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RESUME

L'analyse dynamique des structures est nécessaire pour calculer leurs fréquences propres,
leurs réponses a des différentes excitations, ainsi que de contrdler leurs vibrations en général. De
ce fait, on peut savoir si une structure peut remplir sa fonction en service, c'est-a-dire connaitre
ses contraintes dynamiques, sa déformation et sa fatigue etc. Trés souvent, la réponse dynamique
d’une structure peut étre maitrisée efficacement en controlant son amortissement adéquatement.
A noter qu’il existe plusieurs sources d'amortissement dans les structures et la fagon la plus
efficace de controler ce phénoméne est sa compréhension pour les systémes a un degré de liberté,
les systémes a plusieurs degrés de liberté et les systémes continus. C’est pourquoi, ce travail de
Master est consacré a I’étude des divers amortissements utilisés dans les différents systémes. Les
systémes libres ou forcés a un degré de liberté non amortis ou avec amortissement visqueux,
avec amortissement de Coulomb et avec amortissement hystérétique ont été étudiés par
différentes méthodes avec beaucoup de détail et présentés avec des exemples. Les systémes
libres ou forcés a plusieurs degrés de liberté non amortis ou avec différents types
d’amortissements ont été aussi étudiés par différentes méthodes et présentés avec des exemples.
Des résultats empiriques ont été obtenus pour déterminer le facteur d’amortissement d’une
poutre métallique avec différentes conditions aux limites a 'aide des expériences effectuces au
laboratoire de vibration et acoustique. Enfin, une comparaison de la rigidit€ et de
’amortissement entre les valeurs calculées et celles issues des mesures est faite.



INTRODUCTION GENERALE

L'amortissement est le phénomeéne par lequel I'énergie mécanique est dissipée (en général,
par la conversion de 1’énergie cinématique en énergie thermique interne) dans des systémes
dynamiques. La connaissance du niveau d'amortissement dans le systéme dynamique est
importante dans l'utilisation, I'analyse et l'essai du systéme. Par exemple, un dispositif soumis a
des excitations externes et qui a de I'amortissement relativement faible, pourraient produire des
mouvements nuisibles (conditions proches au phénomeéne de la résonance) lorsqu'il est soumis a
des perturbations parasismique. Cet effet pourrait étre généralisé pour tous types de structures
ayant des amortissements faibles. Cet exemple montre que la connaissance de I'amortissement
dans les différents dispositifs structurels est importante dans la conception et le fonctionnement
mécanique de ces systémes. Par conséquent, la nature et le niveau de I'amortissement des
différentes composantes structurales doivent étre connus afin de développer un modéle
dynamique du systéme adéquat a sa mise en service. Il est aussi a signaler que la connaissance de
I'amortissement dans les différents systémes physiques est également importante afin d'imposer
des contraintes environnementales dynamiques sur le systéme admissibles, c'est-a-dire le
maximum d'excitation dynamique en condition de service. Enfin, la connaissance de
'amortissement d'un tel systéme peut étre utile afin d'apporter des modifications de conception
aboutissant au succes de sa mise en service apres avoir été échoué lors du test des essais.

Dans la caractérisation d'amortissement d'un systéme dynamique, il est important, d'abord,
de comprendre les mécanismes majeurs liés a la dissipation de I'énergie mécanique dans le
systéme. Ensuite, un modéle approprié d'amortissement doit &étre choisi pour représenter la
dissipation d'énergie associée. Enfin, les valeurs d'amortissement (paramétres de modele) doit
étre déterminées, par exemple, le test du systéme consiste a surveiller la réponse du systéme
durant le régime transitoire, durant le fonctionnement normal ou en utilisant les données déja

disponibles.

C’est pourquoi, ce travail de Master est consacré a I’étude des divers amortissements utilisés
dans les différents systémes dynamiques. Le premier chapitre est consacré a 1’étude
bibliographique faite dans le domaine des amortissements des différentes structures. Le
deuxiéme chapitre est consacré a 1’étude des systémes libres ou forcés a un degré de libert€ non
amortis ou avec différents types d’amortissements par de différentes méthodes. Le troisieéme
chapitre est consacré a ’étude des systémes libres ou forcés a plusieurs degrés de liberté non
amortis ou avec différents types d’amortissements par différentes méthodes. Le quatriéme
chapitre est consacré a une étude expérimentale pour mesurer les fréquences propres d’un
systéme continu en vue de déterminer leurs facteurs d’amortissement et par conséquent calculer
leurs différentes grandeurs dynamiques. Le mémoire contient aussi un résumé, une introduction

générale, conclusion générale et la liste des références bibliographiques utilisées.
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CHAPITRE I

RECHERCHE BIBLIOGRAPHIQUE SUR L'AMORTISSEMENT

1.1.Introduction :

La vibration qui se produit dans la plupart des machines et des structures n'est pas
souhaitable, non seulement en raison : des mouvements désagréables qui en résultent, le bruit et
les contraintes dynamiques qui peuvent conduire a la fatigue et la défaillance de la structure,
mais aussi en raison des pertes d'énergie et la diminution des performances qui accompagnent les
vibrations. Il est donc essentiel de procéder a une analyse dynamique de n’importe quelle
structure avant sa mise en service. En raison des effets indésirables des vibrations qui peuvent
étre surgis sur les systémes dynamiques, il est essentiel que l'analyse des vibrations soit
réalisée comme une partie intégrante de la conception du systéme méme pour que
des modifications puissent Etre prises facilement pour éliminer ou réduire les vibrations autant
que possible. Dans ce contexte on introduit I’é¢tude des amortissements dans les différents
systémes dynamiques en vue de maitriser leurs vibrations.

2. Les différents types d'amortissement :

Plusieurs types d'amortissement sont originairement présents dans un systéme meécanique. Si
le niveau d'amortissement qui est disponible de cette maniére n'est pas suffisant pour le bon
fonctionnement du systéme, alors des dispositifs d'amortissement extérieurs peuvent étre ajoutés
lors de la conception initiale ou lors de la modification de la conception ultérieure du systéme.
Les trois principaux mécanismes d'amortissement connus sont :

» L'amortissement interne (de matériel) ;
» L’amortissement structural (au niveau des joints et des interfaces) ;
» L’amortissement fluide (par interactions fluide-structure)

2.1.L'amortissement interne :

L’amortissement interne des matériaux provient de la dissipation d'énergie associée a des
défauts de microstructure, tels que les joints de grains et les impuretés; effets thermo élastiques
causés par les gradients de température locaux résultant des contraintes non uniformes, comme
dans une poutre vibrante, les effets des courants de Foucault dans les matériaux
ferromagnétiques; mouvement des différents éléments constituants des métaux et le mouvement

3



de la chaine dans les polymeéres. Plusieurs modéles ont été utilisés pour représenter la dissipation
d'énergie causée par divers amortissements. Cette variété de modéles est principalement le
résultat de la vaste gamme de matériaux d'ingénierie ; donc pas de modéle unique qui peut
représenter de maniére satisfaisante toutes les caractéristiques internes des amortissements de
tous les matériaux. Toutefois, deux types généraux d'amortissements internes peuvent étre
identifiés : I'amortissement viscoélastiques et I'amortissement hystérétique.

2.2.1’amortissement structural :

L’amortissement structural est le résultat de la dissipation d'énergie mécanique par
frottements dus aux mouvements entre les différentes composantes d’un systéme mécanique. Le
comportement de dissipation d'énergie dépend des détails du systéme mécanique particulier. Par
conséquent, il est extrémement difficile d'élaborer un modéle généralisé d'analyse qui peut
décrire d’une maniére générale I'amortissement structural. La dissipation d'énergie causée par le
frottement est généralement représentée par un modéle de frottement de Coulomb.

2.3.1.’amortissement par fluides :

L’amortissement par fluide est généré par la trainée (résistance) visqueuse produite par les
effets de I’interaction de la couche limite a l'interface fluide-structure, et par la trainée de
pression produite par des effets de turbulence d'écoulement résultant au couplage de différents

matériaux.
Ulie classilivation abiégée des amoitisseinents est donnée dans le tableau suivant :

DAMPING CLASSIFICATION

Type of Damping Origin Typical Constitutive Relation

Internal damping Material properties Viscoclastic i
e
oc=Ee+E 7y
Hysteretic d
E E de
e w dt
Structural damping Structural joints and interfaces Structural deformation

f = clglsgn(q)

Coulomb f = ¢sgn(q)

General interface

fs forv=20
- fo(v)sgn(y) forv# 0

Fluid damping Fluid—structure interactions fa= é-cdpif sgniq)




En résumé, I’amortissement Interne (original dans le matériau) est le résultat de la
dissipation de I'énergie mécanique dans le matériau en raison de divers processus
microscopiques et macroscopiques. L’amortissement structural est causé par la dissipation de
I'énergie mécanique obtenue a partir de mouvements relatifs entre les différents éléments dans
une structure mécanique qui présente des points communs de contact, des joints ou des supports.
L’amortissement fluide provient de la dissipation de I'énergie mécanique obtenue a partir des
forces de trainée (résistance) et les interactions dynamiques associées quand le systéme
mécanique ou 1’une de ses composants se déplacer dans un fluide.

Deux grands types d'amortisseurs externes peuvent étre ajoutés a un systéme mécanique
dans le but d'améliorer ses caractéristiques de dissipation d'énergie. Ils sont les suivants :

» L’amortisseur passif
» L’amortisseur actif

Les amortisseurs passifs sont des dispositifs qui dissipent 1'énergiec par une sorte de
mouvement, sans avoir besoin d'une alimentation externe. Les amortisseurs actifs ont des
motorigations qui ont begoin de eources externes d'eénergie. lls sont commandés de maniére a
contrdler le mouvement du systéme qui a besoin d'amortissement.

Enfin, les amortisseurs peuvent étre considérés comme contrleurs de vibration et dans le

résent travail, l'accent sera mis sur les denx premiers fypes d’smorfissement présents dans
) yp r

différents systémes mécaniques.

3. Mesure de I'amortissement :

I1 est souhaitable que toutes les structures doivent posséder suffisamment d’amortissement
pour que leur réponse a des excitations attendues soit acceptable. L'augmentation de
l'amortissement dans une structure réduira sa réponse & une excitation donnée. Donc
I'amortissement d'une structure engendre une réduction des vibrations et du bruit, ainsi que les
contraintes dynamiques dans la structure ce qui est bénéfique pour la résistance a la fatigue.
Toutefois, il convient de noter que 1'augmentation de 'amortissement dans une structure n'est pas
toujours facile et peut étre cofliteux. Certaines structures ont besoin de posséder suffisamment
d’amortissement pour que leur réponse a des excitations internes soit contrdlée: par exemple, les
machines-outils doivent avoir des amortissements adéquats pour que la réponse a des excitations
internes qui se produisent lors de 1’usinage soit amortie de sorte que 1'outil de coupe génére un
bon état de surface et précis pendant des vitesses de coupe élevées. D'autres structures telles que
des cheminées et des ponts doit posséder aussi des amortissements pour que leur réponse a des
excitations externes ne provoquent pas de contraintes dynamiques importantes susceptibles de
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provoquer une défaillance dans la structure. Les amortissements doivent étre aussi considérés
dans les automobiles, les batiments, les navires etc. pour que la transmission du bruit soit amortie.
Avant d'envisager des méthodes pour augmenter ['amortissement dans une structure, il est
nécessaire de pouvoir mesurer adéquatement l'amortissement structural.

L’amortissement peut étre représenté¢ par différents paramétres (tels que la capacité
d'amortissement spécifique, facteur de perte, facteur Q, et le rapport d'amortissement) et des
modeles (comme visqueux, hystérétique, structurel ou fluide). Avant d'essayer de mesurer dans
un systéme ['amortissement, il faut la représentation d’un modéle qui sera bien caractérisé par la
nature de la dissipation de I'énergie mécanique dans le systéme. Ensuite, décrire les différents
parametres du modele intervenant dans la mesure de I’amortissement.

Il est extrémement difficile de développer un modéle réel et convenable pour amortir les
vibrations dans une piéce complexe dont ses équipements fonctionnent dans des conditions
différentes. Une difficulté majeure se pose parce qu’il est pratiquement difficile d'isoler les
différents types d'amortissement présentant dans une méme picee (par exemple, interne,
structurel ou fluide) a partir d'une mesure globale. En outre, les mesures d'amortissement doivent
étre effectuées dans des conditions de fonctionnement réelles pour étre plus réalistes. Si un type
d'amortissement (par exemple, amortissement par fluide) est éliminé lors de la mesure réelle,
alors cette derniére ne représente pas les conditions réelles de fonctionnement. Cette élimination
sans doute nous ne permet pas de savoir les possibles effets d'interaction entre les différents
types d'amortissements réellement existent dans la structure. De ce fait, l'ensemble
d'amortissements présents dans un systéme n'est pas sensiblement égale 4 la somme des valeurs
individuelles des différents amortissements quand ils agissent de fagon indépendante. Une autre
limitation du calcul des valeurs d’amortissements €quivalents (autre défaut) se pose lorsqu’on
utilise des données expérimentales parce qu'on suppose que le modele est linéaire pour simplifier
le comportement dynamique du systéme. En revanche, si le systeme est fortement non linéaire,
une erreur importante peut étre introduite dans l'estimation d'amortissement. Néanmoins, il est de
souhaitable de supposer que le comportement visqueux est linéaire lors de l'estimation de
l'amortissement a partir des données expérimentales.

Il existe deux fagons par lesquelles les mesures d'amortissement peuvent étre formulées:
I'utilisation d'un enregistrement du temps de réponse et en utilisant une fonction de réponse en
fréquence du systéme pour estimer la mesure de 1’amortissement.

3.1.Méthode de décrément logarithmique :

C'est peut-étre la méthode de réponse temporelle la plus populaire qui est utilisée pour
mesurer l'amortissement. Lorsque le systéme oscillant avec amortissement visqueux est excité
par une excitation initiale, la réponse prend une forme décroissante dans le temps.



3.2.Méthode de boucle hystérésis ;

Pour un systéme amorti, le cycle de la force en fonction du déplacement produit un cycle
d'hystérésis. En fonction des caractéristiques élastiques et inertielles du matériau et d'autres
conditions, la forme de la boucle d'hystérésis change. Mais le travail effectué par les forces
conservatrices dans un cycle complet du mouvement sera égal a zéro. Par conséquent, le travail
net réalisé sera égal a I'énergie dissipée par I'amortissement seulement.

Il y a aussi d’autres méthodes de réponse temporelle qui sont mentionnées dans le tableau,
ci-dessous, & savoir la méthode du procédé de réponse indicielle, la méthode du facteur de
grossissement et la méthode de la bande passante.

Le tableau suivant résume les déférentes méthodes de mesure d’amortissement :



DAMPING MEASUREMENT METHODS

Method

Measurements

Formulas

Logarithmic decrement
method

Step response
method

Hysteresis loop
method

Magnification factor
method

Bandwidth method

A; = first significant amplitude;
A, = amplitude after r cycles

M, = first peak value normalized r.t.

steady-state value;
I‘O yleLilldsL‘ uver bllUlll

(over steady-state value)

AU = area of displacement—force

hysteresis loop;

xp = maximum displacement of the

hysteresis loop;
k = average slope of the
hysteresis loop

Q = amplification at resonance,

w.r.t. zero-frequency value

Aw = bandwidth at 1/,/2
of resonant peak

(i.e., half-power bandwidth);

w, = resonant frequency

Logarithmic decrement

1 A
6= —In—"— (per cycle)
r Ai%r :

8 { .
—— = —=——= (per radian)
2w 1 - £

or,
1
é’:

For low damping
3
27
A — Ay
mA; + Aiy)

g

L=

71‘—£“
= ves] 72 |

PO = lﬂﬂex'pl:_—ﬁg]

N

Hysteretic damping constant

AU
h=—
TXg

Loss factor

Equivalent damping ratio
h

{= —

2k

For low damping
1

=~ 55

. Aw

&= 2w,




4. Synthéses des références bibliographiques :

L'auteur de la référence [1] a concentré son travail sur 1’étude des amortissements linéaires
visqueux et non-visqueux des systémes vibrants a plusieurs degrés de liberte.

Une des principales limitations de la masse et de la rigidité de l'amortissement proportionnel
vient du fait que la variation arbitraire des facteurs d'amortissement par rapport a la fréquence de
vibration ne peut pas étre modélisée avec précision. Cependant, les résultats expérimentaux
suggeérent que les facteurs d'amortissement peuvent varier avec la fréquence. Dans ce contexte,
un nouveau modéle généralisé de l'amortissement proportionnel est proposé dans la référence [2]
pour obtenir la matrice de variation des facteurs d'amortissement avec grande précision.

Le travail apporté dans la référence [3] est consacré a I'élaboration de méthodologies pour
l'identification des modéles généraux d'amortissement responsables de la dissipation d'énergie
dans une atrueture vibrunte. Daus ce lavail, autew considire que le madéle de P'amortianemont
est visqueux ; quoique dans des circonstances réelles le modéle d'amortissement de la structure
est non-visqueux. Une méthode est présentée pour obtenir une matrice d’amortissement de
format complexe en matiére d'amortissement et de fréquences naturelles et que cette méthode
peut prédire la localisation spatiale de 1'amortissement avec une bonne précision, et aussi donner
des indications sur le mécanisme exact de 'amortissement.

Duns la rélrence [4], Naulew a éludic 1es conséquences de T'utilisation de I’amortigsement
de type Rayleigh dans I'analyse des structures in€lastiques. Il a proposé un modéle type de cet
amortissement pour contrdler ce probléme.

Une étude sur la réponse dynamique d'une poutre cantilever sollicitée par une force
constante est présentée dans la référence [6] pour illustrer l'effet de l'utilisation des modeles
visqueux et non visqueux des amortissements.

Le travail de la référence [7] décrit une nouvelle méthode structurale d'amortissement qui
permet la fabrication des outils congus pour maximiser la rigidité dynamique des structures.
Cette méthode est une couche viscoélastique d'amortissement qui est trés flexible et économique
tout en offrant un excellent amortissement pour un large type de structures.

Un modéle d’équation différentielle partielle d'une poutre avec une masse pointe a son
extrémité libre est utilisé pour étudier I’amortissement en matériau composite est apporté dans la

référence [8].

Une synthése compléte sur les vibrations avec plus de compréhension des éléments de la
vibration et plus de discussion analytique, un examen plus approfondi des sources
d'amortissement et une plus grande gamme d'exemples et de probléemes sont données dans [9]. i
est noté aussi dans cette référence la modélisation mathématique et l'analyse des vibrations des
structures en détail. La référence a fourni également une introduction a certaines des excellentes
avancées spécialisées sur la vibration des systémes dynamiques, ainsi que les parametres
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structurels qui peuvent étre modifiés pour atteindre les performances souhaitées dynamiques,
notamment, les mécanismes et les méthodes de control des amortissements structuraux.

Le but de 1’étude apportée dans la référence [10] est de réaliser une synthése de l'analyse
d'amortissement des matériaux stratifiés, stratifiés avec des couches viscoélastiques intercalées et
matériaux sandwich.

Les analyses dynamiques linéaires des structures soumises & des forces ou des mouvements
imposés nécessitent d'ajouter des caractéristiques d'amortissement mécanique aux
caractéristiques de rigidité et de masse du modéle. Dans ce contexte, le modéle d'amortissement
visqueux et le modéle d'amortissement hystérétique (dit aussi "amortissement structural”) pour
l'analyse harmonique des matériaux viscoélastiques sont étudiés dans la référence [11].

Une analyse est présentée dans la référence [12] de l'effet d'amortissement sur les faibles
fréquences propres des systemes dynamiques lin€aires.

Dans la référence [13], auteur éludie la conséquence de l'utilisation de I'amortissement
proportionnelle de Rayleigh dans l'analyse des systémes structuraux inélastiques. La discussion
est présentée théoriquement, ainsi que par exemple a travers I'analyse d'une simple structure de
cing étages. Il est montré dans ce travail que lorsque la matrice d'amortissement est fonction de
la rigidité tangente, mais les constantes de proportionnalité de Rayleigh sont basés sur la rigidité
initiale, une amplification significative de I'amortissement se produit. Enfin, des
recommandations sont données pour la réalisation d'analyse lorsque l'amortissement artificiel est
éliminé ou contrdlée.

Un détail d’informations et de formules analytiques, numérique et expérimentales sur les
techniques, les outils et les données pour l'analyse, la conception, le suivi et le control des
vibrations, le bruit et 'acoustique est donné dans la référence [14]. Dans cette référence aussi
sont données des techniques sur la suppression des vibrations, les amortissements, la conception
et le control des vibrations, la conception du systéme et la suppression du bruit acoustique.

Ia modélisation, l'analyse et la mesure des amortissements mécaniques de type
(viscoélastique, hystérétique, structurel fluide, visqueux de l'interface, de frottement de Coulomb
et de Stribeck) sont faites dans la référence [15].

La question concernant la description des caractéristiques des amortissements inhérents aux
structures réelles est abordée dans la référence [16]. Une discussion sur les mécanismes
responsables de la perte d'énergie et les aspects pratiques de la mesure lorsque les parameétres
sont non seulement non linéaires mais aussi lorsque les réponses sont non stationnaires et
obtenus & partir des immeubles de grande hauteur. La conclusion présentée est particuliérement
utile pour la mesure des caractéristiques des amortissements destinés a ce type de structures.

Une méthode efficace est décrite pour la modélisation par éléments finis des structures
contenant un matériau viscoélastique est donnée dans la référence [17]. Des comparaisons sont

données entre les résultats obtenus par cette méthode et par l'expérience. Dans ce travail aussi,
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les résultats sont exprimés en termes de fréquences, rapports d'amortissement modaux pour
plaques, poutres simples et des structures ayant la forme d’anneau.

La présentation d’une étude expérimentale sur les effets d'amortissement d’un traitement
d’une couche contrainte amortie d’un panneau incurvé est donnée dans la référence [18] ot il est
déduit que I’atténuation des vibrations du panneau courbe est obtenu en attachant des correctifs
couche de contrainte amorties aux endroits optimaux.

Dans la référence [19], une étude analytique et expérimentale est présentée pour le cas de
I’amortissement d’une plaque rectangulaire renforcée par de fibres composites stratifiés.

Un résumé bien détaillé sur les vibrations et I’acoustique avec leur formulation analytique et
expérimentale est donné dans la référence [20]. Dans cette référence beaucoup d’exemples
d’application théoriques et pratiques sont aussi apportes.

L'illustration de la maniére dont les mécanismes de frottement interne responsables de
I’amortissement hystérétique dans les solides peuvent conduire a de graves erreurs
d'interprétation est discutée dans la référence [21].

La puissance de la transformée de Fourier rapide est illustrée dans la référence [22] pour la
mesure de l'amortissement d’un systéme oscille avec plusieurs modes.

Dans la référence [24], les auteurs ont montré que parmi les divers mécanismes
d'amorlissement qui sont généralement rencontrés dans une structure, seul le type "visqueux"
représente une perte d'énergie. Par conséquent, un modéle linéaire d'un systeme mécanique
vibrant se rapporte uniquement & un amortissement visqueux est donné.

Une nouvelle approche appliquée est décrite dans la référence [25] qui considére les
différents modes d'amortissements constitutifs des sous-structures et cette approche permet aussi
de proposer un modéle synthétisé d’amortissement du systéme couplé. Cette nouvelle approche,
appelée « équivalent de l'amortissement structurel (ESD)», est basée sur l'amortissement
structural et fait usage de I'amortissement qui est 1’équivalence d’un amortissement modal
visqueux et un amortissement modal structurel.

Une nouvelle méthode pour mesurer I’amortissement, expérimentalement et théoriquement,
dans les systémes mécaniques de type arbre tournant est présentée dans la référence [26].

Une approche alternative a la méthode modale pour estimer directement les matrices de
masse, de rigidité et d'amortissement d’un modéle dynamique est explorée dans la référence [27].

Le travail donné dans la référence [28] décrive la formulation de base pour le mécanisme de
l'amortissement dans les structures de matériaux en couches et soudés afin d’améliorer de fagon
significative leur stabilité dynamique.
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Une méthode développée apportée dans la référence [29] pour la détermination des
paramétres des amortissements des plaques orthotropes élastiques.

L’étude investiguée dans la référence [30] rend compte pour mieux comprendre les
différents types d'amortissements utilisés dans des grands catamarans a grande vitesse, & savoir
les ondes faisant amortissement, amortissement visqueux et amortissement acoustique.

Afin d'atténuer les ondes structurelles dans les poutres utilisées dans le chemin de fer, un
systéme d'amortissement (masse-ressort) qui est fixé en continu le long de la longueur de la
poutre est considéré et étudié dans la référence [31].

Les auteurs de la référence [33] sont intéressés a comprendre les effets 4 long terme d'un
amortissement de modéle non linéaire en matiére du paramétre du temps avec une attention
particuliére pour des applications spécifiques.

Te travail apporté dans la référence [34] traite une étude expérimentale sur les
caracléristiques d'amortissement des structures remplics de boules. Les experiences montrent que
les caracléristiques d'amortissement sont nettement alfcclées par lu laille de la boule, et la
capacité d'amortissement est améliorée par la méthode d’emballage de la boule.

Une méthode d'analyse permettant d'estimer les amortissements modaux est introduite et des
discussions analytiques sur la dépendance du mode d'amortissement avec les considérations
énorgétiques cont données dans la véférence [35] TI est concln dans cette étude que
l'amortissement modal de pont 4 haubans est trés dépendant des caractéristiques de couplage des
formes de mode, et que cela pourrait étre causé par la distribntion d'énergie de déformation
modale, ce qui est différent pour les différents modes.

Enfin, l'efficacité d'amortissement du systéme de revétement a été discutée dans le travail
présenté dans la référence [36] ol le modéle de Reuss et I’équation de Hashin-shtrickman sont
considérés. Les résultats théoriques montrent que, pour un systéme de revétement, il existe une
épaisseur optimale de la couche de revétement afin d'obtenir le meilleur équilibre entre la
résistance et la capacité d'amortissement. Cette étude a montré aussi que I’agrandissement de la
différence de modules entre la couche de revétement et la structure permettra d'améliorer a la
fois la rigidité et d'amortissement du systéme de revétement.

5. Problématique :

L'analyse des vibrations des structures est nécessaire pour calculer les fréquences propres de
la structure et la réponse due & une excitation quelconque. Avant de tenter de réduire les niveaux
de vibration d'une structure en étudiant son amortissement, tous les efforts devraient étre faits
pour réduire I'excitation 4 la source. Il doit étre admis que les structures ne doivent pas exposer a
de force de fréquence proche de la fréquence propre de la structure pour ¢éviter de grandes
amplitudes de vibration, ainsi que de grandes contraintes dynamiques, de bruit et de fatigue,

12



phénoméne de résonance, ce qui également va empécher la structure de remplir sa fonction
recherchée.

Cependant, des vibrations structurales causées par des sources d’excitations externes ne
peuvent étre contrlées que par un amortissement. De ce fait, dans ce travail on va essayer
d’étudier les différents amortissements, leurs effets sur les dommages structuraux et sur la
réponse vibratoire des structures, les différentes mesures des amortissements structuraux, la
source d’amortissement, I’énergie de dissipation dans I’amortissement d’ou l'intégrité et 1'utilité
d'une structure peut étre maximisée et entretenue.
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CHAPITRE II

VIBRATION DES STRUCTURES A UN DEGRE DE LIBERTE

1. Introduction :

Un systtme a un degré de liberté est le cas le plus simple a analyser, car une seule
coordonnée est suffisante pour décrire le mouvement du systéme complétement. Certains
systémes réels peuvent étre modélisés de cette fagon, car leur vibration peut étre décrite par une
seule coordonnée, bien que ces systémes puissent vibrer dans d'autres directions si tellement sont
excités, comme par exemple le pendule de I'horloge. Il convient également de noter que le
modeéle 2 un degré de liberté d'un systéme complexe peut souvent étre utilisé lorsqu’on effectue
l'analyse d'un mode particulier de vibration. Des exemples réels des structures qui peuvent étre
analysées par un modéle a un seul degré de liberté on note le balancement des hauts batiments
reposant sur des sols €lasliques ct la vibration transversale des ponts.

Pour étre en mesure d'analyser un systéme a un degré de liberté, telle analyse est essentielle
dans I'étude dynamique des structures simple ou complexes, il est nécessaire de procéder a la
théorie classique faite dans ce domaine. C’est pourquoi ce chapitre est consacré aux détails des
vibrations libres et forcées des systémes a un degré de liberté sans et avec amortissements de

différents types.

2. Vibration libre non amortie :
2.1. Vibration horizontale :

Si un corps rigide (fig. 1) est déplacé sur une distance X,, horizontalement et puis relaché,
les diagrammes des mouvements horizontaux x du corps sont indiqués dans la fig. 2 (a) et (b).

La force utile est toujours dans le sens positif des x, alors que X sera considéré comme
négatif. La masse du corps est supposée constante, mais pas toujours, par exemple dans le cas de
la masse du réservoir de carburant d’un fusée. La rigidité du ressort k est supposée constante et il
est supposé que la masse du ressort est négligeable par rapport & la masse du corps.

= X

Fig. 1 : Modele a un seul degré de liberté
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(a) (b)
Fig. 2 : (a) force appliquée (b) force effective

L’équation du mouvement du systeme (fig. 1) qui est connue comme I'équation du mouvement
harmonique simple est donné par [9] :

mi = —kx ou j&+(§)x=o )

Sa solution est donnée par :
x = A coswt + Bsinwt 2)

Les paramétres A et B sont des constantes qui peuvent étre trouvées en considérant les
conditions initiales, et w est la pulsation du mouvement. En substituant (2) dans (1), on obtient :

. K .
~w’ (A coswt + 0 sinwt) | (m) (A cosmt | Bainwt) =0
Puisque (4 coswt + B sinwt) #0 (sinon y aura aucun mouvement), on trouve que :

w =+ k/m rad/s, alors

x = AcosJk/mt+ Bsink/mt

Pour x = xy at = 0, on trouve que xo = A cos0 + Bsin0=xy, = 4
Pourx = 0 at = 0, on trouve : —A/k/m sin0 + B\/k/m cos0 = 0,donc B = 0;

La solution finale pour ce type de conditions initiales est :
¥'= X605+ k/mt (3)

La fréquence de vibration, f est donnée par :

f=2ouf= —\E (Hz) ®

Le graphe de ce type de mouvement (formule 3) est représenté dans la Fig. 3.
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Fig. 3 : Mouvement harmonique simple

La période d'oscillation, 1, est le temps pris pour un cycle complet et donné par :
1
Feg= 2nym/k  (Seconde).
I'analyse de la vibration d'un corps & vibrer seulement dans la direction verticale y peut étre
réalisée d'une maniére similaire a celle de I’horizontal.

On constate que pour un systéme donné, la fréquence de vibration est la méme pour la vibration
du corps que dans la direction horizontale ou verticale.

Remarque :

Parfois plus d'un ressort agit dans un systéme vibrant. Le ressort est généralement considéré
comme un élément élastique de raideur constante peut prendre plusieurs formes dans la pratique,
par exemple, il peut étre une bobine de fil, bloc de caoutchouc, poutre ou air bag. Les ressorts
combinés peuvent étre remplacés dans I'analyse par un seul ressort de raideur équivalente.

Ressorts connectés en série :

Le systéme des trois ressorts représentés dans la Fig. 4.a. peut étre remplacé par un systéme avec
un seul ressort de raideur équivalente Fig. 4.b.

ky ke ks

—

e (b)

Fig.4 : Systéme des ressortes en série

e
oY
m
| e bty
-

[ L

Si on applique une force F sur I'extrémité libre la masse, alors le déplacement d est le méme dans
les deux cas (a) et (b) de la fig. 4.
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F F F F 18 1
d E—= o — Donc: —=¥3 —
ke ki * k; * k3 ke Zi=1 k;

Donc, l'inverse de la raideur équivalente des ressorts en série est obtenu en faisant la somme de
l'inverse de la raideur de chaque ressort.

Ressorts connectés en paralléele :

Le systéme des trois ressorts présentés dans la fig. 5.a peut étre remplacé par un systéme d'un
seul ressort fig. 5.b.

(a) (b}
Fig. 5 : Systémes des ressorts en paralléle

Puisque le déplacement § doit étre le méme dans les deux cas, alors la somme des forces
exercées sur chaque ressort doit étre égal a la force exercée sur le ressort équivalent.

F = 8k; + 8k, + 0ks = ok, done ke=32,Kk

Dong, la rigidité équivalente des ressorts reliés en paralléle est obtenue en sommant les raideurs
de chaque ressort.

2.2. Vibration en Torsion :
L'équation du mouvement angulaire 8 d’un corps libre (fig. 6) est donnée par [9] :
16 =—kr0 < 16 +k0=0
1l s'agit d'une forme similaire a I'équation (1), qui est le mouvement simple harmonique de

fréquence : f = (—Zl;)dkr/l (Hz).

La rigidité a la torsion de l'arbre kr, est égale au couple appliqué k6 divisé par l'angle de

torsion 8.

G . .
Donc kr = —11 pour un arbre de section circulaire.
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G: module de rigidité du matériau de I’arbre, /: second moment d'inertie autour de l'axe de
rotation, [: longueur de l'arbre.

Fig. 6 : Modéle de vibration en torsion a un degré de liberté

S —

Fig. 7 : (a) le couple appliqué, (b) le couple effectif

(] 1 3
f=o-=-3G)/1L Hz
6 = Bycos,/GJ /It pour @ =By et@ =0at=0
Si l'arbre n'a pas un diamétre constant, il peut étre remplacé par un arbre équivalent.

Par exemple, une tige de section circulaire comprenant une longueur [; de diametre d4 et une
longueur [, de diamétre d, peut étre remplacée par une tige de longueur [ donnée par :

I=1, + (%)4 I

11 convient de noter que les techniques d'analyse des vibrations en torsion sont trés similaires au
cas des vibrations horizontales.

2.3. Méthodes Energétiques pour I'analyse :

Pour la vibration libre non amortie 1'énergie totale dans le systéme est constante tout au long du
cycle. Par conséquent, I’énergie potentielle maximale V,,,, est égale & l'énergie cinétique
maximale T,,,,,. bien que ces maximas se produisent a différents moments au cours du cycle de
vibration.
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T +V = constante
d —
Donc EE(T+ V)=20

L'application de cette méthode dans le cas d'un corps de masse m attachée a un ressort de raideur
k lorsque le corps est déplacé d'une distance x de sa position d'équilibre aboutit aux expressions

suivantes :

Energie de déformation (potentielle) dans le ressortest : V = %kxz

. - i é
Energie cinétique de la masse est : T = mez

A (Lmze el 2) =
dt(zmx +skx*)=0
Donc mxx + kxx = 0, d’ou I’on peut tirer I’expression :
.k : - . .
= — 0 et 1étion (1)
m

La méthode énergétique peut étre utilisée dans ’analyse vibratoire des systémes continus comme

lo vuu dou poutrou.
3. Vibration libre amortie :

Toutes les structures réelles dissipent I'énergie quand ils vibrent. L'énergie dissipée est
souvent trés faible, de sorte que l'analyse non amortie est parfois réaliste, mais quand cette
énergie est significative dans son effet, 'amortissement doit étre inclus dans l'analyse. L'énergie
est dissipée généralement par les frottements, par exemple le cas qui se produit au niveau du
raccordement entre les différents éléments d’une méme structure. Il est souvent difficile
d’élaborer un modéle d'amortissement exact, car de nombreux mécanismes d’amortissements
peuvent fonctionner dans une méme structure différemment. Cependant, chaque type
d'amortissement peut étre analysé et puisque dans de nombreux systémes dynamiques un seul
type d'amortissement est dominant, il est préférable d’analyser le systéme dynamique en tenant
compte de tous ses amortissements. Les types d'amortissements les plus connus sont : visqueux,
frottement a sec et hystérésis.

3.1.Vibration avec amortissement visqueux :

L'amortissement visqueux est une forme courante d'amortissements qui se trouve dans de
nombreux systémes d'ingénierie, tels que les instruments et les amortisseurs (shock absorbers).
La force d'amortissement visqueux est proportionnelle a la puissance de la vitesse et il s'oppose
toujours au mouvement de sorte que la force d'amortissement est une fonction linéaire continue
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de la vitesse. Puisque Il'analyse de I'amortissement visqueux conduit a un traitement
mathématique simple, les analystes font rapprocher parfois les types d'amortissement les plus
complexes au type visqueux.

Considérons un modele a un degré de liberté avec amortissement visqueux fig. 8.

Fig.8 : Modeéle a un seul degré de liberté avec amortissement visqueux

Le seul élément inconnu dans le systéme est I'amortisseur visqueux de facteur ¢. Ce facteur
signifie la force d'amortissement cX nécessaire pour déplacer le corps a une vitesse x.

L'équation du mouvement est [9] :
mi+cx+kx=0 (5)

Cette équation du mouvement se rapporte & tout le cycle. A noter que les déplacements vers la
gauche de la position d'équilibre sont négatifs et les vitesses et les accélérations passant de droite
a gauche sont également négadves (11g. 9).

ot «+—
S——> ¥
CX +—of
(a) (b)

Fig.9 : (a) Force appliquée, (b) force effective

L’équation (5) est une équation différentielle de deuxiéme ordre qui peut étre résolu en prenant
une solution de la forme [9] x = XeS‘. En remplagant cette solution dans I'équation (5), on

obtient :

(ms?+cs+k)Xest =0

XeSt # 0 (sinon ne ya pas de mouvement), donc :
ms?+cs+k=0

Considérons que les racines de cette équation sont s; et s, alors
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Syt st
X2 X = X&' 4 Xpe'2

X1\‘
> 1

Fig. 11 : Décroissance de la vibration du systdme d'amortissement visqueux lorsque {> 1
3.2.Le décrément Logarithmique A :

Un moyen pratique de déterminer l'amortissement dans un systeme dynamique consiste a
mesurer le taux de décroissance de l'oscillation. Il n'est généralement pas satisfaisant de mesurer
wy ¢l w car a moins que { > 0.2, w, = w.

Le décrément logarithmique A est le logarithme naturel (népérien) du rapport de deux
amplitudes successives dans la méme direction, fig. 12.

X
A=In=L
X1

X, et X;; sont deux amplitudes successives et comme :
x = Xe $®%sin (w,t + @)
BisisXp= Xe e Xy = Xu S0

ou 7, est la période de l'oscillation amortie.

% fréquence circulaire /{1 — 2w =
" v
e, /

VT

RV —
o

—

o

v [¥ décroissance exponentielle Xe~5wt

Fig.12 : La décroissance de vibration
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_ |k rad
w = . /s

Remarque :

L'intégrale particuliére peut étre trouvée en utilisant l'operateur D, donc 1'équation (7) devient

2 X o B
(D +co)x—m

x=(3)[ +3—2]_1% = [1— (D*/@?) + ] Fy/mw? = Fy/k

Les conditions initiales sont x = xy et X = 0 at = 0. En remplagant dans I'équation (8) on

trouve :
AZOetB=x0-—Fd/k

[.>équation (8) devient :

x = (xo—%d)coswt+% 9
A la [in du demi cycle de droile & gauche : wt = T ol X(p=pje) — —Xy + 1;‘1 3

Autrement dit, il ya une réduction de I'amplitude de 2F; /k par demi-cycle.

En tenant compte de la symétrie du cycle, et pour le mouvement allant de gauche a droite, la
force de frottement agit dans le sens opposé au mouvement, alors ce dernier est réduit de 4F,; /k
par cycle.

Cette oscillation continue jusqu'a ce que 'amplitude du wwuverent est si pelile el yue la furce
maximale du ressort est incapable de vaincre la force de frottement F;. La maniére de
décroissance d'oscillation est représentée dans la fig. 14 ou l'oscillation cesse lorsque |x| = F; /k.
La zone ou x = + F,; /k est appelée la zone morte.

xq- Fdrk/q xq Xq

wt x

x = (Jro—FﬁIkl cos wt + F lk

Dead zone

Fig.14 : La décroissance de vibration d'un systéme avec un amortissement de Coulomb

Pour déterminer la fréquence d'oscillation, nous réécrivons 1'équation du mouvement (7) comme
suit : m¥ + k(x — (F3/k)) =0
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Posons x = x — (F;/k) et ¥ = ¥, on obtient :

mX'+ kx'= 0, d’ou la fréquence d'oscillation f = ﬁ \/% (Hz). Cela signifie que la fréquence de

l'oscillation ne dépond pas de la force du frottement de Coulomb.
3.4.Vibration combinée entre amortissement visqueux et amortissement de Coulomb :

Les vibrations libres des structures dynamiques avec amortissement visqueux sont caractérisées
par une décroissance exponentielle de ['oscillation, alors que les structures avec amortissement
de Coulomb leurs vibrations libres possédent une décroissance linéaire de l'oscillation. De
nombreuses structures réellement ont ces deux formes d'amortissement, de sorte que leur
décroissance de vibration est une combinaison de fonctions exponentielles et linéaires.

3.5.Vibration avec amortissement hystérétique :

Les expériences sur l'amortissement qui se produit dans des matériaux solides et des structures
qui ont été soumia A de contraintea cyeliquea ont montré que la force d'amortiazement cat
indépendante de la fréquence. Cette amortissement interne est appelé amortissement hystérétique.
L'analyse des systémes et des structures ayant ce type d'amortissement nécessite que la force
d'amortissement cx soit divisée par la tréquence d’oscillation w. Donc 'équation du mouvement

devient : m¥ +~:;ch+ kx =10

Cependant, 11 o élé ohserve & parlir d'expériencer réalinges tur de nomhbreux matériaux et de
StrnGlines tlui SONS SOUmis A une force hﬂl’l]‘n’rﬂic]llt‘: chtiaing des défarmations avee un angle @,
Ainsi, pour une déformation harmonique € = &, sinvt, avec v comme fréquence d'excitation, la
contrainte induite est : ¢ = g, sin(vt + a), alors :

. . . . . T
0 = 0g cosa sinvt + o, Sina cos vt = g, cos a sin vt + g, sin @ sin (vt + E)

Le premier élément de contrainte est en phase avec la déformation &, alors que le second est en

s . .
quadrature avec ¢ et P Posons j = v—1, on obtient :
o = 0 cosasinvt + jop sina sinvt

On peut donc formuler un module complexe E™ :

a a . O s + et
E*==-==cosa+j—sina =E +jE .
& Ep =13

Avec E' est la composante en phase ou module de conservation, et E" et la composante en

quadrature ou le module de Perte.
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Le facteur de perte 77, qui est une mesure d'amortissement hystérétique dans une structure, il est

"

; L E” < E
égal a i cest-a-dire, n = == tan a.

Il n'est généralement pas possible de séparer la rigidité de la structure de ses amortissements
hystérétiques et donc dans un modele mathématique ces quantités doivent étre considérées
ensemble.

La raideur complexe k™ est donnée par k™ = k(1 + jn), avec k est la raideur statique et 7 est le
facteur de perte d'amortissement hystérétique.

3.6.Raideurs complexes :

Dans la plupart des structures réelles, il n'est pas possible de séparer les effets de rigidité et
d'amortissement parce que ce sont des propriétés inhérentes qui sont souvent couplées. Ces
propriétés sont considérées ensemble et sous forme d'une rigidité complexe. Les modéles
mathématiques des structures nécessitent donc que ces propriétés a prendre en considération
soient sous forme d'une rigidité complexe. |.a raideur complexe k™ = k(1 + jn), avec k raidenr

statique, j = V—1 et n7 facteur de perte d'amortissement hystérétique.
La fig.15. prégente un modéle & un degré de liberté avec amortissement hystérétique ¢, .

Fig.15 : Systéme a un degré de liberté avec amortissement hystérétique

L'équation de mouvement pour ce type d’amortissement est [9] :
mi + ';—Hx +kx=0

Six = Xe/“t, on trouve que % = jwx, ou encore : (%’)x = jcyx.
Donc I'équation du mouvement devient :

mxX + (k+jcy)x =0

k+joy =k (1+52) = k(1 +jm) = k"
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Donc:m¥+k*x =0

On dit que, l'effet combiné de la résistance élastique et hystérétique au mouvement peut étre
représenté comme une raideur complexe k™. Une série de valeurs de 1 pour certains matériaux
courants d'ingénierie sont données dans le tableau suivant [14] :

Le matériau Le facteur de perte
Aluminium pur 0.00002 - 0.002
Alliage d'aluminium-dural 0.0004 - 0.001
Acier 0.001 - 0.008
Plomb 0.008 - 0.014
Fonte 0.003 - 0.03
Alliage de cuivre au manganése 0.05-0.1
Caoutchouc naturcl 0.1-03
Caoulchoue dur 1.0
Verre 0.0006 - 0.002
Beton 0.01-0.06

4. Vibration Forcée :

Beaucoup de structures réelles sont soumises a des excitations périodiques. Cela peut étre produit
dans des machines a cause de la rotation de leurs composantes et équipements, dans des tours a
cause des effets de vent ou au niveau des fondations tremblées. Généralement, les contraintes
dynamiques, le bruit, la fatigue et les autres effets sont tenus a des niveaux acceptables méme
pour de trés faibles amplitudes de vibration causées par des forces d'excitation.

Certaines forces périodiques sont harmoniques et si elles ne sont pas harmoniques, elles peuvent
étre représentées comme harmoniques sous forme d’une série de fonctions harmoniques en
utilisant des techniques d'analyse de Fourier. On va se focaliser uniquement sur 1’étude en
dynamique des structures et systémes soumis a des excitations harmoniques. Les excitations non
périodiques tels que le choc, I'impulsion aléatoire, explosion ne sont pas considérées.
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4.1.Réponse d'une structure d’un amortissement visqueux a une excitation harmonique
d’une amplitude constante :

Dans le systéme représenté dans la fig. 16, le corps de masse m est relié par un ressort et un
amortisseur visqueux et soumis a une force harmonique de fréquence circulaire v et d'amplitude
F.

+ve

———— F sin vt

Fig.16 : Model a un degré de liberté d'un systéme forcé avec amortissement visqueux
L’¢quation de mouvement pour co gystémo est [9] :
mx + cx + kx = Fsinvt (10)

La solution de I’équation différentielle : m¥ + cx + kx = 0 (vu précédemment) est sous forme
de la vibration initiale qui meurt avec le temps.

Le mouvement continu est donné par la solution particuliére.

La solution de I’équation différentielle (10) peut étre donnée sous forme :

x = Xsin(vt — ¢),

x = Xvcos(vt — ¢) = Xvsin (vt —¢+ g)

¥ = —Xv?sin(vt — ¢) = Xv?sin(vt — ¢ + )

L'équation (10) devient :

mXv?sin(vt — ¢ + m) + cXvsin (vt —¢ +-215) + kX sin(vt — ¢p) = F sinvt

Un diagramme de vecteurs de ces forces peut illustrer (fig. 17)
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Fig. 17 : Diagramme de vecteurs de forces

Du diagramme fig. 17
F? = (kX —mXv®)?2 + (cXv)?

X =F/\(k—mv2)? + (cv)? (11)

cXv _ cv
(kX-mxv2)  (k—mv2)

tang =

Donc la solution d'équilibre de I'équation (10) est ;
F

e sin(vt — ¢)

qf) = arctan ( -w—v)

NI

La solution compléte comprend le mouvement transitoire donné par la fonction complémentaire

[91:
x = Ae~$%sin (/1 — (2wt + )

La fig. 18 représente le mouvement combiné.

mouvement combingé

mouvement

-
d'état d'équilibre

AR

WY v
mouvement 3 \
transitoire
\
QA+

Fig. 18 : Vibration forcée avec mouvement combiné

r
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; . o ; {k F
L'équation (11) peut s'écrire sous une forme plus convenable si nous mettons w = —et X, = o

alors :

g e (12
=@+

¢ = arctan [1—2_5—((://—0%

Le rapport X /X, est connu comme le facteur d'amplification dynamique, parce que X; est la
déformation statique du systéme sous une force constante F, et X c'est l'amplitude dynamique.
On considére des différentes valeurs du rapport de fréquence v/w, pour tracé X/X; et ¢ en
fonction de la fréquence pour différentes valeurs de { (fig. 19. et fig. 20).

L'effet du rapport de fréquence sur le diagramme des vecteurs des forces est représenté dans la
fig: 24,

L'importance de la vibration provient principalement des grandes valeurs de X /X, connues
lorsque le rapport de fréquences v/w a une valeur proche de l'unité. C'est-a-dire la force peut
produire une grande amplitude de vibration. Le phénomeéne connu sous le nom de resonance se
produit loraque la tréquence d'excitation est égale a la fréquence propre, autrement dit loreque
v/w =1,

La valeur maximale de X/X, se produit effectivement a des valeurs de v/w = 1. Donc

v/ @) (x/xymax =/ 1 — {* = 1 pour de petites valeurs de {,
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n/2

¢ croissant

0

e e ool
1 2 2 3 4 "

Fig. 19 : La réponse amplitude-fréquence pour le systéme de la Fig. 16

—————e =0
—
€ croissant
] 1 | -
1 2 3 4 ®

Fig. 20 : La réponse phase-fréquence pour le systéme de la Fig. 16
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mXi?
cXv
F
é
vt kX
(a)
mXi? -
cXv
F é
v
: kX
(b) '
mX\# sy
/‘ ¢ cXv
vt
F / KX
{c)

Fig. 21 : Diagrammes vectoriels des vibrations forcées : (a) v/w <« 1 la force d'excitation sensiblement égale a la
force du ressort; (b) v/@ = 1 la force d'excitation égale a la force d'amortissement, et la force d'inertie égal a la
force du ressort; (c) v/w > 1, la force d'excitation a peu prés égale a la force d'inertie

1

X/X)max = ZQ[-T?

Pour les petites valeurs de {, (X/Xs)max = 1/2{, qui représente la valeur relatives a v/w = 1.
Donc 1/2¢ est une mesure de l'amortissement visqueux dans un systéme et connue sous le nom

de facteur Q.
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Pour un corps asymétrique de masse m, a un rayon effectif r et en rotation avec une vitesse
angulaire v, la force d'excitation est donc : m,rv2. Si cette force est appliquée dans un systéme a
un degré de liberté tel que celui illustré dans la fig. 16, la composante de la force dans la
direction du mouvement est : m,.rv? sin vt, et I'amplitude de vibration prend la forme suivante :

X = (mr/er;(v/m)2 (13)
J-@rT ks

La valeur de v/w pour X maximum trouvée en différenciant I'équation (13) est donnée par

1
v/ @) xmax = ﬁ
qui est le pic de la courbe de réponse qui se produit lorsque v > w, fig. 22.

En outre, on trouve :

Xmax = (m/,./m)r/(2§v L)

on peut constaté que loin de la condition de résonance (v/w = 1), la réponse du systéme n'est
pas fortement affecté par lamortissernent, saul si celui arrive a Cue grand. Counue dans la
plupart des systémes mécaniques, I'amortissement est généralement taible (¢ <U,1), donc ce
dernier est souvent négligeable lors de I'évaluation de la fréquence pour 'amplitude maximale,
ainsi que la réponse en fréquence-amplitude issue de la condition de résonance.

¢ croissant

] 1 = X

0 1 2 3 0}
Fig. 22 : Réponse amplitude-fréquence avec due a une excitation harmonique asymétrique

On constate d’aprés les figures 19, 21 et 22 que la réponse du systéme aux basses fréquences
(« w) dépend de la raideur et dans la région de résonance la réponse dépend de I'amortissement,
alors que pour les hautes fréquences (3> w) la réponse est régie par la masse du systéme. Il est
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trés important donc de comprendre ce phénoméne lorsqu'on essaie de réduire la vibration d'une
structure. Par exemple, l'application de I’amortissement aura peu d'effet si I’excitation et la
réponse fréquentielle sont dans une région bien loin de la résonance, comme celle contrdlée par
la masse de la structure.

4.2.Réponse d’une structure d’un amortissement visqueux supportée par une fondation
et sollicitée par une excitation harmonique :

Le systeme considéré est représenté dans le fig. 23. La fondation est soumise a des vibrations
harmoniques Asinvt et le probléme posé est de déterminer la réponse x exprimant les
mouvements du corps de masse m.

+ve

y = Asinvt

t 5 . |
Fig. 23 : Modéle d’un corps supporté par une fondation avec un amortissement visqueux et soumis a
une excitation harmonique

L'équation du mouvement est [9] :
mi =c(y — %) + k(y — x) (14)

Si le déplacement du corps est relative a la de fondation, cela nous permet de définir I’entité u
donnée par : u = x — y, et I'équation (14) devient

mil + ¢t + ku = —my = mv2Asinvt

Cette équation est semblable a I’équation (10) donc la solution peut étre écrives donnée sous la
forme suivante :
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u= e sin (vt — arctan [-ZM )

-7 ber S

Si le mouvement absolu de corps est demandé, 1’équation (14) prend la forme :

mi + cx + kx = cy + ky = cAvcosvt + kAsinvt = A\ k? + (cv)? sin(vt + @)
Iei @ = arctan( %)
Du résultat précédent on trouve :

AJkZ+(cv)?

= TS oo sin(vt — ¢ + )

La transmissibilité du mouvement est définie comme le rapport entre I'amplitude de vibration du
corps et I'amplitude de la vibration de la fondation.

L+(.{.C£)n

T e

e R X
Transmissihilité du mouvement= o

4.3.Isolation des vibrations :

Tes forces dynamiques produites par les machines sont souvent trés importantes. Cependant, la
force tranemiee a la fondation ou a la structure du support peut étre réduite en utilisant des
supports flexibles avec de bonnes propriétés ou alternativement une machine peut étre isolée de
la vibration de fondation en utilisant des supports flexibles corrects. La fig. 24 montre le modéle

de telles structures.

lFSith

m

{

Fig. 24 : Systéme a un degré de liberté lié a une fondation
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La force transmise vers la fondation est la somme des forces du ressort et celle de
'amortissement. Donc la force transmise = c¢x + kx et l'amplitude de la force transmites F est
donné par :

Fr=/(k —mv2)?2 + (cv)?
Le rapport de transmission de la force ou la transmissibilité, T;- est donné par :

T = Fr XJkZ+(cv)?
A N AR

F F

F/k

[T ez

, alors I’expression de T, devient :

Puisque : X =

C’est pourquoi la force et les transmissibilités du mouvement sont les mémes.

Les effets de v/w sur T, sont représentés dans la fig. 25. C'est clair qu’une bonne isolation
v/w > /2, d'ol une faible valeur de w est nécessaire ce qui implique une faible raideur, donc ,
un support flexible. Dans la pratique ce phénoméne n'est pas toujours acceptable ol une certaine
raidenr minimale est pénéralement nécessaire afin de répondre aux critéres d'exploitation.

6.0 §
5.0 4

4.0 - ]
3.0 4

2.0 -

{ croissant

0.5 -

v
w

. . g

0 1 V2 2 3
Fig. 25 : Réponse du rapport Transmissibilité-Fréquence

Il est particuliérement important d'étre en mesure d'isoler les sources de vibration, car des

vibrations peuvent étre transmises facilement aux alentours ou de graves problémes de bruit
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peuvent étre apparus. Théoriquement, les isolateurs a faible rigidité sont souhaitables pour
donner une basse fréquence propre. Cependant, cela aboutit & des isolateurs qui sont trés
flexibles et par conséquent des problémes de stabilité peuvent survenir. Le systéme doit étre fixé
de facon rigide & un grand bloc qui augmente efficacement sa masse de telle sorte que les
isolateurs rigides peuvent étre utilisés. Le centre de masse du systéme combiné est également
diminué, ce qui donne une meilleure stabilité. Pour la meilleure réponse d'un systéme combing,
ce dernier peut étre congu avec amortisseurs contrdlant les grandes amplitudes.

Il existe quatre types de matériaux a ressort souvent utilisés pour montages élastiques et
isolateurs de vibrations: air, métal, caoutchouc et liége. Les ressorts pneumatiques peuvent €tre
utilisés pour des suspensions a trés basse fréquence (<1 Hz), tandis que les ressorts métalliques
ne peuvent étre utilisés que pour des fréquences de supérieure (environ 1,3 Hz). Aussi les
ressorts métalliques peuvent transmettre des fréquences élevées. Cependant, les patins en
caoutchouc ou en feutre sont souvent utilisés pour empécher le contact métal sur métal, c'est-a-
dire entre le ressort et la structure. Le caoutchouc peut étre utilisé dans le cisaillement ou dans la
compression, mais rarement dans la tension. Il est important de déterminer la rigidité dynamique
d'un isolateur en caoutchouc parce que ce elle est généralement beaucoup plus grande que la
rigidité statique. Aussi le caoutchouc possede quelques amortissements propres bien que cela
puisse étre sensible a I'amplitude, a la température et aux fréquences naturelles de plus de 5 Hz.
Le liége est un des plus anciens matériaux utilisés pour l'isolation des vibrations. Il est
habituellement utilisé en compression ou pour des fréquences naturelles de plus de 25 Hz.

Fxemple :

Une machine de masse m génére une force de perturbation exprimée par : F sin vt. Pour réduire
la force transmise au support de la structure, la machine est montée sur un ressort de raideur k et
un amortisseur. Comparer l'efficacité de ce systeme d'isolation avec 1’amortissement visqueux et

lFsinyt lFSil’ll’f

m m

kél%l'Jc L k* =k(1+in)
B ]

Fig. 26 : a) Systéme avec amortissement visqueux. b) Systéme avec amortissement hystérétique

hystérétique.
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T, == 4“(22‘%)2 (15.2)
[T+

Posons : 17 = —CE = 2("%. Donc

L =ﬂ=1;’72 (15.b)

F 2

[T +2

L'efficacité de ces isolateurs peut €tre comparée en utilisant ces expressions pour T,. Les
résultats sont présentés dans le tableau ci-dessous :

Les différents cas de T, Isolateur d’amortissement | Isolateur d’amortissement
visqueux (15.a) hystérétique (15.b)
La valeur de T, pour v = 0% 1 1
Le rapport de fréquence a la 1 1
résonance
La valeur de T;- a la résonance 1+ 202 1 M+ n? 1
2 X noon
La valeur de T, pour v/w = V2 1 1
Rapport de fréquence v/w pour s4JP >2
l'isolation
Haute fréquence, v/w > 1 2¢ 1
atténuation de T, v/w (v/w)?

On peut constater que les effets de l'isolement sont les mémes pour les isolateurs visqueux et
hystériques, sauf a des taux élevés de fréquence. De ce fait, 'amortissement hystérétique donne
beaucoup mieux I’atténuation de T,. A ces fréquences, il est préférable de découpler les
isolateurs visqueux amortis en attachant des petits ressorts ou des douilles en caoutchouc a

chaque extrémité.
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4.4.Réponse d'une structure d’un amortissement de Coulomb a une excitation
harmonique :

L'équation du mouvement de ce systéme (fig. 27) est non linéaire parce que la constante de la
force de frottement toujours oppose au mouvement [9] :

mi+kx+ F; = Fsinvt

+ve

Fig. 27 : Modele d'un systéme 3 un seul degré de liberté avec amortissement de Coulomb

Si F,;, est grande par rapport & F, un mouvement discontinu se produira, mais dans la plupart des
structures F; est généralement faible de sorte qu'une solution approchée continue est valide. La
solution approximative cst obtenue en linéarisant 1'équation du mouvement, ce qui peul élre fail

en exprimant F; en fonction d'un facteur d'amortissement visqueux équivalent ¢, :
P d d

c _4Fd
d_sz

La solution de I'équation linéarisée du mouvement donne I'amplitude X du mouvement comme
suite [9] :

F F
4= Jk—mv2? ¥ (cqv)?

(k—mv?)? + (f—;{i)z

C’est-a-dire :

X _ J1-(4Fgq/mF)?

F
;\’:__I:(V/T)z—' AVE:CXS _E'

Cette expression est satisfaisante pour les petites forces d'amortissement, si 4Fg/mF < 1, c’est
pourquoi il ne faut pas que : F; > (7r/4)F.

A la résonance l'amplitude n’est pas limitée par I’amortissement de Coulomb.
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4.5.Réponse d'une structure d’un amortissement hystérique & une excitation
harmonique d’une amplitude constante :

Le modéle d’un systéme a un degré de liberté avec amortissement hystérétique et soumis a une
excitation harmonique est présenté dans la fig. 28.

+ve

kl

m p—— L sin LT

L'équation du mouvement de ce systéme est [9] :
mi + k*x = Fsinvt
Avec : k™ = k(1 + jn),

La solution de I’équation du mouvement est |Y] :

g Fsinvt

T (k-mv?)+jnk
C'est-a-dire :
X 1

Xs  JO-(/w)?)Z+n?

Ce résultat peut également étre obtenu a partir de I'analyse d'un systéme avec un amortissement
visqueux par la substitution de ¢ par nk/ v, c'est-a-dire : ¢ = nk/ v.

1
=

11 faut noter que si ¢ = nk/ v, a larésonance : ¢ = nvkm;donc:n = 2 = 1/Q. Alors : Q =

Si une structure est fabriquée d'un matériau pour lequel n = 0.02, le facteur @ = 0—32 =50a
prévoir. Pour un acier avec 1 = 0.005, Q = 1/.005 = 200 et pour le fer moulé avec = 0.01,
@ = 100.

Remarque :

Dans la pratique les valeurs de Q sont trés inférieures a celles qui se calculent et souvent les
valeurs du facteur Q sont 10 fois moins par rapport a celles calculées [9]. De ce fait, les
amortissements supplémentaires qui se trouvent dans les structures proviennent des articulations
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entre les différentes composantes de la structure. L'amortissement de joint est souvent la forme la
plus importante de 1'amortissement dans une structure et maintient la réponse dynamique a des
niveaux acceptable.

4.6.L.a méthode de réponse par étape :

C'est une méthode de réponse temporelle, pour unité de masse, qui concerne les systémes
linéaires d’un seul degré de liberté sollicités par des excitations externes. Si une unité d’étape
d'une excitation harmonique est appliquée sur un systéme a un degré de liberté régi par 1'équation
différentielle suivante [14] :

i+ 2(wx + w?x = wluycos(wt) (16)

Sa réponse temporelle est donnée par [13] :

1 .
2(t) = 1 — ==e"%9¢ gin(wyt | (17)
Avec ¢ = cos (.
Vi)
: \
i s ““7,\
@ I
= |
= [
-~ | s \ - ——
i | ; :
& |
- I
s |
Z |
E I
= |
I
|
0 —
sz JE Temps t

Fig. 29 : La réponse par étape d'un oscillateur simple

La courbe d'une réponse typique par étape est représentée dans la fig. 29. Le temps au premier
pic T}, est donné par :

T T
T,=—= (18)

Wy 1-w

La réponse au temps de pic (valeur de pic), M, est donné par :
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—TL'{

My =1+e0% =1+l (19)
Le pourcentage de dépassement (PO) est par :

-l
PO = (M, — 1)100% = 100e3*™ (20)

Si un des paramétres : T,,, M, ou PO est connu & partir d'un enregistrement de réponse par étape,
le facteur d'amortissement correspondant { peut étre calculé en utilisant la relations appropriée
des formules suivantes :

¢ = (21)

R (22)
1+Vn(Mp—1)]2

= — (23)

o/ 1002
By

Il convient de noter que lors de la détermination de M,,, la courbe de réponse devrait étre
normalisée a une valeur unitaire de 1'état d'équilibre. Sinon, le résultat est valide que pour le
systéme a un degré de liberté, ainsi que pour des excitations modales des systémes multi degré
de liberté.

5. Conclusion :

Les vibrations des structures peuvent étre sous différentes formes, a savoir : libres, forcées,
avec ou sans amortissement. Toutes ces formes concernant les systemes a un seul degré de
liberté ont été étudiées dans ce chapitre avec plus de détail donné aux différents types
d’amortissements utilisés (visqueux, de Coulomb, hystérétiques ou avec amortissements
combinés). Les systémes avec tous ces types d’amortissements en vibration libre ou forcée due
aux excitations harmoniques sont vus. L’isolation de vibration des structures aussi a été vue avec
un exemple illustrant ’efficacité d’utilisation des isolateurs visqueux ou hystérétiques. On
constate d’aprés cette étude détaillée que la vibration des systémes aux basses fréquences dépend
de la raideur % et dans la région de résonance dépend de l'amortissement, alors qu’aux hautes
fréquences dépend de la masse du systéme. Donc, il est trés important de comprendre ce
phénomene lors de 1’étude vibratoire des structures.

Enfin, ce chapitre représente la base de 1’étude dynamique des systémes multi degré de liberté
qui font 1’objet du chapitre suivant, ainsi que les systémes continus.
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CHAPITRE III

VIBRATION DES STRUCTURES A
PLUSIEURS DEGRES DE LIBERTE



Alors les équations du mouvement de ce systéme sont :
my¥; = —kyx; — k(x; — x3), pour la premiére masse (1)
my¥%, = k(x; — x3) — kax,, pour la deuxiéme masse 2)

Les équations (1) et (2) peuvent étre résolues pour les fréquences naturelles et par conséquent
pour les formes propres en adoptant la forme suivante :

x; = Ay sin(wt + ) et x, = A; sin(wt + 1Y)

Cela suppose que x; et x, oscillent avec la méme fréquence w et sont en phase ou en
opposition de phase. C'est une condition suffisante pour que w peut considérée une fréquence

propre.
On remplace la solution dans les équations (1) et (2), on obtient :

—my A w? sin(wt + ) = —kA; sin(wt + ) — k(4A, — A,) sin(wt + Y)

—myA,w? sin(wt + ) = k(A; — A;) sin(wt + ) — kA, sin(wt + 1)

Etant donné que ces solutions sont réalistes pour toutes les valeurs de t, alors :

Ay + k—muw?) + Ay (=k) =0 (3)
A (=k) + Ay (hy + kb =mum?) =0 (h
Ay et A, peuvent étre éliminés en écrivant :

ky + k — myw? -k
[1 1 (5)

= ;
—k kz + k- mza)Z]

C'est la matrice donnant ’équation caractéristique des fréquences. Alternativement, on peut
écrire des équations (3) et (4) :

AiJA, =kf(ky + k — mlwz)} (6)
A /Ay = (ky + k —mw®)/k

Donc :
k/(ky + k —miw?) = (ky + k — myw?)/k, ou encore :
(k + Iy — my@?)(ky + k — mpw?) — k2 =0 %)

La solution de I'équation (7) donne les fréquences propres du systéme de la fig. 1. Les déformées
propres correspondant se déterminent par le remplacement de ces fréquences dans (6).

45



Considérons le cas oui : ky = k, = k, et my = m, = m, IL'équation de fréquence devient :
(2k — mw?)? — k? = 0; Donc :
miw* — dmkw? + 3k? = 0 - (mw? — k)(mw? —3k) =0

Apres résolution en trouve :

w; = \/% (rad/s) et w, = J% (rad/s)
Siw = \/T—E- (rad/s), alors (Al/Az)w=\/k/_m =41,

A 3k
Bise = \/; (rad/s), alors (Al/Az)CF\/m =i—1
Cela donne les modes propres correspondant aux fréquences propres wq et w,. Donc, le premier

mode propre de vibration libre se produit 4 la tréquence f = ﬁ \/; Hzet A /A, =1, c'est-a-

dire les masses se déplacent en phase I'une par rapport a I’autre et avec la méme amplitude
comme si elles sont connectées par une liaison rigide fig. 3. Le deuxiéme mode propre de

e s e ; ,31{ G B B
vibration libre se produit a la fréquence [ = i =~ Hz et A; /A, = —1, ¢’est-a-dire, les masses

ne daplncent en opposihon de phate |'une par rapport a I'autre et avec la méme amplitude fig, 3.

L

Fig. 3 : Les modes propres d’un systéme a deux degrés de liberté

Les deux modes de vibration libre peuvent &tre écrits :
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() = (&) sincwst+ ) e (2) = (&) sinqwst-+ )

Xz Az

Comme chaque solution satisfait I'équation du mouvement, la solution générale est :
X1 A]_ 1 P A;[ I .

(—) = (A—) sin(w.t + 1) + (—) sin(w,t + ;)
X2 2 Az

Ou A1,4,., ., paramétres a trouver des condition initiale. Par exemple si :

x1(0) =X et x,(0) = %,(0) = %,(0) = 0,

. . k 3k
Et a rappelé que w, = \/;, Wy = J; (A1/4z)0, = +1, (A1/43), = —1,

On peut écrire :

Xy =sin(ﬁt+w1)+sin(\/%t+lpz) et xzzsin(&t+lp1)—sin(\ﬁ§t+d)z)

Remplagons les conditions initiales x; (0) = X et x,(0) = 0, on trouve :
X = sin(y,) + sin(y,) et 0 = sin(yP,) — sin(y,)

Donc :

sin(¥4) = sin(y,) = X/2

Les conditions restantes donnent : cos(y;) = cos(y,) = 0, par conséquent :

X, = (X/Z)sin(J%t)+(X/2)Sin(J%t) et x, = (X/Z)Sin(\/%t)—(X/Z)sin(\/%t)

Autrement dit, le mouvement de chaque masse a deux composantes harmoniques.
2.2.Vibration forcée :

L’excitation harmonique de vibration dans une structure peut étre générée sous forme de
certaines facons. Par exemple, par une machines tournantes déséquilibrée ou dans le cas de
I'excitation périodique contenant une composante harmonique troublante. Un modéle a deux
degré de liberté d'une structure excitée par une force harmonique F sin vt est représenté dans la
fig. 4. L'amortissement est supposé négligeable. La force a une amplitude constante et une

fréquence (v/2m) Hz.
+ve +ve

Fsinwvt k

FAWWWWWWW—

Fig. 4 : Systéme a deux degré de liberté avec excitation forcée
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L'équation du mouvement est :
my¥; = —kyxy — k(xy — x3) + Fsinvt et my¥;, = k(% — x3) — kaxs

Comme il I'amortissement est négligeable, les mouvements sont en phase ou en opposition de
phase avec la force d'excitation de sorte que les solutions suivantes peuvent étre utilisées :

x; = A, sin(vt) et x, = A, sin(vt).
En remplagant ces solutions dans les équations du mouvement, on obtient :
Al(kl + k = mlv?’) + Az(_k) - F

Al(_k) + AZ(kZ + k — mzvz) =0

Donc :

__ F(kptk—mav?) __ Fk
dy == =
Avec :

A= (k, + k—muyv?)(k + ky — myv?) — k?
A = 0 est I'équation de la fréquence.

Par conséquent, la réponse du systéme forcé est déterminée.

Exemple

Une remorque a deux roues motrices est posée sur une surface ondulée de telle fagcon que le
mouvement vertical de la roue peut étre considérée comme sinusoidale, le pas des ondulations
est de 5 m. La rigidité combinée des pneus est de /70 kN/m et celle du ressort principal est de 60
kN/m, les masses ont les valeurs de 400 kg et de 500 kg (fig.5). Trouver les vitesses critiques de
la remorque en (km/h) ? Et leur amplitude de vibration ? La remorque est tirée a une vitesse de
30 km/h et que 'amplitude des ondulations A3 est de 0,1 m.

Fig. 5 : Exemple d’un systéme a deux degré de liberté
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Les équations du mouvement sont :

myEy = =k (X — x3) et mp¥y = ky (% — %3) — ko (32 — x3)
Considérons que :

x; = A;sinwt , x, = A, sinwt et x3 = Az sinwt, alors :
Ay(ky = myw?) + Ay (=ky) = 0 et Ay(—ky) + Ay (ky + by — mpw?) = kA3
L’équation de fréquence est :

(ky + ky — myw?) (kg — myw?) — k=0

Cette équation se simplifie en :

mymyw®* — (myky + myky + mylk)w? + ik, =0
Application numeérique :

0.2w* — 139w? + 10200 = 0

Les racines de celle équalion sont :

w=1637rad/s etw = 20.78 rad/s, donc : f = == = 259 Hz et [ = o= = 3.3 Hz

1
27 21

Pour une vitesse v (km/h), ou v/3.6 (m/s), la fréquence sera v/(3.6*5) (Hz), c’est pourquoi les

vitesses critiques sont :

——=f=259 >v=36%5%259 =466 m/s =167.83 km/h

—z=f=33 5v=36+5+33=594m/s=213.84 km/h

De I’équation du mouvement, on peut écrire:

_ Kiks A = 10200
Al_(k— 2)(ky +kz—myw?)—kZ) 3 T 02w4-139w2+102
1—myw?)(kq+ky—myw2)—ky 0.2w%-139w2+10200

A3

Maintenant si la remorque est tirée a une vitesse de v = 50 km/h, alors la fréquence sera :

w =220 = 17.45 rad/s
3.645

Dol : 4; = —0.7494; = —0.749 % 0.1 = 0.075 m qui représente I’amplitude de vibration de la

remorque.
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2.3.Structure avec amortissement visqueux :

Si une structure posseéde un amortissement de nature visqueuse, I'amortissement peut étre
modélisé de maniére similaire a ce que dans le systéme représenté dans la Fig. 5.

Fig. 6 : Systéme forcé a deux degré de liberté avec amortissement visqueux

LLes équations du mouvement pour ce modéle sont :
”1[.5(3] + k|.,\._| G i k;_(x| - x;,) + CI'\.:F + Cz(..\h e .\.:2) f]
my ¥, + k(0 — x1) + kaxp + 6 (X — %) — 3%, = f7

Une solution de la forme x; = A;e% et x, = A,e5" peut étre supposée, ot I'opérateur de Laplace
pour ce cas est égal a:a + jb, j =+—1.aet b sont des réelles. Chaque solution contient une
composante harmonique de fréquence b, et une composante de décroissance de vibration d'un
facteur d'amortissement a. En substituant ces solutions dans les équations du mouvement, on
obtient :

st*+as®+Bst+ys+6=0
@, B,y, et § des coefficients réels.

Cette équation peut posséder quatre racines et donc quatre valeurs de S peuvent étre obtenues. En
général, les racines forment deux paires conjuguées complexes, tels que : a; *+ jby, et a; * jb,.
Celles-ci représentent des solutions de la forme x = Re(X et eﬁ’t) = Xe™ cos bt c'est le cas du
mouvement harmonique des masses et décroit exponentiellement avec le temps. Les paramétres

du systéme déterminent I'amplitude de la fréquence et le taux de décroissance.
11 est souvent recommandé de tracer ces racines sur un plan complexe comme le montre la fig. 7.

Ceci est connu comme le s-plan.
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Rels)

a2 ©4

Fig. 7 : s-plan
Pour un léger amortissement les fréquences propres sont approximativement données par :
W, = by etw, = b,.
La partie droite de s-plan contient des racines avec exponentiel positif et dans ce cas le
mouvement grandit avec le temps et donc il est instable. .a partie gauche contient des racines
avec exponentiel négatif et dans ce cas le mouvement décroit avec le temps et donc il est stahle.

Exemple :

Considérons un systeme amorti a deux degrés de liberté, fig. 8. Trouver les équations du
mouvement et déterminer les fréquences propres et la réponse des modes principaux. Examiner
tous les cas possibles pour différentes racines de 'équation caractéristique ?

—%z)
Fig. 8 : Systéeme amorti a deux degrés de liberté.
L'équilibre des forces nous permet d’écrire :
Mm%y = —kyxy — ka(x — %2) — 1% — (% — X2). 1
myXy = ka(xy — x2) + 2% — X2). 2)
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Supposons que les solutions sont sous la forme : x; = X;eSt. Alors :

[mlsz + (¢, +e3)s+ (ky + k) —(c5+ k) ] X1] B [0] 3)
—(c5 + k) (mps? + s + k)l 1Xz] L0

L’équation caractéristique de cette matrice est :
m1m25‘4 + [mlcz + mz(cl + CZ)]SB + [mlkz + mz(kl + kz) + C]_CZ]SZ + (klcl + kzc?_)s + k1k2 = 0 (4)

Cette équation devra avoir quatre racines. Puisque toutes les constantes physiques m;, k;, et ¢;
sont positives et comme tous les signes 1’équation sont positifs, donc il n'y a aucune possibilité
d'avoir racine positive. C’est pourquoi, les possibilités suivantes sont possibles : (1) les quatre
racines sont des complexes de deux paires conjugués; (2) les quatre racines sont réelles
négatives ; (3) deux racines réelles négatives et les deux autres conjuguées complexes.

{51 =—-p1+iqy, Sz = —p1—iqx (5)
S3 = —p2 +1q;, $3 = —p2—iq;

Ty, Na, tq, el tfa e rtely [wuzﬂir\‘

Les deux premiére racines donnent la solution suivante :
x; = X117 exp[(—p; +iq)t] + Xz exp[(—py — iqy)t] = e_plt(XneiQIt a3 Xlze_uht)

x1 = Ay e Pisin (gt + ¢1q) (6)

et
X3 = X1z exp[(—=p; + ig1)t] + Xap exp[(—p1 — igqq)t]

x; = Aze Pt sin(gqt + ¢oq). @)

Ces deux solutions représentent un mouvement oscillatoire avec des amplitudes qui décroissent
exponentiellement. De la méme maniére on trouve les deux autres solutions pour les racines S3
et S4. Combinons les quatre racines, on obtient les solutions générales suivantes :

X = Aue_plt sin(gyt + ¢11) + Alze_pztsm (g2t + ¢12)
x; = Ay e Pitsin(g it 4+ ¢p1) + Azze P2Esin (qat + Pa2)

A11,412,421,452.011,021,P12, et P, parametres & déterminer. Avec ['utilisation de I'équation.
(3), pour chaque racine, on peut trouver quatre relations. Quatre autres relations peuvent étre
trouvées en utilisant les conditions initiales : x,(0), x,(0), X, (0) et x,(0). Par conséquent, toutes

les constantes seront déterminées.
Pour le second cas, ou les quatre racines sont réelles et négatives, alors le mouvement n'est pas

oscillatoire et les déplacements des masses se dégradent de facon exponentielle. Ce cas est
similaire au cas sur-amorti.
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Enfin, pour le troisiéme cas, ou les deux racines sont réelles et négatives et les deux autres sont
une paire de complexes conjugués, les solutions générales sont :
x; = Aje Ptsin(qt + ¢;) c;e 53t + die 54t

Ces constantes se déterminent de la méme maniére du premier cas.

3. Vibration des structures avec plus de deux degré de liberté :

L'analyse des vibrations des systémes & plusieurs degrés de liberté se fait de la méme maniére
que pour les systtmes a deux degrés de liberté. Cependant, la méthode devient encore
compliquée pour ces systémes et donc on a recours a des méthodes numériques pour résoudre
I'équation des fréquences propres et par conséquent déterminer les modes propres correspondant.

3.1.La méthode de la matrice :

La méthode de matrice pour l'analyse des systémes a plusieurs degrés de liberté est un moyen
pratique afin de gérer plusieurs équations du mouvement, En outre, des informations spécifiques
sur une structure telle que la plus petite fréquence propre peut étre ohtenue sans procéder a une
analyse complete et détaillée. La méthode de la matrice d'analyse est particuliérement importante,
car elle constitue la base de nombreuses solutions informatiques & des problémes de vibration. La
méthode peut étre mieux démontrée au moyen d'un exemple.

Exemple :

Soit une structure modélisée par un systéme a trois degrés de liberté, fig. 6. Déterminer la
fréquence propre la plus élevée de vibration libre et la forme du mode propre correspondant ?

Fig. 8 : Systéme a trois degrés de liberté

Les équations du mouvement sont :

2mxy + 2kxy + k(x; —x3) =0
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2m¥, + k(x; —x) + k(xy; —x3) =0
m.’%g + k(X3 —xZ) =0

Si:x;, x, etx; prennent la forme : X sin wt et A = mw?/k, alors ces équations peuvent étre
écrites sous la forme suivante :

3 1
EXI . EXZ = AXl:

“'%Xl + X2 == %Xg, = )LXz,

_'Xz + X3 = RXg,
C’est-a-dire
15 =05 0 (X %
—05 1 —05[|{Xat=21{X;
o -1 1 1% ¥

Ce que I’on peut noter :

[ST{X} = A{X}
Avec [S] est la matrice du systéme, {X} est le vecteur du systéme et le A est une quantité scalaire.

Celle équalion matricielle peut €tre résolue par un proceéde d'itérations. Celle procédure nécessile
de supposer un vecteur initial {X7} que 1’on multiplic par la matrice [S]. Le résultat obtcnu scra
normalisé en divisant ses termes par le plus grand terme. La procédure sera répétée jusqu'a ce
que les amplitudes stabilisent & un modeéle défini. La convergence tend toujours a la plus grande
valeur de A et au vecteur correspondant. Comme A = mw?/k, cela signifie que la fréquence
propre la plus grande est déterminée. Proposons le vecteur initial suivant :

X1 1
Xz == —1
X3 2

Donc :

1.5 —0.5 0 (1 2 0.67

—0.5 1 —0.5]3—1; =49—2.5; =37y-0.83

L 0 -1 1 1L2 3 1.00

1.5 —-0.5 0 7( 0.67 1.415 0.77
—-0.5 1 —0.5]4—0.83; ={—1.665; = 1.83{—-0.91
| 0 -1 1 1L 1.00 1.83 1.00
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Apres plusieurs itérations, on arrive a :

15 =05 0 1 1
—0.5 L —-05y-1;= 2{—1}
0 —1 1 il |

Cela veut dire que A = 2 et comme w? = )Lk/m = Zn% A représente la valeur propre de [S], et le
1

vecteur {X} = {— 1} représente le vecteur propre correspondant de [S]. Le vecteur propre
1

représente la forme du mode propre.

Donc la plus grande valeur de la magnitude est f = . 2k/m Hz, et la forme du mode propre
2n

1
associ€ est : {X} = {—-11.
1

Remarque :

Si la plus basse fréquence propre qui est demandée, dans ce cas on procéde au suivant :
Multiplions le systéme [S]{X} = A{X} par : A7*[S]™. On obtient : [S]"1{X} = 1~ 1{X}.
L'itération de cette équation donne la plus grande valeur de A7 et par conséquent, la plus basse
fréquence propre.

Alternativement, la plus basse valeur propre peut étre obtenue de la matrice de flexibilité. La
malrice de [lexibilité est erile en lermes de coellicients d'influence. Le coellicient d'influence
@pq d'un systeme est la déformation (ou la rotation) dans la point p due a une unité de force (ou
de moment) appliquée dans un point q. Donc, la force qui est appliquée sur chaque masse est le
produit de sa masse avec son accélération :

X1 = aqq 2mX w® + aq; 2mX,w” + a3 mXzw?

XZ = 31 ZleCUZ + [20Y) Zszwz + o3 mX3(U2

X3 = a31 ZmXI(JJZ + agz ZszCUZ + af33 mXS(J)Z

X4 . (%
X, i

Les coefficients d'influence sont calculés en appliquant une unité de force ou de moment a
chaque masse a son tour. Comme la méme unité de force agit entre le support et son point
d'application, le déplacement du point d'application de la force est la somme des extensions des

Ou encore :

2ay1 2a5; Q3

[Zan 2a1; Qg3
2a3y 2a3; asz
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ressorts étendus. Les déplacements de tous les points au-dela du point d'application de la force
sont identiques :

Donc :

1
011 = @3 = A3 = Ap1 = A31 = 5

2k
11 3
a — oo = —_— — T —
22 = Q23 = A32 2k+k 2k
1 1 1 5
gz =—++-=—
33 Tok Tk Tk 2k

L'itération entraine la valeur propre k/(mw?) a converger vers la plus grande valeur, et donc la
plus basse fréquence propre est trouvée. Les autres fréquences naturelles de systéme peuvent étre
trouvées par ’application de la relation d’orthogonalité entre les principaux modes de vibration.

3.2.Systémes a plus de deux degrés de liberté avec amortissement visqueux :

I."étude de ce type de systiemes est la méme élude concernant les sysiémes i deux degrés de
liberté ot le nombre d’équations du mouvement est supérieur a 2, ainsi que la taille des matrices
de masse /m/, d’amortissement /c/ et de rigidité différents /k/ est aussi supérieure a 2. Bien
évidemment, la formulation mathématique et les manipulations numériques des systémes
d’équations de taille supérieure est plus compliquée que les systémes binaires.

4. Conclusion :

Les vibrations des systémes, a plusieurs degrés de liberté, libres et forcés avec ou sans
amortissements ont été étudiées dans ce chapitre avec beaucoup de détail. Les systemes a deux
degrés de liberté on été abordés avec plus de détail a commencer des équations du mouvement,
leur résolution, la détermination de leurs fréquences et modes propres et leurs réponses sans ou
avec la présence de I’amortissement. Quelques exemples d’application sont donnés. Les
systémes a plus de deux degrés de liberté amortis ou non amortis ont aussi vu avec détail,
notamment la méthode de la matrice permettant de déterminer les fréquences propres, les modes
propres et les réponses de ces systémes. A noter que plus le nombre de degré de liberté de
systemes dynamiques augment, plus leur étude se complique et devient difficile, analytiquement

ou numériquement.
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CHAPITRE 1V

MESURE DU FACTEUR DE
L’AMORTISSEMENT D’UNE POUTRE



CHAPITRE IV
MESURE DU FACTEUR DE L’AMORTISSEMENT D’UNE POUTRE

1. Introduction :

L'amortissement présent dans les structures peut étre considéré comme étant un amortissement
inhérent qui se produit naturellement dans la structure ou un amortissement construit
spécialement et ajouté a la structure pour contrdler sa vibration. De ce fait, tous les matériaux se
dissipent un peu d'énergie lors de la déformation cyclique ou lors de la vibration. Ce phénoméne
est donc li€ a des mécanismes associés a la reconstruction interne comme la dislocation
moléculaire et les changements de contraintes aux joints de grains. Ces cffets d'amortissement ne
sont pas linéaires et variables d'un matériau & un autre de telle sorte que l'analyse de ces
mécanismes d'amortissement est trés difficile, Toutefois, des mesures expérimentales sur le
comportement des échantillons de matériaux peuvent étre effectuées pour déterminer le
coefficient d’amortissement qui se produit dans une structure donnée. Donc ce chapitre est
consacré a une analyse modale expérimentale qui est également effectuée afin de mesurer le
coefficient d’amortissement d*une poutre métallique avec différentes conditions aux limites et de
le comparer aux valeurs analytiques.

2. Evaluation expérimentale de la fréquence naturelle :

Il est possible d’évaluer les fréquences naturelles d’un systéme mécanique réel a partir de
résultats expérimentaux. Les différents spectres sont obtenus en balayant les fréquences a
I’intérieur d’une certaine plage. Ces spectres permettent d’évaluer la fréquence naturelle du
systéme et puis déterminer les différentes grandeurs physiques en utilisant les formules
appropriées. La fig. 1 montre les équipements expérimentaux utilisés pour effectuer les essais de
mesure des fréquences propres d’une poutre métallique avec différents conditions aux limites. I
s’agit d’un analyseur du signal de vibration SAUT2035 li¢ a la poutre métallique par de capteurs.

Fig. 1 : Dispositif utilisé pour la mesure des fréquences propres d’une poutre métallique
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3. Mesure des fréquences naturelles d’une poutre métallique reposant sur deus appuis
simples :

Soit une poutre métallique reposant sur deux appuis simples est reliée a ’analyseur du signal
SAUT2035 par un capteur est excitée par un marteau de choc qui est li€ aussi de son coté a
I"analyseur de vibration, fig. 1. Le spectre obtenu représentant la fonction du transfert de Fourier
(FFT) des amplitudes de I’accélération de la poutre en fonction des fréquences est illustré dans la
fig. 2 et fig. 3.

MERS 1H
RMS 40dB

O A TR A

40 60 80 ——100—120-_—140_ """

Fn
Press <Alpha> <Comament Line) to comaent dispiad
Time: Meas SHOM Freq: NONE —a5

Fig. 2 : Spectre mesuré par Panalyseur de signale représentant FFT des amplitudes de Paccélération en
fonction des fréquences d’une poutre métallique reposant sur deux appuis simples

Amplitude de I'accélération en RMS (dB)

T o O

i 3 z eh s
i Hariad IR R L)

0O 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 320 340 360 380 400
Fréquence (Hz)

Fig. 3 : Spectre montrant les pics des fréquences propres d’une poutre métallique reposant sur deux
appuis simples
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Drapres fig. 3, les pics des premiéres quatre fréquences propres sont bien indiqués ol I’on peut
facilement lire et donc déterminer leurs valeurs qui sont respectivement :
fi = 185 Hz, f, = 60 Hz, f3 = 134.5 Hz, f; = 240.5 Hz.

Les caractéristiques géométriques et mécaniques de la poutre métallique sont :
p=7800 kg/m® ;E=2x10""N/m? ;b =39.5mm;h=5mm;{=850mm

4. Détermination expérimentale du facteur de I’amortissement { de la poutre
métallique reposant sur deux appuis simples

4.1.Méthode de la bande passante

Pour pouvoir mesurer le facteur de I’amortissement ¢, d’une poutre métallique reposant sur deux
nppiis simples expérimentalement on ntilise In méthade de 1n hande passante de deseription

suivante.

X (dB)

L'amplitude (dB)
g
w0

—~
-

La fréquence £ (Hz)
Fig.4 : Méthode de la bande passante pour mesurer le facteur de I'amortissement

S ——
B e
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Pour chaque pic de fréquence propre de la poutre métallique reposant sur deux appuis simple, qui
se trouve dans le spectre obtenu par I’analyseur de signal (fig. 1), on effectue le suivant :

On mesure la valeur de la fréquence propre qui représente la coordonnée du maximum du graphe
et on I’a note comme étant f; et puis les valeurs situant & gauche et a droite de f; on les note f; et
f2. Ces valeurs représentent les coordonnées des points du graphe d’ordonnées égalent a
I’ordonnée du pic du graphe moins 3 dB (fig. 4). Finalement, la valeur du facteur
d’amortissement est donnée par la formule suivante en pourcentage :

{=(%)x100.

L’avantage de cette méthode est qu’elle permet de déterminer plusieurs valeurs du facteur de
I’amortissement pour une méme structure. C'est-a-dire pour chaque fréquence propre, on
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détermine la valeur du facteur de I’amortissement et que cette valeur est différente des autres
valeurs déterminées par d’autres fréquences propres. A noter que la valeur du facteur de
I’amortissement est inversement proportionnelle a la valeur de la fréquence propre. Autrement-
dit, plus que la valeur de la fréquence propre augmente, la valeur du facteur de I’amortissement
diminue.

4.2.Calcul du facteur de I'amortissement de la poutre métallique reposant sur deux
appuis en utilisant sa premiére fréquence propre f;

Ampliude de I'accélération en RMS (dB)

}

T

T
1 g B

]

I |

It il

T
I
e
1 T
i Y| | VY
17.47 185 181
13 14 15 16 17 18 19 20 21 22 23 24 25
Fréquence (Hz)

Fig. 5 : Agrandissement du pic de la premiére fréquence propre f issu de la fig. 3

Comme le montre la fig. 5, la valeur de f; est 18.5 Hz. Cette valeur est la coordonnée du
maximum du graphe sur [’axe des fréquences et son ordonnée sur I’axe des amplitudes ayant la
valeur de —11.3 dB. La projection de nouveau de I’amplitude de valeur: —14.3dB=-11.3-3
sur le graphe donnera deux points et la projection de ces deux points sur ’axe des fréquences
donne les valeurs de f; et f; qui sont respectivement : 17.47 Hz et 19.1 Hz. Donc la valeur du
facteur de I’amortissement est :

P e (fzz;fx) - (1"2‘1(1—;";)‘”) = 0.044 = 0.044 x 100 = 4.4 %
2 :

4.3.Calcul du facteur de I'amortissement de la poutre métallique reposant sur deux
appuis en utilisant sa deuxiéme fréquence propre fi;

Comme le montre la fig. 6, la valeur de fi; est 60 Hz. Cette valeur est la coordonnée du
maximum du graphe sur I’axe des fréquences et son ordonnée sur I’axe des amplitudes ayant la
valeur de 4 dB. La projection de nouveau de I’amplitude de valeur: 1dB=4-3 sur le graphe
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donnera deux points et la projection de ces deux points sur I’axe des fréquences donne les
valeurs de f; et f5 qui sont respectivement : 59.3 Hz et 60.75 Hz. Donc la valeur du facteur de
I’amortissement est :

2= (’;ff‘Lfl) s (6";";;;9'3) =0.012 =0.012x 100 = 1.2 %
1

L E PN

] 41
et SR N
[ I |

Amplitude de I'accélération en RMS (dB)
Bt

-k YK §
59.3 AN

55 56 57 58 59 60
Fréquence (Hz)

Fig. 6 : Agrandissement du pic de la deuxiéme fréquence propre f4 issu de la fig. 3

4.4.Calcul du facteur de I'amortissement de la poutre métallique reposant sur deux
appuis en utilisant sa troisiéme fréquence propre f;;

Comme le montre la fig. 7, la valeur de f5; est 134.5 Hz. Cette valeur est la coordonnée du
maximum du graphe sur 1’axe des fréquences et son ordonnée sur I’axe des amplitudes ayant la
valeur de 1.3 dB. La projection de nouveau de I"amplitude de valeur: —1.7dB=1.3-3 sur le
graphe donnera deux points et la projection de ces deux points sur I’axe des fréquences donne les
valeurs de fi et f; qui sont respectivement : 133.8 Hz et 135.4 Hz. Donc la valeur du facteur de
I’amortissement est :

¢ = (BL) = (B552%) = 0.0059 = 0.0059 x 100 = 0.59 %
22 =
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Amplitude de I'accélération en RMS (dB)
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Fig. 7 : Agrandissement du pic de la troisiéme fréquence propre f, issu de la fig. 3
5. Analyse modale

En vue de comparer les valeurs du facteur d’amortissement obtenues expérimentalement avec les
résultats théoriques, nous procédons dans ce paragraphe a I’analyse modale [32].

S e, AR .4
£/2

S = F¢* /(48ED)

Fig. 8 : Déflexion d’une poutre reposant sur deux appuis simples due a une force concentrée appliquée
a son centre

On sait que le déplacement maximal d’une poutre reposant sur deux appuis simples causé par
une force concentrée F appliquée a son centre, selon les lois de la théorie d’élasticité, est :

5=F0*/(48EI). La rigidité de la poutre dans ce cas est: k=F/&, ce qu’on peut écrire :
k=(48EDN)/ ¢,
Application numérique

39.5+5310~12

B RN Y B ARLUEN

k £3 (0.85)3
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Les caractéristiques modales pour les poutres continues sont [32,23] :

La masse modale de la poutre reposant sur deux appuis simples est donnée par I’expression
suivante :

i
M; = mf;qb? dx = mf{f (sin?) dx

M; = pSJ:(sin-i?—)z dx = %f ;avecm = pS

Application numérique :

__ pS{ _ 7B00+39.5+5+850+10"9

M :
L 2 2

= 0.654713 kg

La rigidit¢ modalc dc la poutrc reposant sur dcux appuis simples cst donnée par ['cxpression
suivante :

ko= B (S8 gy = 1 () (sn'22) e = Zo(2)' = o

(m]’ EI
w=—| . /—
L)\ ps
Application numérique :
o1 39.5+5310~12

_E i 4 _ 2+1 e 3.14\% —
k=2e(%) = - (0.85)(35) = 6526.32N/m

k; = M;w? = 0.654713 * (2 7 + 15.8902)2 = 6526.33 N/m

se31p—12
48EI 48x2x1011xw

k== S = 6431.92N/m

On constate bien que la valeur de la rigidité de la poutre reposant sur deux appuis simples est
pratiquement la méme calculée par les différentes formules de la méthode modale, alors que il y
a une légere différence avec celle calculée par la théorie d’élasticité.

L’amortissement modal de la poutre reposant sur deux appuis simples est donné par I’expression
suivante :

il
Co=clyptdr=c ) (sin™) dx =>ct = 200,M; = 20k,
Application numérique :

Pour la premiére fréquence propre de la poutre :

C; =20w;M; =2%0.044 2+ » 15.8902 * 0.654713 = 5.75231 Ns/m
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5.75231
R —

e 13.5348 Ns/m, par unité de longueur.

— G _
c=2X s = 2
Pour la deuxiéme fréquence propre de la poutre :

c=2¢kptS =2 x0.012 x V10291.1 x 7800 X 0.85 X 197.5 x 106 = 2.786 Ns/m

Pour la troisiéme fréquence propre de la poutre :

c = 2{/kp£S = 2 x 0.00594 x V10291.1 X 7800 x 0.85 X 197.5 X 10~6 = 1.38 Ns/m

On constate que I’amortissement de la poutre reposant sur deux appuis est inversement
proportionnel a la valeur de la fréquence propre de la poutre, c'est-a-dire I’amortissement

diminue avec I’augmentation de la fréquence propre.

6. Evaluation du facteur de PPamortissement en utilisant la méthode de décrément
logarithmique basant sur la réponse mesurée par I’analyseur de signal

Rappelons la réponsc librc d’un systémec faiblement amorti ((<<1), fig. 9. suitc a I'imposition de
conditions mitiales est |[Ann| :

Hij=Xe™=" sin(aJ 1-¢&4t +¢5)

x(t) atteint un maximum. Appelons x1 et x» les valeurs de x(?) mesurées au sommet de la /éreet de
la nieme créte positive, respectivement. Nous obtenons donc le décrément logarithmique 3 :

Z,T(,H)] —d= lr{-xiJ - 2z(n—1)o

% =X

x!'l

@,

temps ()
Fig. 9 : Réponse libre amortie

Les réponses de la poutre métallique reposant sur deux appuis simples suites & une excitation
causée par des chocs de différentes amplitudes sont enregistrées par I’analyseur du signal et elles
sont illustrées dans la fig. 10.
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[P # i.rgm,

PN 00

Fig. 10 : Différentes réponses amorties d’une poutre métallique reposant sur deux appuis simples dues a une
excitation choque

La mesure des valeurs de x(#) au sommet des crétes positives et négatives successivement sont
données dans ce tableau :

Réponse | Valeur de x; Valeur de x» Valeur de x3 Valeur de x4 Valeur de xs
1 40.8 -12.5 5.46 -1.57 0.37
2 39.3 -17.2 7.49 -2.13 0.64
3 122 -69.3 30.1 -8.6 222
- 1520 -645 298 -89.3 22.5
Application numérique :
& coaiiees X In(x, /x,)
La formule a utilisée est : 6 =In| = |=2z(n—1)¢ —» ¢ =— L/
X, 27(n—1)
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_In(x/x,) _In(40.8/5.46) _ In(x,/x,) In(40.8/0.37)

- =032 ;0= = =0.374
d 2z(n-1)  2z(2-1) R i 2z(n-1)  22(3-1)
_In(x/x,) _In(39.3/7.49) 0264 : &= In(x,/x,) _ ln(39.3/0.64)=0 .
2z(n-1)  22(2-1) 77 2z(m-1) 272(3-1) ’
_In(x/x,) In(122/30.1) _ 023 ;= In(x/x,) _In(122 /2'22)=o.319
2z(n—1)  27(2-1) T 27(m-1) 22(3-1)
_In(x/x,) _In(1520 /298)20_259 . In(x,/x,) In(1520 /22.5):0_335

" 2z(n-1) 2x2(2-1) 2z(n-1) 22(3-1)

Soit une moyenne de :
B 0.32+0.374+0.264+0.327+0.223+0.319+0.259+0.335
- 8

On constate bien que ces valeurs calculées par la méthode du décrément logarithmique sont
presque 10 fois plus supérieures par rappoit aux valewrs mesurées par la méthode de la bande
passante. Cela confirme exactement la remarque faite dans le chapitre 2 et dans laquelle il est
mentionné le suivant [9] : « Dans la pratique les valeurs de Q = 1/(2() sont trés inférieures a
celles qui se calculent et souvent les valeurs du facteur Q sont 10 fois moins par rapport a celles
calculées ».

=0.3026 =30.26%

7. Détermination expérimentale du coefficient de I’amortissement { de la poutre
métallique encastrée a ses extrémités

Pour la méme poutre, mais de conditions aux limites différentes, c'est-a-dire bi-encastrée, on fait
la méme chose et bien évidemment uniquement les valeurs des fréquences propres qui changent
et par conséquent les valeurs du facteur de I’amortissement se changent aussi. Le spectre obtenu
pour ce cas, en utilisant I’analyseur du signal et en appliquant la méme maniére, est illustré dans
les fig. 11 et fig. 12.

Surggpﬁfr:tﬁ.nu RMS 80dB
ONz + 400Hz LIN

#RAVM: 6

Line>
Press <H!plel> CCa-unt

reql

Meig: Time: Meas

Fig. 11 : Spectre de la poutre métallique bi-encastrée
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Fig. 12 : Spectre zoomé de la poutre métallique bi-encastrée

D’aprés fig. 12, les pics des premiéres trois fréquences propres sont bien indiqués ol ’on peut
facilement lire et donc déterminer approximativement leurs valeurs qui sont respectivement :

fi = 33.5Hz, f, =94 Hz, f; = 183 Hz.

Les valeurs du facteur de I’amortissement en fonction des valeurs des fréquences propres de la
poutre métallique avec ce type de conditions aux limites se fait de la méme maniére que pour le
cas précédent et aprés évaluation approximative, on a :

Pour f; = 33.5 Hz, on trouve :

_ (fiz—fi1) _ (347-32.4\ _ _ B
= = 2(335) ) =0.034 = 0.034x 100 = 3.4 %

Pour f, = 94 Hz, on trouve :

¢ = (Bf) = (B522) = 0.0106 = 0.0106 x 100 = 1.06 %
2

Pour f3 = 183 Hz, on trouve :

e (fszz;:aa) - (1832-2;;*;2-2) = 0.0046 = 0.0046 x 100 = 0.46 %

8. Conclusion

Ce chapitre est consacré au calcul du facteur de I’amortissement & partir des fréquences propres
d’une poutre métallique, de différentes conditions aux limites, mesurées par [’analyseur de signal.
Le couplage de la méthode de la bande passante et le spectre obtenu expérimentalement permet
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de déterminer plusieurs valeurs du facteur d’amortissement ¢ en fonction de la fréquence propre
de la structure et par conséquent savoir I’information que I’amortissement d’une structure n’est
pas une grandeur physique constante. Cette expérience nous a permis de confirmer que dans la
pratique les valeurs de Q = 1/(2Q) sont trés inférieures a celles qui se calculent.
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CONCLUSION GENERALE

Les études prises dans ce mémoire de Master sont focalisées sur les différentes méthodes
fondamentales pour I'analyse dynamiques des systémes amortis ou non amortis & un degré de
liberté, a plusieurs degrés de liberté et continus.

Plus de détail apporté dans le deuxiéme chapitre concernant les différents types
d’amortissements (visqueux, de Coulomb, hystérétiques ou avec amortissements combinés)
utilisés dans les structures en vibration libre ou forcée due aux excitations harmoniques.
L’isolation de vibration des structures aussi a été vue avec un exemple illustrant I’efficacité
d’utilisation des isolateurs visqueux ou hystérétiques. La dynamique des systémes a plusieurs
degrés de liberté en vibration libre ou forcée avec ou sans amortissements est donnée le
trolsleme. Cene enide dyn;mm‘lnre esh presentes avec plos de debml o commencer des equahions
du mouvement, leur résolution, la détermination de leurs fréquences et modes propres, ainsi quc
leurs réponses. Plusieurs exemples d’application des différentes méthodes sont aussi donnés. Des
expériences sur des structures continues (poutre métallique de différentes conditions aux limites)
ont été effectuées pour avoir des spectres a I’aide de ’analyseur de signal permettant de calculer
le facteur d’amortissement. Les valeurs du facteur de ’amortissement calculées a partir des
fréquences propres données par le spectre permettent de calculer la rigidité et I’amortissement de
la structure. Le couplage de la méthode de la bande passante et le spectre permet de déterminer
plusieurs valeurs du facteur d’amortissement ¢ en fonction de la fréquence propre de la structure
et par conséquent savoir I’information que l’amortissement d’une structure n’est pas une
grandeur physique constante. Cette expérience nous a permis de confirmer que dans la pratique
les valeurs du taux d’amortissement sont trés inférieures a celles qui se calculent. On constate
d’aprés cette étude détaillée que la vibration des systémes aux basses fréquences dépend de la
raideur k et dans la région de résonance dépend de I'amortissement, alors qu’aux hautes
fréquences la vibration dépend de la masse du systéme. Donc, il est trés important de
comprendre ce phénomene lors de I’étude vibratoire des structures.

Enfin, ce travail représente la base des études dynamiques en vue de contréler les vibrations
des systémes multi degré de liberté et des systémes continus exposés a des excitations non
harmoniques.
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