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Etude des méthodes de calcul des pressions de contact
dans les roulements a pistes intégrées des boftes de transmission

aeronautiques
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1 Eurocopter, Aéroport International Marseille Provence, 13725 Marignane Cedex, France
2 CIME/EA(MS)2, Université de la Méditerrange, 2 Av. Gaston Berger, 13625 Aix en Provence Cedex 1, France

Résumé — De plus en plus, les concepteurs utilisent des méthodes avancées de calcul, pour optimiser les
performances des systémes mécaniques. Ce constat est d’autant plus vrai dans le milieu aéronautique
ou le rapport poids puissance doit étre le plus faible possible. Certains logiciels de CAO (CATIA, SO-
LIDWORKS, PRO ENGINEER, etc.) off rent la possibilité d’eff ectuer des calculs de dimensionnement.
Néanmoins, ce type d’outil ne permet pas, & ce jour, d’estimer facilement les pressions de contact entre
deux piéeces. Cet article présente les diff érentes méthodologies utilisables dans un environnement CAC
pour le calcul des pressions de contact dans les roulements a pistes intégrées de botte de transmission
aéronautique. Ces méthodologies sont analytiques (théorie de Hertz), numériques (€léments-finis) ou hy-
brides. Ces dif érentes approches sont analysées et comparées suivant les critéres de précision, de temps
de calcul et de leurs aptitudes a s’intégrer dans un processus de conception industriel. A partir de cette
analyse, il sera proposé une méthodologie de calcul des pressions de contact.

Mots clés : Roulement / CAO / éléments-finis / théorie de Hertz / botte de transmission

Abstract — Study of methodologies for contact pressure calculation in integrated raceways
bearings for aeronautical gearbox. More and more designers use advanced calculation methodologies
for the optimisation of mechanical part performance. This is even truer in the aeronautic industry, where
the power weight ratio must be as low as possible. Some CAD softwares (CATIA, SOLIDWORKS, PRC
ENGINEER, etc.) provide the possibility to do complex computation. However these kinds of tools aren’t
currently able to easily estimate the contact pressure between two parts. This paper deals with the various
methodologies usable in a CAD environment for the calculation of contact pressures in integrated raceways
bearings for aeronautic gearbox. These methodologies may be analytical (Hertz theory), numerical (F.E.M.)
or hybrid. They are analyzed and compared according to their precision, calculation time and readiness tc
be integrated in the industrial design process. An optimum contact pressure calculation methodology will

be presented based upon the results of this analysis.

Key words: Rolling bearing / CAD / finite-element method / Hertz theory / gearbox

1 Introduction

En conception mécanique, le roulement est I'une des
pieces les plus frequemment utilisées pour réaliser des liai-
sons entre sous-ensembles en rotation. La connaissance de
son fonctionnement est essentielle pour la maitrise de la
conception et de la fiabilité des mécanismes. Les normes
ISO ainsi que les catalogues des fabricants de roulements
permettent au concepteur d’implanter ce composant dans
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un mécanisme. Dans I’industrie aéronautique et, plus par-
ticuliérement, dans la construction d’hélicoptéres, la re-
cherche de la performance, en minimisant la masse em-
barquée, est essentielle. Une boite de transmission de
puissance, ayant comme caractéristique une masse de
300 kg et pouvant transmettre une puissance de plu-
sieurs mégawatts, est présentée sur la figure 1. Dans ce
type de boite de transmission de puissance d’hélicoptére,
le gain de masse est obtenu en minimisant le nombre
et I'épaisseur des piéces. Pour le guidage en rotation
par éléments roulants, le gain de masse s’obtient en



Nomenclature :

Fr,Fa,M : charges appliquées sur le roulement, respectivement, eff ort radial, eff ort axial et moment

Q: angle de déphasage entre le moment M et I’eff ort radial F

Qi : eff ort normal de contact sur I’élément roulant i

KM raideur globale de contact entre la bille et les pistes

O, X,Y,2): repére cartésien, avec O centre géométrique de la piste intérieure, Z colinéaire a I’axe de rotation,
X paralléle a la direction de I’eff ort radial, et Y compléte le triédre

Wi : angle entre la bille i et I'axe X dans le plan XY

o’ centre de piste intérieure aprés chargement

(O, Ui, Vi, Z) :  repére cartésien liée a la bille i, tel que wi = (X, U;i) = (Y, Vi) dans le plan XY

ai: angle de contact de la bille i dans le plan U;Z

Oi : déformation globale de contact entre la bille i et les bagues

Or : déplacement radial relatif entre la bague intérieure et la bague extérieure

Oa : déplacement axial relatif entre la bague intérieure et la bague extérieure

6 : rotation relative entre la bague intérieure et la bague extérieure

J jeu diamétral

dm : diameétre moyen

dmi grand diamétre de la piste intérieure

dme : grand diamétre de la piste extérieure

ri: rayon de la piste intérieure

re ! rayon de la piste extérieure

D: diametre des billes

Ai point intersection entre le grand cercle de la piste extérieure et le plan U;Z

Bi : point intersection entre le grand cercle de la piste intérieure et le plan U;Z

aef; gdef - champ de déplacements issus de la déformation des piéces calculé par E.F., respectivement,
champ de déplacement radial, champ de déplacement axial

uh; us déplacements entre la piste intérieure et extérieure au voisinage de I’élément roulant i,
respectivement, déplacement radial, déplacement axial

Ui U, déplacements entre les zones d’accrochage de I'8léement de substitution i,

P respectivement, déplacement radial, déplacement axial
KP: raideur équivalente de I'élément de substitution i au pas de calcul p

Fig. 1. Bofte de transmission principale d’hélicoptére vue en
3D.

remplacant certaines bagues des roulements par des pistes
intégrées sur les arbres ou sur les logements. Nous nom-
merons dans la suite de l'article, ce type de guidage
par éléments roulants : roulement a pistes intégrées. Un
pignon arbré équipé de roulements a pistes intégrées
est présenté sur la figure 2. Ces pistes intégrées de
formes cylindriques ou toriques sont fabriquées en in-
terne par I’hélicoptériste. La qualité de la surface des

pistes intégrées n’est pas, en toute rigueur, identique a

Piste intégrée &
billes
Représentation
simplifiée de la

denture
Représentation
simplifiée des
cannelures

Piste intégrée &
rouleaux

Fig. 2. Pignon arbré équipé de roulements a pistes intégrées.

celle obtenue par les roulementiers car la géométrie d’une
piece complexe impose des contraintes d’usinage bien plus
grandes que celles obtenues sur une simple bague cylin-
drique. Dans ce cas, la méthode de dimensionnent clas-
sique sur la durée de vie des roulements ne peut pas étre
utilisée. La norme ISO 281 [1] stipule clairement qu’elle
( n’est pas applicable & des constructions dans lesquelles
les éléements roulants portent directement sur I’arbre ou
dans un logement, a moins que leur surface ne soit a
tous égards équivalente a celle du chemin de la bague
ou de la rondelle qu’ils remplacent ). Pour dimensionner
ces liaisons, il est nécessaire d’eff ectuer une modélisation



compléte du mécanisme afin de prendre en compte les rai-
deurs des piéces, les jeux dans les roulements, les contacts,
etc. Ce type de modélisation peut étre partiellement ef-
fectué par les fabricants de roulements. Chaque fabri-
cant de roulement a développé ses outils pour eff ectuer ce
genre de modélisation. A I’heure actuelle, le dimension-
nement des roulements a pistes intégrées des boites de
transmission d’hélicoptére s’eff ectue en deux phases. Du-
rant la premiére, le concepteur dimensionne le roulement
a pistes intégrées comme un roulement avec la méthode
de calcul de la durée de vie issue de I’'ISO 286 [1] et des
regles ( métier ). Ensuite, la liaison pivot étudiée est en-
voyée chez le fabriquant de roulements pour la vérification
du dimensionnement des roulements a pistes intégrées a
I’aide de leurs outils de calculs.

Dans le but de minimiser les cycles de développement
et d’optimiser globalement le mécanisme, il serait
intéressant pour le concepteur d’avoir directement acces
a ce type d’outils dans I’environnement CAO. Dans le
secteur des mécaniques pour hélicoptére, les roulements a
pistes intégrées des boites de transmission sont fortement
chargés. De plus, I’'expérience acquise par I’hélicoptériste
et les roulementiers a permis de montrer que la pression
de Hertz est un des critéres qui impacte la fiabilité des
pistes intégrées et leurs tenues en service. Un des critéeres
de dimensionnement principal est la pression de contact
entre les éléments roulants et la piste.

L’objectif général de nos travaux est de proposer
une méthode de calcul des pressions de contact sur les
pistes des roulements a pistes intégrées en incluant les
déformations des piéces du mécanisme. Cette méthode de-
vra s’intégrer dans un logiciel de CAO industriel. Dans cet
article, la majorité des méthodes permettant d’obtenir les
pressions de contact dans les roulements d’un mécanisme
seront présentées. Nous étudierons si ces méthodes sont
capables de prendre en compte les déformations des piéces
et si elles sont intégrables dans un environnement CAO.
Afin d’illustrer le déploiement de ces méthodes, applicable
aux roulements usuels ou a pistes intégrées, I’exemple
d’un roulement a billes sera utilisé.

2 Bibliographie sur le dimensionnement
des roulements

Le professeur Stribeck a été I’un des premiers scienti-
fiques & publier un travail sur la répartition des charges
dans les roulements. Dans son rapport [2], il a proposé
I’6tude du contact bille—piste en corrélant la théorie de
contact de Hertz a plusieurs séries d’essais. 1l a obtenu
une relation entre I’eff ort radial appliqué sur le roulement
et I’eff ort sur I’élément roulant le plus chargé. Ces travaux
sont a I’origine de la norme 1SO 76 [3] sur le calcul de la
charge statique de base. Lundberg et Palmgren [4] ont
étudié le comportement en fatigue des roulements, ce qui
a permis d’obtenir un critére de dimensionnement en fa-
tigue. Ce travail a contribué a la mise en place de la norme
ISO 281 [1]. Une &évolution importante de la connaissance
sur le comportement des roulements a été réalisée au mi-
lieu du XX€ siecle par les travaux de Jones [5]. lls portent

sur I’étude de leur comportement statique et dynamique.
Ces derniers ont &té généralisés par Harris [6]. Ils sont la
base de toutes les études théoriques des roulements.

La méthode proposée par Harris fait I’hypothése que
les déformations dans un roulement proviennent seule-
ment des écrasements locaux dans les zones de contact.
Cette hypothése n’est plus valable si les bagues des roule-
ments ont une épaisseur faible et d’autant plus si les pistes
sont intégrées dans I’arbre ou le logement. Dans I’article
de Harris et Jones [7], la méthode d’Harris a été modifiée
en utilisant des coeffi cients de souplesse qui prennent en
compte les déformations de la piste extérieure du roule-
ment de satellite d’un train épicycloidal. Cette piste a été
intégrée sur le satellite juste sous la denture. Zupan et
Prebil [8] ont généralisé cette approche en utilisant les
gléements-finis pour calculer la matrice de souplesse de
la structure afin de prendre en compte les déformations
globales de la structure. Le calcul de la matrice de sou-
plesse est limité par la taille des structures car I’inversion
de la matrice de raideur demande des temps de calcul
élevés. Hauswald et Houpert [9] et [10], pour pallier a ce
probléme, ont utilisé la technique de condensation de ma-
trice (condensation de la matrice de raideur aux nceuds
de liaisons). Bourdon et al. [11] ont développé un modeéle
hybride pour prendre en compte les déformations glo-
bales, ou le mécanisme est discrétisé en éléments-finis et
les éléments roulants de chaque roulement sont remplacés
par des éléments-finis non-linéaires accrochés aux deux
bagues. Les travaux de Lovell et al. [12] sur le contact
entre une bille et deux plaques paralléles, modélisé par les
gléements-finis ont montré que les résultats obtenus sont
proches de ceux issus de la théorie de Hertz. Zhao [13] a
utilisé un code éléments-finis 2D de contact, pour calcu-
ler les répartitions de charge dans un roulement soumis
a un ef ort radial. Kang et al. [14] propose une modi-
fication de la loi de contact de Hertz par une loi issue
d’une modélisation locale du contact par &léments-finis.
Houpert [15], et Tanaka [16] ont proposé une amélioration
analytique de la loi de Hertz pour les contacts dans les
roulements. Antoine et al. [17] ont suggéré une formula-
tion empirique et explicite de la loi de Hertz afin d’éviter
la résolution numeérique.

D’aprés la bibliographie, trois types de méthodes sont
utilisés pour analyser les contacts dans les roulements.
Elles sont analytiques, numériques ou hybrides. Pour
les structures mécaniques et les technologies de roule-
ments utilisees dans nos applications, il est nécessaire de
prendre en compte la déformation de toutes les piéces.
Geénéralement, sur les meécanismes &tudiés, seulement
70 % du déplacement relatif (hors jeux) entre les pistes
intérieure et extérieure sont issus des déformations lo-
cales aux contacts entre les éléments roulants et les pistes,
20 % du déplacement relatif proviennent des déformations
de la piste extérieure et du carter, le reste, soit 10 %,
est d0 a la déformation de I'arbre (piste intérieure
intégrée sur l’arbre). Dans les sections suivantes, cer-
taines méthodologies proposées dans la bibliographie se-
ront décrites, analysées et adaptées aux contraintes des
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Fig. 3. Diagramme de transmission des efforts dans un
mécanisme simple.

roulements a pistes intégrées dans les boites de transmis-
sion d’hélicoptéres.

3 Etudes des diff érentes méthodes

3.1 Problématique physique

Dans I’étude des mécanismes, le calcul des charges aux
liaisons Fi en fonction de la charge extérieure F n’est
pas aisé sans faire les hypothéses de raideur infinie et de
liaisons simplifiees (voir Fig. 3). Chacune des charges F;
dépend de la résultante des charges extérieures F, des rai-
deurs du carter et de I’arbre, de la raideur globale de cha-
cune des liaisons, et des défauts géométriques (coaxialité,
perpendicularité,...). Cependant, pour des liaisons par
élements roulants, la raideur globale de celles-ci n’est pas
constante (présence de contacts). Elle dépend de la charge
Fi, du nombre d’&léments roulants, du jeu, de la géométrie
interne, des matériaux, et des défauts géométriques. La
résolution du probléme devra étre itérative. Toute la dif-
ficulté est issue de la non-lingarité de comportement aux
contacts. Dans notre cas, nous allons nous intéresser &
la modeélisation des contacts dans les roulements a pistes
intégrées, afin d’en estimer les pressions de contact. Les
pressions de contact seront calculées par la théorie de
Hertz. Dans le cadre des mécaniques &tudiées, nous pou-
vons négliger les eff orts dynamiques et les forces de frot-
tements qui sont faibles vis-a-vis des charges appliquées.
Si les roulements sont soumis a de grandes vitesses de
rotation et faiblement chargés, le rapport entre la force
centrifuge et la force de contact appliquée sur I’élément
roulant le plus chargé est supérieur a 10 %. Cette confi-
guration, conduit & prendre en compte les ef ets dyna-
miques appliqués aux éléments roulants. Dans la suite
du paragraphe, trois méthodes aptes a répondre a cette
problématique sont présentées. L’exemple d’un roule-
ment a billes servira d’illustration a I’application de ces
méthodes.

3.2 Meéthode analytique

La méthode analytique est la premiére méthode qui
a été développée pour une modélisation fine des mon-
tages de roulements. Elle est utilisée dans la plupart
des programmes des fabricants de roulements. L’approche

Fig. 4. Représentation des eff orts extérieurs appliqués sur la
bague intérieure d’un roulement a billes.

analytique du probléme impose un certain nombre d’hy-
pothéses simplificatrices sur les déformations des piéces.
L’arbre est modelisé par une poutre déformable a sec-
tions variables. Le carter est supposé rigide. Seules les
déformations locales au niveau des contacts (élements
roulants/pistes) sont prises en compte dans le compor-
tement des roulements. Les équations pour la résolution
du probléme sont :

— pour larbre, les équations de la statique et la loi de
comportement (modélisation 1D),

— pour les roulements, les équations de la statique, la loi
de contact de Hertz et la relation entre le déplacement
local de contact et le déplacement relatif entre la piste
intérieure et la piste extérieure.

Les équations de I’arbre sont classiques, par contre
les équations des roulements sont issues d’un couplage
contact, déplacement. Afin d’illustrer ce couplage, les
équations d’un roulement a billes sont détaillées ci-
dessous. En eff ectuant I’équilibre de la bague intérieure
du roulement (voir Fig. 4), les équations suivantes sont
obtenues :

>

Fr— Qicos(yi)=0 ()
i=1
>Z )

Fa— Qisin(ai) =0 2
i=1

M- Lldn 7S Qisin(ai)cos yi+¢—T =0 (3

2 2
i=1
En utilisant successivement la théorie de Hertz, pour les
contacts entre la piste intérieure et la bille i, et entre
la bille i et la piste extérieure, la relation suivante est
déduite :
QKM (&i)" 4

La raideur globale de contact K" dépend de la geométrie
interne du roulement décrite sur la figure 5 (rayons de
courbure). La relation entre le déplacement local du
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Fig. 5. Géométrie interne d’un roulement a billes.

contact de la bille i et le déplacement relatif global entre
la piste intérieure et la piste extérieure est la suivante :

voir équation (5) ci-dessus

avec :
J = (dme + 2re) — (dmi +2ri) —2D (6)

La relation (5) est obtenue en calculant la distance entre
le point A; et le point Bgi avant et aprés déplacement des
pistes (voir Fig. 6). Cette relation permet de faire le lien
entre les déplacements relatifs globaux (o,, 04, et 6 entre la
piste intérieure et la piste extérieure) et les déplacements
locaux de contact (6;) de chaque bille i. Le jeu diamétral
J est relié a la géométrie des pistes et celles des éléments
roulants par I’équation (6). L’angle de contact a; de la
bille i est donné par I’orientation de la droite de contact
(AiBj) par rapport a I’axe U; mesuré dans le plan (U;2).
La relation déduite est la suivante :

voir équation (7) ci-dessus

La résolution globale du probléme est eff ectuée en uti-
lisant la méthode itérative de Newton-Raphson.

Cette méthode analytique est rapide mais ne prend
pas en compte toutes les déformations présentes dans le
mécanisme (déformation carter, déformation des pistes de
roulement). Elle ne peut pas étre directement appliquée
dans les mécanismes aéronautiques étudiés. Cependant,
les méthodes hybrides, présentées dans la suite de I'ar-
ticle, utilisent en partie des &quations issues de cette
méthode analytique pour modeéliser le comportement lo-
cal au niveau du roulement ou des éléments roulants.

3.3 Meéthode hybride E.F. et analytique utilisant
les codes de contacts

La plupart des logiciels d’&léments-finis sont capables
aujourd’hui de gérer le contact entre piéces. Il existe plu-
sieurs méthodes, les plus utilisées dans les codes de cal-
culs industriels sont les méthodes des multiplicateurs de

Piste
intérieure

Grand cercle du
tore extérieur

Grand cercle du
tore intérieur

Fig. 6. Déplacements relatifs entre la bague intérieure et la
bague extérieure.

Lagrange, du lagrangien augmenté et par pénalisation.
Le contact, dans ces méthodes, est modélisé par une loi
lingaire et le calcul est eff ectué avec les hypothéses des pe-
tites perturbations. Pour obtenir des bons résultats avec
ce type de modélisation, il est nécessaire d’eff ectuer un
maillage fin et symétrique des zones de contact. Avec les
moyens informatiques actuels, une telle modélisation fine
ne peut pas etre envisagée pour des mécanismes ayant
plusieurs roulements (cas d’une bofte de transmission).
Pour pallier & ce probléme, nous avons eff ectué une op-
timisation du maillage des roulements afin de trouver
le meilleur compromis entre la qualité des résultats re-
cherchés et le temps de calcul. Le maillage optimisé d’un
roulement a billes est présenté sur la figure 7. L’optimisa-
tion du maillage des roulements a &té basée sur la mini-
misation de I’erreur de la raideur globale du palier dans
le voisinage des charges appliquées, la raideur cible étant
celle obtenue par la méthode analytique décrite dans ls
section 3.2. Dans la modélisation par éléments-finis, deux
conditions de contact ont &té introduites pour chaque
élement roulant des roulements a pistes intégrées : une
condition de contact entre I’6lément roulant et la piste
intérieure et une autre entre I’élément roulant et la piste
extérieure. Pour un roulement & billes avec 9000 nceuds
et 200 degrés de liberté de contact, de bons résultats en
eff orts et déplacements ont été obtenus. Par contre, les
résultats sur les pressions de contact et sur les angles
de contact (pour les élements roulants sphériques) ne
peuvent étre exploités (trop peu d’éléments dans la zone
de contact).
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Fig. 7. (a) Maillage optimisé d’un roulement a billes en vue 3D; (b) maillage optimisé d’un roulement a billes vue en coupe.

CAO Design

| Calcul E.F. |

Efforts et déplacements

| Calcul analytique |

Pressions de contact

Fig. 8. Organigramme décrivant la méthode par code E.F. de
contact.

La démarche développée pour calculer un mécanisme
complet est décrite par I'organigramme de la figure 8.
Elle consiste a eff ectuer le calcul en éléments-finis du
mécanisme avec un maillage optimisé des roulements
a pistes intégrées, de récupérer les efforts et les
déplacements de chaque piste, et de calculer les pres-
sions de contact ainsi que les angles de contact pour
les éléments roulants sphériques par une méthode analy-
tique. Le maillage d’une bofte de transmission principale
d’hélicoptere est représenté sur la figure 9. La méthode
analytique mise en place s’inspire de celle décrite dans ls
section 3.2 pour le calcul d’un roulement seul. La méthode
analytique integre la déformation des pistes et le partage
des charges issues du calcul par éléments-finis. Les va-
leurs récupérées dans le calcul &éléments-finis sont les ef-
forts globaux (F;, Fa, et M), ’angle de déphasage ¢ (entre
M et F,), et le champ de déplacements des pistes de
chaque roulement. Nous nous ramenons a un calcul ana-
lytique de chaque roulement individuellement. Le champ
de déplacements de chaque piste est traité de facon 3
soustraire les déplacements de corps rigide afin de n’avoir
que des déplacements issus de la déformation. Ce der-
nier est reporté sur la piste intérieure, puis caractérisé
par des paramétres d’une série de Fourier en utilisant une
méthode des moindres carrés. Ces paramétres définissent
la déformation équivalente des pistes, et permettent de

prendre en compte l’eff et de la déformation globale du
mécanisme modglisé. Dans le cas d’un roulement a billes,
ces paramétres sont introduits dans les relations (5) et (7)
de fagon a bruiter la géométrie nominale. Par exemple, la
relation (5) s’écrit comme suit :

voir équation (8) ci-dessus
avec

o8¢’ = af + (&l cos 2y; + by sin 2y;)

+ (a5 cos 3y; + bj sin 3y;) 9)

§de" = (ad cos y; + b3 sin y;) + (a%;cos 2y; + bl sin 2y;)
(10)
Avec les pulsations choisies, seulement les pre-

miers modes de déformations sont récupérés. Il n’est
pas nécessaire d’aller plus loin dans I’identification du
champ de déplacements. Les charges sur chaque élément
roulant s’obtiennent en résolvant simultanément les
équations (1)—(3) (utilisation de la méthode de Newton-
Raphson) avec les paramétres et les valeurs récupérés
dans le calcul par éléments-finis. Le champ de pressions
est calculé a partir de la charge sur I’é8lément roulant en
utilisant la théorie de Hertz avec les rayons de courbure
nominaux.

La méthodologie développée permet d’obtenir les pres-
sions de contact dans les roulements a pistes intégrées en
tenant compte des déformations de toutes les piéces du
mécanisme. Elle s’implante bien dans un environnement
CAO. Le mécanisme est congu sous le logiciel CATIA V5.
Toutes les piéces sauf les roulements a pistes intégrées
sont maillées puis exportées dans le logiciel &léments-
finis SAMCEF. Pour les roulements a pistes intégrées,
le maillage ainsi que les conditions de contact sont créés
automatiquement sous SAMCEF a partir des données
géométriques par un programme dédié. De plus, les temps
de calcul ne sont pas excessifs (environ 3 h pour une boite
de transmission & 4 étages de réduction). Un programme
a été développé pour récupérer les résultats obtenus par
les élements-finis et pour calculer les pressions de contact.



Ressort

Fig. 10. Maillage d’un roulement & billes avec des ressorts.

3.4 Meéthode hybride E.F. et analytique utilisant
des éléments de substitution

La modélisation du mécanisme est réalisée par les
éléments-finis sans condition de contact. Ces derniers
sont remplacés par des éléments de substitution comme
illustrés sur la figure 10. Cette méthode est inspirée des
travaux menés par Bourdon et al. [11]. Dans cet ar-
ticle, les contacts entre les &léments roulants et les pistes
sont modeélisés par des poutres non-linéaires accrochées
aux pistes. La résolution est eff ectuée en linéaire d’une
maniére itérative.

Contrairement a Bourdon et al., la méthode proposée
remplace les contacts entre les éléments roulants et les
pistes par des ressorts linéaires orientés comme décrit sur
la figure 10. La méthode est détaillée dans I’organigramme
de la figure 11. A chaque pas d’itération, le calcul par les
éléments-finis du mécanisme, équipé des éléments de sub-
stitution, est eff ectué. Les raideurs ainsi que l’orientation
des ressorts sont recalculés a la fin de chaque itération &
partir des déplacements relatifs des zones d’accrochages
de chaque &lément de substitution, et des eff orts subis par
ces derniers. La position d’équilibre du mécanisme est at-
teinte quand la diff érence relative entre la somme des rai-
deurs des ressorts du pas p+1 et du pas p est inférieure &
0,1 %. La méthode analytique mise en place pour le cal-
cul des raideurs et des orientations utilise des équations
similaires (dans le cas d’un roulement a billes) a celles
de la méthode decrite dans la section 3.2. Les données
d’entrée du calcul analytique, a chaque pas p et pour
chaque &lément de substitution i, sont le déplacement re-
latif UR; entre les zones d’accrochages et I’eff ort appliqué

QP. A partir de ces donnges, le déplacement réel local
de contact et I'orientation réelle de I’eff ort sont calculés.

Design CAO

Maillage et construction des
éléments de substitution

> Calcul E.F.

Efforts et
déplacements

| Oui

Pressions de contact

Fig. 11. Organigramme décrivant la méthode par éléments
de substitution.

Dans le cas d’un roulement a billes, le déplacement local
de contact 6° s’obtient directement a partir de I’ef ort ap-
‘ollque Q" et la raideur de contact de Hertz en inversant
a relation (5). L’angle de contact a” est plus délicat a ob-
tenir. 1l est nécessalre de connaitrg la décomposition du
déplacement en radial U et en axial UP entre les pistes
intérieure et extérieure au.voisinage de I’éa!'ement roulanti.

. - i .
Pour cela, il faut résoudre I’equation suivante :

a
= (ri+re—D-1J +Urﬁ’)2+(uef’i 2_(ri+re_D)
(1)
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Fig. 12. (a) Graphique des répartitions des pressions en considérant la structure rigide; (b) graphique des répartitions des

pressions en considérant la structure élastique.

Elle ne suffit pas pour détermjner le déplacement
radial et axial. Il est nécessaire d’introduire une rela-
tion supplémentaire. Cette derniére est obtenye a par-
tir du rapport entre les déplacements axial U et radial
U " issus du deglacem_ent relatif UP de l'@ément de
substitution i. U" est issu du calcuhpar &léments-finis
au pas p. La relation s’&crit comme suit :

Us” _ Uz
Uy UP

En résolvant le systéme constitué des équations (11) et
(12) deux couples de solutions (UP,U") sont trouvés.
Nous chaisissons la solution la plas proche du couple
U'P,U'P)  pour respecter la _ continuité. du
déplacegnent. L’angle de contact a” est donné par
I’Bquation suivante

. p
Uai @3 (r,+r, =D —J +
2 2
Us)* + (Uy) i i

sina, =g

La raideur équivalente de I’élément de substitution i, au
pas p, s’obtient par la relation :

p Qr

P [Ulsina? + U] cosaf]

(14

Le champ de pressions est calculé, & la fin des ité-
rations, a partir de I’eff ort sur I’élément de substitution
en utilisant la théorie de Hertz avec les rayons de courbure
nominaux.

Cette méthodologie permet d’obtenir les pressions de
contact dans les roulements a pistes intégrées en te-
nant compte des déformations de toutes les pieces du
mécanisme. Elle a ’avantage d’étre implantée directement
dans I’environnement CAO (CATIA V5) utilisé pour la
conception. La modélisation est eff ectuée sous le module
d’éléements-finis (GPS) de CATIA V5. La raideur ainsi que
I'orientation (angle de contact) des ressorts sont pilotées
par une macro VB de CATIA V5. En général, la solu-
tion converge au bout de quelques itérations. Le nombre
d’itérations est inférieur a 10. Par contre, le temps de mise
a jour du modele éléments-finis par I'interface VB dans
CATIA V5 pénalise la durée de calcul.

4 Comparaison des méthodes

Dans les sections précédentes, trois méthodes ont été
proposées pour |calculer les pressions entre les éléments
roulants et les pistes. La méthode analytique ne permet
pas d’inclure les déformations générales de la structure
du mécanisme. Cette remarque rend cette méthode inuti-
lisable pour le probléme traité. La deuxiéme méthode est
basée sur un calcul hybride associant les éléments-finis
dans un premier temps et I’'approche analytique dans un
deuxiéme temps. Elle a été mise en place et testée avec
succes sur des problémes réels. La derniére méthode hy-
bride est basée sur un calcul par &éléments-finis et sur la
déformation d’éléments de type ressort. Le contact est
décrit avec des ressorts dont la raideur et I’orientation
sont calculées par une approche analytique. Elle a donné
de trés bons résultats sur des ensembles mécaniques. En
conclusion, les deux derniéres méthodes conviennent aux
impératifs fixés par I’environnement aéronautique.

Afin de comparer la justesse relative des résultats four-
nis, une simulation a été menée. Dans un premier temps,
une structure simple est considérée rigide (roulement a
9 billes soumis a une charge radiale de 7000 N au droit de
la bille 1). Dans ce cas, la méthode analytique peut &tre
aussi utilisée. Cette comparaison permet de confronter
les deux méthodes développées a la méthode analytique
utilisee par les fabricants de roulements. Les résultats
obtenus durant cette simulation sont présentés sur la
figure 12a. Les valeurs obtenues par les trois méthodes
sont similaires. La diff érence entre les pressions maximales
calculées est inférieure a 1 %.

Dans un deuxieme temps, la déformabilité de la struc-
ture est prise en compte. Les résultats obtenus du-
rant cette simulation sont présentés sur la figure 12b.
Les deux méthodes proposées, hors analytique, donnent
des résultats semblables. La dif érence maximale atteinte
entre les deux estimations est de 3 %.

Il est intéressant de noter la diff érence de répartition
des pressions maximales sur la piste intérieure entre
les deux simulations présentées. La prise en compte
de la déformabilité des bagues du roulement fait di-
minuer de 10 % la valeur de la pression sur I’éléement




roulant le plus chargé (la bille numéro 1). Ce type
de calcul montre l'eff et bénéfique de la déformation
de la structure sur la répartition des pressions de
contact. Aprés expérimentation, il pourrait conduire a
une optimisation du dimensionnement ou & une augmen-
tation des spécifications géométriques des pistes intégrées.

Ces deux méthodes sont incorporées dans le processus
de conception des boites de transmission de puissance. Le
modéle de CAO du mécanisme est réalisé avec le logiciel
CATIA V5. La méthode hybride utilisant les &éléments de
substitution est implantée dans le module de calcul par
élements-finis de CATIA V5. Par contre, la méthode hy-
bride utilisant un code de contact est externe au logiciel de
CAO. Cette méthode est implantée dans le logiciel SAM-
CEF, et il est, donc, nécessaire de transférer le modele
CAO de CATIA V5 a SAMCEF.

5 Conclusion

Dans cet article, une étude bibliographique a été pro-
posée pour mettre en évidence les méthodes capables de
déterminer les pressions de contact entre les éléments
roulants et les pistes intégrées dans un meécanisme
aéronautique. Deux méthodes ont été étudiées, améliorées
et adaptées a I’environnement aéronautique. Une compa-
raison a été eff ectuée sur les résultats fournis et sur leur
mise en ceuvre dans I’environnement CAO. Cette compa-
raison a permis de conclure sur la similitude des résultats
obtenus et sur la propriété de la méthode hybride utili-
sant les éléements de substitution a s’intégrer parfaitement
dans le logiciel de conception. De plus, I'eff et bénéfique
de la déformation de la structure sur la répartition des
pressions de contact a été mis en évidence. Cette étude
servira de base a I'introduction des défauts géométriques
dans le mécanisme afin d’en déterminer leurs influences
sur la tenue en service.
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