un tout autre domaine,
cas critéres sont dgalernant
rolevés par Michel Metzger,
responzable da l'activité
Standard Crive de Skemers
France, qui insiste sur une
utilisation judicieuse de la
variation de vitesse et las
possibilités de « cascadage »
axistartes dans un systéme
da pompage. = Une bonne
architacture de pompage
doit permetira de faire fonc-
tionnar las pompes |'une
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aprés |'autre. La mise an
place de variataurs da vi-
tosse sur toutas les pompas
est alors inutile ». Une fois
la pression afteinta dans k
circuit, on peut couper la va-
riataur qui ne sera reddmarrd
que lorsque |a pression tan-
dra & diminuer,

Quant aux moteurs a haut
randement, « ilz ralévant
d'une autre problématiqua,
constate Michal Metzger
car, dans les entreprises,
les décisions d'investissa-
mants sont souvent généas
séparément des budgats da
fonctiornement «.

O, =ik rendement peut aug-
menter griace a Fameélioration
da l'usinage d'une pompa ou
4 la qualté des roulements
utilisas par exsmpla (ce sont
les gains = mécaniques »),
force est de constater que
« les pluz importants gaing

da rendament proviennent
da l'dlactrique ».

Et, silas motaurs & haut ren-
dement (EFF1, selon la clas-
sification auropéenng) ufili-
sant davantage da matiares
at raviennant donc plus chers
4 la fabrication que s mo-
teurs EFF2 - qui représentant
ancone la majorits du marché
- les économies da fonction-
namant qu'ils permettant
s'avérent trés significatives.
= En fonction du prix du kKW,
un moteur & haut rendament
peut étre amorti au bout
d'un an, voire da six mois
en fonction de 2a frdquance
da fonctionnement «, affime
Michel Matzger qui regretta le
ratard pris par I'Europe dans
o8 domaing. « Une kol impose
[utilisation da moteurs haut
rendement dans certains
secteurs aux Etats-Unis,
constate-il. C'ast vital pour

Linsatiogs mam phus ke
1equis par Ex
st amnem
o l1caive [agldement smori
i ke dooramins d'érwigle.
[Fe -y

eux. Mais en Franca, ol de
surcrolt l'élactricité n'est pas
trés chére comparativement
4 d'autres pays, il faudra un
décret pour privilégier les
mateurs EFF1. C'est la saule
issua |-

Pourtant, = tous caux gui ont
choisi des moteurs haut ran-
dement s'y sont trés rapide-
TNt Merouvas », nsiste-t-il
Dans ce cadre. Siamans

« Si le prix reste évidemment
d’actualité, il faut toujours
analyser le retour sur
investissement qui peut étre

extrémement rapide »
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Propose Notamment un mo-
teur haut rendament (jusqu'a
160 de hauteur d'axa) dont
ko rotor est an cuivie, métal
présentant une mailleurs ef-
ficacits énergstique que l'alu-
minium. Pour les puissances
plus dlevéas, la gamme de
moteurs & haut randemant
ALGE en forte se distingue,
alle aussi, par un ratour sur
inveatizaamant rapida.

coUT GLOBAL

DE POSSESSION

= Si les constructeurs de
machines 2 sont longlamps
montrés ped concamés par
un probléme qui concemiait
surtout la facture de |'uti-
lisatewr, il y a maintenant
une prise de conscience
dictée tant par s préoccu-
pations écologiques que par
k8 hausse des prix énergati-
ques », axplique Jean-Miche!
Larouge, directaur de la
communication chaz Lemy-
Sormer.

Au point que cala commence
& davenir un argument de
vente. Car, sila prix reste &vi-
demment d'actualité, il faut
toujours analysar le ratour
Sur investizzement qui paut
atre extrémament rapide
da quelguez moiz 4 un ou
deux ans selon les cas, 4
comparar & la durds do vie
d'un motaur dlecinique qui se
chiffre en anndes. ..

« La question du rendameant
ravient donc da plus en plus
réguligremant dans les de-
mandes des clients =, se fali-

AMAENPR PIOW

cita Jean-Michel Lerouga qui,
luiaussi, constata que « 'as-
pact randamant ne constitue
qu'une partie du probléme
plus global des dconomias
d'énergie -

Un examen objectif du pro-
bléme exige, an effet, de
1anir compta du colt global
da possession. « L'achat at
I'entretian d'un moteur na
représanta qua 5% de son
colt global de possession.
Li resta st consiitué par sa
conzommationd'énergia | =,
affirrna-4-l Un moteur & haut
rendement parmettra donc
d'effectuer des économies
sur 85% de son co(t glo-
bal de possassion, ca qui
pout vite devenir trés consé-
quent.

Et =i, de surcroft, on équipe

3 ks Cobsa fonasonss an Ve s vailabls

son moteur EFF1 d'un varia-
taur da vitasse, on multiplis
les possibiltés d'économie
sur za facture énergétique !
Rien d'étonnant alors a ce
que le choix de la motorisa-
tion & haut rendament et de
la variation de vitessa soit
mis en avant par EDF dans
le cadre d'un programme in-
titulé « Failes des économies
d'énergie avec une motorisa-
tion parformarnte =, .

L'enjeu estimportant, = Avec
plus de 70% de I'énergie
alactrique consommae dans
lNindustria, ks applications
motorisées ouvrent un gi-
sament d'économias consi-

dérabla =, constate Leroy-
Somer, selon qui = ['utilisa-
tion de la vitesse variable et
I'optimization das systdémas
mécaniquas sont ks voles
principales permettant d'at-
teindre un niveau d'écono-
mies maxmunm ». C'est ainsi
que, dans le cadre de son
concapt Dyneo, Leroy-Somer
wient de zortir la série LSRPM
de moteurs synchrones a
aimants parmanents dont les
domaines d'application sont
aussi vastes que coux das
moteurs asynchrones : pom-
page, ventilation, compras-
sion, corwoyage, extrusion,
Process, génerarrices... La
technologia bravetde durotor
4 aimarts radiaux permat,
en réduisant les partes roto-
riques, d'augmenter s si-

-

« Un moteur
a haut rende-
ment peimet
d'effectuer des
économies sur
95% de son
co(t global de
possession »
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Squivaient. o tall Set divisés par GUITS o TAPRCEL 8 LN Mot ssymohrons «

gnificativernant le randamant
et la puiszance massique da
la motorisation, « A vitazsa
nominale, leurs rendements
sont sansiblemant supéneurs
aux motaurs asynchrones
& haut rendement, expligua
Jean-Michel Lerouga. Cet
écart de rendement devient

dconomies d'énaergie réa-
lisdas », comme l'axplique
la scciété Nord Réducteurs
qui fournit des solutions
d'entrainemant compranant
motaurs, Mducteurs et varia-
taurs de fréquence dort les
rendements ont &té optimi-
593, « Par rapport aux enral-

« Sur beaucoup de sites indusfriels
une grande part de la consommation
d’énergie est absorbée par les
entrainements »

encore plus significatt lors
du fonctionnement en des-
sous de la vitesse nominale,
ca qui est par définition le
cas dans ks applications &
vitessa variable. Le temps
de retour sur nvestissement
|par rapport & une solution
traditionnelle ast rés souvert
inférieur 4 douze Mois =,

= MNous fondons beauccup
d'aspoirs sur ces mataurs,
conclut le directeur da la
communication do Leroy-So-
mer. Lors d'essais chez cor-
tans clisntz, les économies
d'énergie constatées sont
alkes jusqu'd 60% | »

RETOUR SUR
INVESTISSEMENT

Crure maniere générale, « il
apparalt que l'investissa-
mant plus élevéd raquis par
l'adoption d'un artrainemant
# haut rendement sa frouva
rapidement amorti par les

nements conventionnels, les
colts de fonctionnement de
ces matérialz peuvent dimi-
nuar jusqu'a 40% «, affime
Jean-Claude Ravardell.

Or, sur beaucoup de sites
industriels sont utiisés un
grandnombrede convoyaurs,
prassas ou pompes at une
grande part de la consom-
mation d'énergie est absor-
b<e par les enrainements.
Nord Réducteurs propose
ainsi des moteurs & haut
rendement conformes 4 la
norme auropésnne EFF1
ainsi qu'aux standards nord-
americains EPAct, NRCan at
NEMAMG-1. Loz réducteurs
intégrant des angranages &
géométrie optimisde ot des
lubrifiants synthétiques sps-
cifiques qui réduisent |'usure
mécanique at las opérations
da maintenanca...
L'objectif d'accroissement
das rendements ot des dco-
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sda par quatra par rapport
4 un motaur asynchrone | -
Cet argument paut sa ra-
véler déterminant dans des
applications talles qua les
convoyours, par axampla...

DES ECONOMIES

DANS LE VIDE

Dare o domaine des pompes

4 vida at das compressaurs,

« b3 besoins d'amélioration

du rendemant peuvent atre
isfaits avec une gestion

et au poini de fonctlonnement

nomies d'énergie peut Sga-
lemant &tra ameint grice &
une réduction notable de
I'encombrament des com-
posants. C'est I'avis de Fa-
brice Hugnet, responsable
commercial d'Oriantal Motor
France, filiale d'un groupa
japonaks spécialisé dars les
petits moteurs &lectriques.
« Au Japon, la place est
chére et on cherche a réduire
l'ancombrament », constats
Fabrica Hugnet, qui déplore
qu'en Francs, « on 52 mefis
un peu des petils moteurs. »
Pourtant, tout y est calculé
pour accroltre los dcono-
mies d'énergie, diminuer leur
masse {c'ast intdressant lors
du transport das machines)
et les tamps d'installation.
Avec un moteur Brushless
par axemple, = & rendement
equivalent, ka taille est divi-

« Lélectronique
rend le produit
plus intelligent
et permet de
diminuer sa
consommation
en énergie »

Lo podutions decetinfiaen de PLAB,

officace des dquipaments,
grace a [utilisation de la
variation de vitessa ou de
démarmeurs progressifs, par
axample », indique Christo-
phe Bouvet, directaur géng-
ral de Busch France. Cefie
anfraprise propasa ainsi une
version de sa gamme de
pompas & vide Mink équipde
de variatour de vitessa ol le
dabit d'aspiration est axacte-
ment adapté au bescin réel
da lapplication. En découle
ure puizsanca accrue d'en-
viron 20% et de sensibles
aconomies d'énergie. Autre
axemple, la pompe & vide
Cobra, qui fonctionne en vi-
tessa vanable et adapte donc
53 puEsance aux volumes &
Traiter....

Chez Piab, grand spécia-
lista du vide, on remarque
que ks besains du marché
privilégient « des pompas
silencieuses ayant une faible
conzommation en énergia at
d'un colt réduit : |'&volution
ira vers des pompes plus
ecologiques &t moins gour-
mandes an énergia ».

Pour répondra & cas basoins,
Piab propose sa technolo-
gk brevetse de cartouches
Coax® pour ses pompas a
vide pnaumatiques qui ne
réclameant pratiqguameant pas
de maintenance, na déga-
gent pas de chaleur et ne
consommeant que de |'air |
En outre, des solutions ds-
centralisdes avec indaration
des cartouches directement

FLLIDES & TRANSMI

dans |la machine du client,
ur le point d'utilisation, per-
mettent d'éiminer las partes
da charges pour un meaillaur
randemant et une moirdre
consommation d'énargia.
Parmi les nombraux cas
d'applications de cete tach-
nologie, les systémes aulc-
matisés de préhansion par
k vide de la sociéte Joulin
Aarointégrent les carouches
avide multi-tagées Coax®,
infroduisant ainsi la source
da vide directamant au point
de fonctionnement. Elle a
notamment adopts cette
solution sur son nouveau
sy=téme da préhansion ICV
qui assure la manutention
d'une mutitude de produits
de tailles, fomes et natures
différarnas.

DES COMPOSANTS

« INTELLIGENTS »

Tant la concaption et la fabri-
cation du produit que lints-
gration de fonctions peuvart
ravetir une importance par-
ficuligre du paint da vue de
=as performances en tarmes
da rendement et d'efficacité
Srergétique.

La regulation at le contrile
@nergétiqua ont un réle a
Jouer & cet égard.

« L'dlactronique rend le pro-
duit plus inteligent et permet
de diminuer sa consomma-
tion an &nergie =, affirme
Stéphana Bouchd, qui met
an avant le fait que Bon-
dicli & Pavesi combine ainsi
mecanique, hydraulique &t
électronique pour proposar &
=as clients das produits & la
parformanca reconnue.

= Le marché a évolué sous
linfluence da la hausse du
prix de I'énergia, constate
pour 2a part Pierre Audinet
(Bosch Rexroth). Nous aug-
mentons le rendemant de
nos procuits gréce 4 lapport
da plus d'intalligence = La
réponse doit &re adaptée
selon |es sectaurs d'activite.




« Dans le sec-
teur mobile,
I'électronique
permet de gé-
rer au mieux
les besoins
parfois contra-
dictoires des
différentes
fonctions »

Lakatronique (snd b
prostul plus invs bigeat
@ peimst do dimiruer

[ o
snsig, il s Bondicll &
Powsnl qui combing ainel
mecanige, Fydsauiqs
o doctioniqus pout
[proposer des produis b ks
perrmance 1scoanus,

Dans 'industrie, de multi-
ples possibilités de régula-
tion existent en fonction de
la vitesse ou de la charge
déplacée, par exempla. La
corsommation de puissancs
peut alors &tra calculée praci-
sement en tenant compte de
la position de l'actionneur
chaque instant.

Dans le secteur mobile,
I'électroniqua permet da
gerer au miew: ks besoins
parfois contradictoires des
différentas fonctions dont
I'utilization ne doit pas for-
cémant sa traduire par une
baisze du rendament du
mataur thermigusa.

D'une maniare génarale,
Bosch Rexroth travaille en
parmanence sur kb rande-
ment de 2es produits. En
termaigre la nouvells version
de la pompe & pistons axiaw:

Wemrcll, quf augments i reacment
gencs
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A1OVSO qui, grdce dune op-
timisation du groupe rotatore
et de la disposition du canal
d'aspiration, a vu son rende-
ment accru de 3% fout en
gagnant 3dB sur son niveau
SONOMe. .. ).

« Le dédveloppement de nou-
welles régulations, pouvant
&tre assccides A |'électroni-
qua, va dans le sens d'un
marché demandaur de solu-
tions globales pour répondra
4 une fonction, au-dels dela
gendration de debit quiestle
but premiar de la pompe »,
expligue, quant & lui, Syhvain
MNoblet, chez Hawa-Otelec.
Ainsi, « 'utilisation de régu-
lateurs assurant le coniréle
des débits at pressions pour
amélicrar la réactivité at |a
précision des systémes par-
ticipe 4 la limitation de puis-
sance genéréa ot a l'amekio-
ration du rendemanit global
de l'installaton «

Sur les pompes compactas
VICE developpéas par Hawe,
da nouvealles régulations pilo-
téas par des disributaurs
proportionnels 4 détaction
de charge, commandés par
radio, permettant de réduira
les colts dutilisation. Uina
option & arbre traversant
permettant do combiner las
pompes entre elles, s'appli-

que egalement aux modsles
VEON pour les équipements
mobiles, avec la possibilité
d'ajouter una régulation de
puizsance afin de hmiter le
couple d'entrée dans cer-
1ains Montages sur prisa de
force da camicn. Par ailleurs,
las pompes A pistons radiax
de la série A proposent des
solutions multi-débits dans
un seul comps de pompa

Et Sylvain Noblet de citer le
cas de bancs d'assais adro-
nautiques (Skydral) utilisant
des pompas V30 pour leurs
qualité da rendement & bas-
=0 viscositd et haute pression
(400 Bar), dventusllement
combinées avec des pom-
Pes R pour des pressions
Jusqu'a 700 Bar

RENDEMENT ET
DEVELOPPEMENT
DURABLE

Pour fare face aux nouvelles
demandes an termes de
développement durabla,
réduction de niveau sonore
at donc, de réduction de la
consommation St des émis-
sions polluantes, = ks be-
S0INS &n composants silen-
cieLm et @ meillaur rendemant
sont dvidents », conztate en-
fin Gille Lamaire. « Latechno-
logie a came multilobes et 4

Pexlah Hydiaubos

‘e

bats

s meteu Disssl, voiie mame de

e s pul
08 |0 Ups Stkon d'Sneigks.

A giee s

Laa pompes o ploions iadlaus b 13 a@ks R de Haws Hydraulik proposent des scilons

makl-ddeits dars un ssul corpe 4o pomps.

« Le client
demande aussi
des solutions
systémes
permettant
d’optimiser la
machine dans
toutes les
conditions de
fonctionnement »

pistons radiawx dos motaurs
Poclain Hydraulics parmet la
realization de tels produits »
Mais « cala ne suffit pas,
poursuit-i. Le client dermanda
aussides solutions systémas
permettant doptimiser la ma-
chine dans toutes ks condi-
tions da fonctionnament = La
contrdle da la transmission
compkta Diessl pompeimo-
tewr, basé sur les calculateurs
Smart Drive, permet ausside
réduira la consommation du

moteur Diesal, voire mame
de réduire sa puissance
{» Downaizing ») grice 4 des
systémes hydrauliques de
stockage et de récupération
d'énergie.

Un exemple significatif de
catte demandea est dorné par
ks Etatz-Unis ol une nou-
wvelle nome va condure les
constructewrs de machines
4 dquiper les motaurs Diesel
da systdmes de post-rraita-
ment de gaz d'échappemant
qui risquent d’augmenter
fortemant leurs colts. Les
contraintas de poliution Stant
moins draconiennes pour les
Diezel de mains de 56 KW, ls
challenge pour kes constnuc-
teurs est donc d'utiliser ce
type da motaurs sans pour
autant dégrader les perfor-
mancas de leurs machines.
« L'intérét pour les compo-
sants présantant un meaillaur
rendament va donc Atre
relancs, pronostique Gille
Lemaire, plus sans doute
pour des raizons économi-
ques qua dans un souci de
protection de la plandta...
Le fait est que le point de
randement sera de plus an
plus négociabla... » B
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Annexe 10

Pour calculer I'écoulement dans les conduits en fonction de la perte de charge on a:

&Z[M
[ 32.5°

charge; g=débit de fuite. Le coefficient B varie suivant la géométrie du conduit (voir ci-dessous). Ainsi, dans notre cas, nous avons B = 52 pour le triangle des

)-q avec: Ap= perte de charge; /=longueur du tube; = viscosité dynamique; y = périmetre mouillé du tube; B = coefficient de perte de

ramures de décompression; B = 96 pour les rectangles correspondant a la fuite au-dessus de la palette; B = 64 pour les cercles. Nous avons donc comme débit

de fuite:
> el =2 Ld
e Pour un tnangle: |4 104 4 1 \p
o r 1d*
e Pour un rectangle dont la longueur est infinie devant la largeur |¢ :@';T'ﬂp
| o 1d* A
e Pour un cercle: |¢ 128 1 1 D
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Conduites non circulaires s

kK 70/8 1400 2100

HLIPIRE 8 | LT, i ERA :

) e ) VA T 7] Iy
D.— PERTES DE CHARGE DANS LES CONDUITES NON CIRCULAIRES

1. — Coefficient de perte de charge
Le nombre de Reynolds de I'écoulement doit étre défini @ partir du diamétre
hydraulique Dy =4Rn=4%:

@ = YPu (X1-114)

v

et la formule de perte de charge sera toujours de la forme:

L v
AH = AD—'lz (XI-115)
avec:
1
A=ac, |© XI-116)
Qualitati on les mé ésultats que pour les conduites circulaires,
Fio. 187. — Ecoul. laminaire dans des i
e sections diverses.
Variations de A avec @
7 '
L 1 '}:}
o "
o] cercle
D'aprés StinvaeLin (1960)
21077
200

En écoulement laminaire on a toujours une relation de la forme (fig. 187):
B
A= o (XI-117)

(") Cy est alors la valeur moyenne du coefficient de frortement, prise le long du périméire
mouillé.

36 Ecoulements dans les conduites

ol le coefficient B dépend de la forme de la duite. Dans quelques cas simples on
peut calculer la valeur de B (fig. 188).

B: __:%:"- as U:;,.:E. Iriangle
- ’_1:“ -l s inachle
- / L i— ,y“ﬁ—--.._,l_'____
N -
" ;—t-—llh L] - - - ® e
Iy‘ a degrée -
B e | B courenne ennulors
b - < k-kr
- ?" N b \
b o allipse iy -~
" = -
(RN w * 3 !l‘ 0 ]
d .

Fic, 188, — Ecoul laminaire dans des condultes de section non circulaire.
Variations du coeficient B en foncti dtlafotme_‘ Srique de la section
(A -

Le domaine d'existence du régime laminaire se limite aux valeurs de @ inféricu-

res @ une valeur critigue @, qui dépend de la forme dsll section droits, La figure
189 donne les résul dant 4 la secti

Vilgur asymplotique $—|3°°° Fia. 189, — Valeur critique du nombre de Rey-
nolds d'une conduite de section
Quand @ < &1 k es! touj i

o
[ —| B = PUDg D= 2_"'.’b
v a+

D’aprés HANKS et Ruo (1967)

En écoulement turbulent, hydrauliguement lisse on peut écrire:

A S (XI-118)

2

|-

1l est surprenant de constater que, dans la mesure ol la forme de la section droite

ne s‘aongru pas trop du cercle (carré, polygone répulier convexe, rectangle peu

! o)la h ique de Blasius avec C = 0,316 donne des résultats tout &
fait samhiunts.

R. COMOLET (1982) Mécanique expérimentale des fluides, dynamique des fluides réels, turbomachines, tome 2, pages 315-316, 1982
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