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Nomenclature

Symbole Description
Ni Nombre de cycles a la rupture
N Nombre de cycles en initiation de fissure
Np Nombre de cycles en propagation de fissure
Ne Nombre de cycles avant la limite d'endurance
Ny Nombre de cycles a la rupture en mode quasi statique
ol Déformation élastique.
&pl Déformation plastique.
E Module d'élasticité
a Longueur d'une fissure
an Longueur de fissure au seuil de propagation
a, Longueur defissureinitiale
a Longueur de fissure critique
G Module de cisaillement
K, Facteur de concentration de contrainte
Keq Facteur d'intensité de contrainte éguivalent
KIC Ténacité d'un matériau
AKin Variation du facteur d'intensité de contrainte au seuil de propagation
AK Variation du facteur d'intensité de contrainte pour un cycle
K, Facteur d'intensité de contrainte en mode |
K Facteur d'intensité de contrainte en mode ||
K Facteur d'intensité de contrainte en mode ||
AK, Variation du facteur d'intensité de contrainte en région instable
m Module (mm)
AKoq Variation du facteur d'intensité de contrainte équivalent
Kest Facteur d'intensité de contrainte efficace
AK g Variation du facteur d'intensité de contrainte efficace pour un cycle
S Contrainte ultime en tension
S Contrainte d'écoul ement
Tm Couple moteur
u Déplacement
F Force transmise a |’ engrénement
F Force tangentielle transmise a I’ engr énement
F, Force radiale transmise a |’ engrénement
F., Force axiale transmise a I’ engrenement
&pl Déformation plastique
& Déformation normal e effective a la rupture
As Variation de déformation totale pour un cycle
Op Orientation de la propagation
Oo Orientation initiale de la fissure
O boma Orientation de la contrainte tangentielle maximale
Oa Contrainte d'amplitude
Om Contrainte moyenne
| Oplane Etat de contrainte plane
O boma Critére de la contrainte tangentielle maximale
Ot Contrainte normale effective a la rupture
Omax Contrainte normale maximale
Ao Variation de contrainte pour un cycle

Coefficient de Poisson




v Fonction d’interpolation des éléments
0 Domaine d’analyse

R Rapport de chargement

Iy Rayon de plasticité en bout de fissure
Z Nombre des dents

d Diamétre primitif

¥y Rapport largeur sur diamétre

Po limite d'endurance de la pression de contact
ODAF Limite d’ endurance (flexion alterné)
ODRF Limite d’ endurance (flexion répété)

B Angle de I’hélice

Z, Nombre de dents virtuel

Rapport de conduite
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Abstract

A crack in the root of the tooth is the most undesirable damage caused to gear transmission systems and
often leads to failure of transmission. The process of bending fatigue in teeth to failure occurs in two
stages: (1) fatigue crack initiation (Ni) and (2) fatigue crack propagation (Np). The total number of stress
cycles N for the final break is then a sum of Ni and Np. In this work, we conducted a modeling using the
finite element method (FEM ANSYS) for determining the lifetime of Ni initiation of a crack in the
straight toothed gears in 42CrMo4 steel. An additional program of finite element FRANC2D based on the
principle of LEMF was used to simulate the propagation of cracks at the tooth root. The latter uses the
Paris-Erdogan equation for the growth of cracks. The model presented is used to determine the
propagation velocity of the crack. Acquired results we they allowed to understand the effect of the charge
load on the life of spur gears on one hand, of besides part also to have the state of stresses on the crack-tip
and the speed of crack propagation. A study of gear reliability is conducted for the purpose of optimal
sizing. This study offers the possibility to develop a strategy of inspection for these gears.

Key:

Simulation, Spur Gear, Bending Fatigue, Crack, Propagation.
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Résumé

Une fissure dans la racine de la dent est |I’endommagement le moins souhaitable, causé aux systemes de
transmission par engrenage et conduit souvent a I'échec de I'opération de transmission. Le processus
conduisant a la rupture par fatigue en flexion des dents est divisé en deux, une période dinitiation des
fissures (Ni) et une autre de propagation (Np). Le nombre total de cycles N pour la rupture finale est alors
une somme. Dans ce travail, nous avons effectué une modéisation par la méthode des é éments finis pour
la détermination de la durée de vie de I'initiation Ni d’'une fissure dans les engrenages droits en acier
42CrMo4. Un programme supplémentaire des é éments finis FRANC2D basé sur le principe de laMELR
a été utilisé pour simuler la propagation de fissures a la racine de dent. Ce dernier utilise I'équation de
Paris-Erdogan. Le modéle présenté est exploité pour déterminer la vitesse de propagation de la fissure.
Les résultats obtenus nous ont permis de comprendre |'effet de I'état de chargement sur la durée de vie
d'un engrenage d'une part, d'autre part aussi d'avoir I'éat de contrainte au voisinage de la fissure et la
vitesse de propagation de fissure. Une éude de fiabilité sur les engrenages est menée dans le but d'un
dimensionnement optimal. Cette étude offre la possibilité d’ élaborer un plan d'inspection pour ces

engrenages.

Mots Clés. Smulation; Engrenage droite; fatigue en flexion ; Fissure ; Correction de profil.
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I ntroduction Générale

Un engrenage est un systeme mécanique constitué de deux roues dentées ou plus engrenées et qui sert soit

alatransmission du mouvement de rotation entre elles, soit ala propulsion d'un fluide.

Dans le cas de la transmission de mouvement, les deux roues dentées sont en contact I’ une avec |’ autre et
se transmettent de la puissance par obstacle. Un engrenage est composé d’un pignon, c'est ainsi que I’on
nomme la seule roue ou la roue la plus petite, et d’une roue, d’ une crémaillére, d’ une couronne ou d'une

vis. Quand plus de deux roues dentées sont presentes, on parle de train d’ engrenages.

Les engrenages, composantes maitresses de plusieurs systemes et mécanismes, n'échappent pas aux
risques de rupture en fatigue. Ce phénoméne est d'autant plus important dans le contexte industriel
d'aujourd'hui, ot la quéte constante d'optimisation nécessite |'utilisation de ces éléments de machines a des
niveaux de sollicitation prés des limites critiques. 1l devient donc primordia de bien maitriser leur
comportement sous l'effet de charges plus ou moins élevées afin d'éviter les bris inattendus aux

conséquences désastreuses.

Puisque les dents d'engrenage subissent tour a tour la charge d'une puissance transmise, leur état de
contrainte varie de fagon cyclique, expliquant ainsi leur défaillance en fatigue a un niveau de chargement
bien au-dessous de la limite d'élasticité du matériau. Plus particulierement, la rupture des engrenages
résulte frequemment d'une propagation de fissures en racine de dent engendrée par la fatigue en flexion
car elle est responsable de plus de 30% des défaillances des systemes d' engrenages est par conséquent,
engendre des pertes substantielles. |l devient essentiel de bien comprendre ce phénoméne a fin d'en
minimiser lesimpacts souvent néfastes.

Ce travail de recherche sadresse spécifiquement au probleme de la fatigue des engrenages avec la

présence d’ une fissure alaracine des dents.

Le premier chapitre sera consacré a un portrait précis de |'éat de compréhension actuelle de la fatigue en
flexion et en contact des engrenages ainsi qu’ aux moyens d’ analyse. Une évaluation critique des domaines
abordés en constituera le cadre théorique et pratique de ce modeste travail. En soulevant ainsi les points
forts et les lacunes du domaine, il conviendra de préciser |a problématique et les objectifs de la présente
étude. Le contexte de recherche ainsi bien défini, la méthodologie a adopter dans |'atteinte des objectifs
pourra étre mieux choisie. Les relations des engrenages avec |la mécanique de la rupture sont expliqueées.
Ceci nous conduira a justifier le choix du domaine de la rupture des engrenages. Une attention

particuliére sera donnée alafatigue et sarelation avec les engrenages en présence de fissures.

Xiv
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Le deuxieme chapitre est consacré aux résultats expérimentaux. L’analyse des propriétés chimiques et
mécaniques du matériau choisi a cet effet permettra d'identifier les données de départ pour la
modélisation. |1l permettra également de mieux faire le choix du matériau d une part, et d autre part de

bien justifier les résultats apres avoir réalisé les roues dentées du banc d’ essai.

Le troisieme chapitre est réservé alamodélisation et aux résultats que nous avons trouves par la M éthode
des Eléments Finis. Aing, le travail présente un modéle de calcul pour la détermination de la durée de vie
de fatigue en flexion des engrenages a denture droite et surtout a sa racine. Le nombre de cycles de
chargement requis pour I'initiation de la fatigue (N;) et le nombre de cycles de chargement pour la
propagation de la fissure (N,) dans larégion la plus critique pour la fatigue en flexion vont étre discutés.
Le modéle propose permet a l'usager de déterminer I'ensemble de la durée de vie de service, compte tenu

des paramétres adéquats du matériau ala fatigue.

Enfin, dans le quatrieme chapitre, une éude sur la fiabilité des engrenages sera discutée. Pour cela, un
modéle physique sera proposé en tenant de |’ aspect aléatoire des différentes variables. L’ évolution de
I'indice de fiabilité voire de la probabilité de défaillance sera analysée en fonction des différents

parameétres de dimensionnement des engrenages. Les facteurs d’ importance seront également expliqués.

Une conclusion générale sera donnée comme synthese du travail réalisé.

XV
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CHAPITRE UN

ETAT DE L'ART SUR LA FATIGUE PAR FLEXION
DES ENGRENAGES A DENTURE DROITE



Chapitre un : Etat de I'art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

|.1. Introduction

Actuellement, les engrenages occupent une place spéciale dans les systémes mécaniques. C'est
la facon la plus économique pour transmettre de la puissance et un mouvement de rotation dans des
conditions uniformes. Comme les exigences sont vastes et avec des difficultés variées, les engrenages
sont tres complexes et d'une grande diversité.

L'importance de |'engrenage, comme élément mécanique nécessaire et idéal, est démontrée par
la vaste gamme qu'on trouve dans toutes les industries. Le développement des nouvelles technologies,
comme |'éectronique, a remplacé quelques applications de I'engrenage, mais il reste toujours un

élément mécanique dont I'utilisation croit continuellement.

L'histoire des engrenages commence dans les civilisations antiques, avec les roues de friction.
Cependant, c'est seulement dans la période de la renaissance que les mathématiciens ont commencé a
appliquer les principes géométriques pour déterminer le meilleur profil de la dent d'engrenage. La
conception d'un engrenage comprend des calculs mathématiques, |'aspect géométrique, la
détérioration, le choix des matériaux, la fabrication et la vérification. Parmi tous ces paramétres, il est
essentiel de connaitre avec précision les contraintes se trouvant dans la dent d'engrenage pour prévenir
certains risques de rupture. Par conséquent, plusieurs méthodes théoriques et expérimentales ont été

développées, a partir delafin du X11°™ siécle.

Les engrenages sont des organes complexes et colteux. Des inventeurs ont appliqué leur
imagination a la recherche de systemes plus simples pour transmettre un mouvement avec
transformation des couples. Dans cette compétition toujours ouverte, les engrenages restent gagnants
car ils transmettent les plus fortes puissances sous le plus petit volume et avec les meilleurs

rendements.

« Bref, depuis les minuscules pignons des plus petites montres, jusqu’ aux roues de 8 metres de
diamétre, et au-dela, en passant par les boites de vitesse des machines-outils ou des véhicules
automoteurs de toutes sortes, les engrenages occupent, dans les moyens de fabrication et dans les
instruments fabriqués, une place toujours croissante: I'industrie de I’engrenage est vraiment une
industrie-clé » J. Capelle M. [1].
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|.2. Historique du calcul de la fatigue des engrenages a denture droite

Dans cette partie, un bref historique des méthodes théoriques et expérimentales développées pour le
calcul des dents d'engrenages en flexion est présenté. Le lecteur trouvera plus de détail dans les

réf érences mentionnées.

Lewis, en 1893 [2] aanaysé les dentures droites symétriques par la théorie des poutres, en inscrivant
dans celles-ci une parabole d'iso contraintes représentant une poutre d'égale résistance. L'extrémité de
celle-ci se trouve a l'intersection de la ligne d'action avec I’ axe de symétrie de la dent. Lewis propose
gue la section de contrainte superficielle maximale, ou la section critique, se situe au point de tangence
de la parabole avec le profil de la dent. Suite a cette hypothése, la contrainte en tension se calcule
comme pour une poutre en flexion, avec un encastrement a la section critique, sollicitée par la
composante dans la direction normale a la ligne de symétrie de la dent de la force appliquée sur la
dent.

Un autre moyen d'éude des contraintes dans les engrenages est la photodasticité. En 1926,
Timoshenko et Baud [3] mesurent les contraintes et obtiennent des valeurs deux fois plus grandes que
celles calculées par la formule de Lewis. En pensant que cette différence est due a la variation rapide
de la section ala base de la dent, ils proposent un facteur de concentration de contraintes (k), facteur

qui varie avec lalargeur de la section et le rayon de courbure au pied de la dent.

Comme la composante radiale de la force sur la dent crée une contrainte de compression, en 1938,

Merritt goute un terme supplémentaire alaformule de Lewis.

L'American Gear Manufacturers Association (AGMA) utilise, pour le calcul des contraintes en tension
dans les engrenages, la formule proposée par Dolan et Broghamer en 1942 [4]. Aprés des études
photo-élastiques similaires a celles de Timoshenko et Baud, €elle trouve que le facteur de concentration
de contraintes (Ky), qui multiplie laformule de Lewis modifiée (flexion /compression), est aussi lie ala
position de la force sur la dent. Suite a cela, les chercheurs introduisent une formule empirique pour
calculer le facteur de concentration de contraintes en fonction de la section critique, de la hauteur de la
charge, du rayon de courbure au pied de la dent et de coefficients mesurés par photoélasticité (ceux-ci

varient avec I'angle de pression de la dent).

Les résultats démontrent que la section critique est un peu moins élevée que celle estimée par la
parabole de Lewis. Leur étude a été réalisée pour des dents ayant des angles de pression égaux a 14
1/2° et 20°.
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Toujours apres une recherche photo-éastique en 1948, Heywood [5] représente une dent comme un
trapeze eéquivalent et a partir de ceci développe une formule pour le calcul de la contrainte maximale.
Sa formule comprend en plus du facteur de concentration de contraintes et du terme de contraintes en
flexion, un facteur de correction de I'effet de la charge.

En 1950, Niemann et Glaubitz [6] font des tests photo-élastiques et proposent que la contrainte
maximale soit égale aux contraintes de flexion, de compression et de cisaillement, multipliées par un
facteur de concentration de contraintes ay. La contrainte de cisaillement est reliée aux deux autres par
un facteur ps dépendant de la forme de la dent. Pour cette formule, la section critique est située sous le

cercle de téte, adeux fois le module de la dent.

En 1957, Kelley et Pedersen [7] réalisent eux aussi un test photo-élastique, similaire a celui de Dolan
et Broghamer, avec l'intention d'étendre cette formule & I'angle de pression de 25°. Avec les données
recueillies, ils ont développé une formule analogue a celle de Heywood et gjoutent un terme
supplémentaire tenant compte de I'effet de I'angle de la sollicitation, relativement aux directions

principales.

En 1958, Jacobson [8] compare les résultats recueillis avec les formules proposées par: Méllitt, Dolan
et Broghamer, Heywood, Niemann et Glaubitz, Kelley et Pederson, appliquées aux engrenages a un
angle de pression de 20°, toujours grace & la photoélasticité. Suite & son travail, il conseille pour les
engrenages & 20° d'angle de pression et ayant entre 10 et 40 dents, |'utilisation de la formule de Lewis
modifiée, multipliée par un facteur de concentration de contraintes dépendant du rayon de courbure du
sommet de I'outil de taillage. Il propose aussi une construction tres simple pour localiser la section
critique, au point de tangence du profil de la dent avec une tangente & 30° par rapport & I'axe de

symétrie de celle-ci.

En 1960, Wellauer et Seireg [9] utilisent la théorie des plaques pour calculer le moment de flexion
dans une dent d'engrenage. Pour calculer les contraintes, ils suggérent une formule qui est en fonction
d’un facteur de concentration de moment (k). Ils valident les résultats de cette théorie avec un test
expérimental en utilisant des jauges de contraintes. IIs proposent I'utilisation de leur méthode lorsque

le rapport hauteur/largeur de la dent est faible.

En 1973, Wilcox et Coleman [10] dével oppent, al'aide des résultats obtenus par les éléments finis, une
nouvelle formule pour le calcul de la contrainte au pied de la dent. Elle peut sappliquer aux dents
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symeétriques et asymétriques, mais elle n'est pas fiable lorsque la sollicitation se situe dans la partie

inférieure de la dent.

Une éude similaire est réalisée en 1974 par Chabert, Dang Tran et Mathis [11] pour les dents
symétriques. Aprés une comparaison avec les normes 1SO (International Standardisation Organi sation)
et AGMA, ils suggerent I'emploi de la norme 1SO, celle-ci étant plus facile a utiliser pour une

précision comparable.

En 1974, Winter et Hirt [12] mesurent expérimentalement les contraintes au pied de la dent avec les
jauges de contraintes. Suite a sa thése de doctorat, Hirt conseille I'utilisation de la norme SO pour le

calcul des contraintes car celle-ci tient compte d'un facteur de sensibilité d'entaille en fatigue.

Comme le montre ce court historique, une des méthodes couramment suivie par les chercheurs est
d'obtenir des données par différentes techniques et de formuler des équations empiriques permettant
une détermination facile des contraintes. On doit souligner que la plupart des formules ont été

dével oppées pour le coté en tension de la dent, car c'est de ce cbté qu'apparaissent les fissures.

Dans la plupart des travaux présentés, les résultats n'éaient pas satisfaisants pour les engrenages a
grand nombre de dents. En 1980, Allison et Heam [13] suggérent que cela est di a l'augmentation de
I'influence de la contrainte en cisaillement sur ces engrenages. Plus un engrenage a un nombre élevé de
dents, plus celles-ci sont petites et ressentent le cisaillement relativement aux autres contraintes. Suite
a ces remargues, ils réalisent une étude photo-éastique, tenant compte aussi de la force de friction et
des différentes positions que la force occupe lors de I’ engrénement. Ils remarquent que la force de
friction affecte surtout la contrainte du c6té en tension, en lafaisant varier avec la valeur du coefficient
de friction. De méme, lorsgue laforce est située au bas de la dent, la contrainte en tension devient plus
élevée que celle en compression. Suite a ces résultats, ils proposent une formule ou chague terme de
contrainte (flexion, compression, cisaillement) est multiplié par un facteur qui lui est propre (kp , Kc , Ks
). Comme cette force a un angle constant de 23° avec la surface de la dent, cette formule est
difficilement applicable pour les dents normalisees.

En 1980, Cornell [14] modifie la formule de Heywood pour I'adapter a un logicid qui calcule les
engrenages a grand rapport de contact (High Contact Ratio Gear, m:>2). Cette modification est

nécessaire pour qu’ €lle sapplique a cette forme de dent.

Des normes sont utilisées pour le calcul usuel des engrenages. Pour le calcul des contraintes en flexion,
la norme AGMA 218.01 est fréguemment utilisée au Canada. La méthode proposée est celle

développée par Dolan et Broghamer avec des facteurs supplémentaires tenant compte du couple

5
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transmis (ko), de la variation de la charge avec la vitesse (ky), et de la distribution de la force sur la
dent (km). Présentement, les travaux relatifs a cette norme consistent a I'informatisation des calculs, et
al'application d'al gorithmes pour identifier la section critique.

Depuis 1980, l'orientation des travaux de recherche a surtout éé dirigée vers I'application des
méthodes numériques: Elément Finis, Equations Intégrales, Méthode des Potentiels Complexes,

Bandes Finies.

La Méthode des déments finis est une méthode facile a appliquer et elle permet d'éudier et de
modéliser I'engrenage de fagon plus globae. En effet, avec cette méthode, il est possible de tenir
compte de plusieurs parametres comme le nombre de dents sur I'engrenage, |'épaisseur de lajante, etc.

Parmi les chercheurs qui ont utilisé la Méthode des Eléments Finis, on cite Oda, Nagamura et Aoki
[15]. IIs ont déterminé I'influence de I'épaisseur de la jante sur laquelle repose la dent, ainsi que des
dents adjacentes, sur ladent sollicitée. Ami, Harada et Aida[16] analysent I'influence de |’ épaisseur de
la jante pour une couronne dentée supportant 9 dents. En 1985, Guillot et Tordion réalisent une éude
similaire dans les couronnes et jantes minces d'engrenages aux axes parallées. En plus, Chang, Huston
et Coy, en 1983 [17], étudient I'influence de la variation du profil de raccord. Ils ont trouvé que ce
rayon n'affecte que la contrainte en surface de la dent. En 1984, Chong, Kata yama, Kubo et Y abe [18]
étudient par cette méthode les engrenages a denture interne.

En 1983, Rubenchick propose I'utilisation de la M éthodes des Equations Intégrales pour les engrenages
droits. Ses résultats, comparés avec ceux de Cardou et Tordion obtenus avec la M éthode des Potentiels

Complexes, présentent une variation de 5% sur la contrainte maximale.

En 1984, Gakwaya, Cardou et Dhatt [19] ont comparé cette méthode avec celle des éléments Finis.
Selon leurs résultats, pour |a méme précision et pour des engrenages droits, la Méthode des Equations

Intégrales est moins onéreuse a utiliser.

D’ autres travaux ont été réalises avec cette méthode par les russes, comme Y akovlev en 1984, et par
lesjaponais. Tanaka en 1985 [20] et Oda, Miyachika, Koide et Minine en 1985 [21].

En 1998, Glodez, Pehan, & Flasker [22] ont réalisé des expériences sur |a propagation de fissures par
fatigue en flexion dans la racine de la dent ; leurs résultats sont représentés a I'aide de méthodes
statistiques mathématiques. Cette technique permet de déterminer le nombre de spectres de
chargement requis pour que la fissure atteigne une certaine longueur a une probabilité souhaitée, pour

les deux cas de chargement. Cela fournit une base pour établir certaines relations ssmples entre la
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propagation de lafissure par fatigue et larépartition de la charge le long de lalargeur de la dent, ce qui

est nécessaire pour la simulation numeérique de problemes en question.

Shang, Yao, & Wang, en1998 [23] ont propose une nouvelle approche pour la détermination de la
taille d'initiation de lafissure, dans laguelle cette derniere est positionnée alaracine de dent.

Aber & Fla, en 2000 [24] ont développé une nouvelle technique ayant pour but d'optimiser la durée de
vie requise du systéme de transmission par engrenage. Pour calculer la durée de vie aussi précisément
et auss fiable que possible, cette technique d'optimisation basée sur des modél es mathématiques requis
tient en compte du chargement, de la géométrie, des propriétés des matériaux et des paramétres de la

mécanique de larupture.

M. Macklodener et M. Olssor [25] propose un nouveau type de défaillance de dents, ce dernier est
initié al'intérieur de la dent et recoit la rupture par fatigue interne de la dent (TIFF). Ils ont utilisé la
méthode des ééments finis pour calculer I'historique de I'éat de contrainte des dents d'engrenage
engageé tout au long du cycle de charge. lls se basent sur le critere critique de fatigue du plan de
Mcdiarmid. L’ analyse montre que le risque d'initiation a lafatigue est élevé dans laracine de ladent et

dans une grande région al'intérieur de la dent. Ces résultats concordent avec ces résultats des tests.

M. Guaglano et L.vergani [26] utilisent la méthode des éléments finis pour calculer le facteur
d intensité de contrainte afin d'évaluer I'effet de fermeture des fissures et I'influence de la dureté et des
contraintes résiduelles sur la durée de vie. Ces résultats ont éé validés expérimentalement. La
comparaison indique clairement I'importance des contraintes résiduelles, de la dureté et, en particulier

lorsgue les charges appliqueées sont plus faibles, I'effet de fermeture des fissures.

Glodez [27], J. Kramberger et a. [28] ont proposé un modéle de calcul par MEF pour la détermination
de la durée de vie des engrenages en ce qui concerne la fatigue en flexion dans sa racine de dent.
D’ aprés eux, le processus de fatigue menant a la rupture des dents est divisé en période d'initiation de

fissure et en période de propagation de fissure.

Urd et a. [29] ont trouveé des nouveaux résultats pour prédire laforme de lafissure et la durée de vie
de la fatigue d'un pignon denté en spirale al'aide de laMLER et MEF. Leurs prédictions sont basées
sur la théorie de la mécanique éastique linéaire de la rupture combinée a la méthode des éléments
finis, et incorporent |'effet de la fermeture des fissures provoquées par la plasticité et des charges en

mouvement.
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A. Belsak & Flasker [30] ont développé une nouvelle technique expérimentale de surveillance par
vibration des engrenages pendant I’ opération de transmission de la puissance, cette technique d’ apres
eux permet de détecter les défauts de transmission par engrenage, tel que les fissurations a la racine
des dents.

Jia& Howard [31] ont développé un modele dynamique a 26 degrés de liberté pour un banc d'essai de
trois arbres et deux paires de pignons, D'aprés eux, cette technique permet de localiser les roues

endommagées et aussi mieux de dire quel type de défaut tel que les fissurations.

Ales Belsak & Flasker [32] ont utilisé une technique expérimentale de surveillance par vibrations afin
d’identifier les défauts d'engrenement. En relation avec cela, ils ont proposé plusieurs méthodes
d'analyse des signaux temporels. Des changements importants ont eu lieu dans la courbe de rigidité
dengrenement d0 a la présence des fissures dans une racine de dent. En conséquence, la réponse
dynamique différe de celle qui concerne la dent endommageée.

Dans son travail, Haddar [33] a procédé a une simulation par méthode d'édéments finis en trois
dimensions, pour identifier I'effet de la dimension des fissures et la direction de la propagation des
fissures, dans la racine des dents, sur larigidité de I’engrenement. D’ apres lui, pour les engrenages a
denture droite, la rigidité d engrenement est affectée de maniére significative par la présence d'une
fissure de pied d'une ou plusieurs dents.

S. Podrug, et al., [34] ont proposé une étude visant a déterminer I'effet de la charge mobile tout au
long du profil des dents sur la durée de vie de |I'engrenage. En plus, ils ont utilisé un nouveau modéle

(the critical plane damage model) pour déterminer le nombre de cycle al’initiation de lafissure.

Stanislav Pehan & Kramberger [35] ont utilisé un dispositif de test spécial a une seule dent. Et a
partir de ces mesures, ils ont conclu que les endroits selon lesguels une fissure peut étre initiée, offrent
a de trés différentes possibilités dans la racine d'une dent, puis cette derniére se propage selon ses
propres chemins. Par la suite, ils ont réalisé une enquéte numérique sur la position d'initiation de
fissure et sesinfluences sur sa propagation. Ces résultats montrent que la mécanique de fracture linéaire
peut étre utilisée pour déterminer la propagation des fissures, si I'on considére de meilleures conditions

initiales pour l'initiation des fissures.

Xu, Yu, Gao & Wang [36] ont effectué une enquéte d'échec sur deux engrenages défaillants, qui ont
été utilisé dans la production d'équipements électriques par I'énergie éolienne. D’ apres eux, |'éude de

la fractographie sur les dents fissurées indique que les origines des fissures sont a environ 3 mm de la
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racine, I’analyse métallurgique indique que les fissures des dents s’ est produite pendant |e processus de

traitement (trempe ala cémentation).

Amarnath, Sujatha & Swarnamani [37] ont publié les résultats d’ études expérimentales  pour évaluer
I” usure des pignons droits de boite de vitesses consécutifs en conditions d'essai accéléré. Ces études
considérent I’ estimation des conditions de fonctionnement telles que I’ épaisseur du film d huile et
leurs effets sur la croissance de fissure sur la surface des dents. Par conséquence, ces résultats
fournissent une bonne compréhension des roles des conditions de fonctionnement de boite de vitesses
et les paramétres de vibration comme mesures pour une évaluation de |’ usure.

Chaari, Fakhfakh & Haddar [38] ont proposeé une formulation anaytique de larigidité d’ engréenement
dans le temps. La modélisation analytique avec la présence des fissures a la racine de la dent, montre
bien la réduction de la rigidité d’engréenement en raison de la quantification de cette anomalie. En
plus, ils ont présenté une comparaison avec le modéle des ééments finis pour valider la formulation

anaytique.

L’ objectif du travail de Zouari, Maatar, Fakhfakh & Haddar [39] était de suivre la propagation de la
fissure dans le pied de la dent d' un pignon a I’aide de la mécanique éastique linéaire de la rupture
(MLER) et laméthode des é éments finis (MEF).

Pandya & Parey [40] ont adopté une méthode d’ éléments finis 2D avec le principe de la mécanique
élastique linéaire de la rupture, pour suivre le chemin de propagation qui tient compte des différents
taux de contact. Ce travail est conduit par la nécessité d’améliorer la précision de calcul de larigidité

d’ engrénement qui joue un réle majeur dans le diagnostic de panne d’ équipements.

Ali, Pahl & Xiao [41] ont mené une analyse par éléments finis 3D pour étudier I'initiation et la
propagation de fissure dans une dent d engrenage. Pour cela, ils ont proposé une approche de la
meécanique de la rupture pour modéliser la fissure initiée sur la surface d’une dent d’ engrenage, qui
tient compte de la théorie de roulement fatigue de contact (RCF). Ce modéle éléments finis étudie les
effets du frottement sur la durée de fatigue a I'initiation de fissure. Aprés qu'ils ont identifié
I’emplacement de la fissure, une approche mécanique de rupture a été utilisee pour smuler la
propagation de la fissure de fatigue en mode mixte. En plus, ils ont examiné les conditions de charge

de contact partielle, basée sur lalargeur de la charge de contact agissant le long de |’ épaisseur.
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|.3. Fatigue des engrenages

Les trois modes de défaillance les plus fréquents sont, par ordre dimportance : la fatigue, les impacts
et l'usure [42]. Plus particulierement, la rupture en fatigue des systemes d'engrenage peut étre de

différentes natures:

* Lafatigue en flexion;

* Lafatigue de contact par glissement (slidding);

* Lafatigue de contact par roulement (rolling);

* Lafatigue thermique;

» Lafatigue des autres composantes du systéme de transmission (arbre, roulement, ...).

Une analyse de 1500 défaillances d'engrenage faite [42] a montré que la fatigue en flexion est la plus
fréguente avec une proportion de 32%. Cependant, sous certaines conditions, le contact peut devenir

plus important que laflexion [43].

|.3.1. Fatigue en flexion

Alban et Fernandes [44] ont décrit qualitativement ce type d'endommagement. Selon leurs
observations, l'initiation des fissures de flexion se situe dans le congé des dents du c6té actif ou les
contraintes cycliques en tension y sont maximales. Ensuite, la progression de ces fissures se fait en
direction d'un point de contrainte nulle qui, selon les auteurs, est localisé initialement prés du rayon de
racine au centre de la dent. D'aprés Alban, cette trgectoire est la direction offrant le moins de
résistance a la propagation. Par la suite, ce point se déplace jusgu'a ce qu'il atteigne le congé de |'autre

coOté de ladent.

Tout au long de la progression des fissures, la rigidité en flexion de la dent diminue. Ce qui tend a
surcharger les dents adjacentes et favorise l'initiation de fissures dans celles-ci (Alban). C'est pourquoi,
avec lafatigue en flexion, il y aréguliérement rupture de plusieurs dents successives. Cette fatigue est
causée par soit une mauvaise conception, un montage incorrect, des défauts de matériau ou des
surcharges [44]. Cette description est surtout valable pour les roues pleines dont le corps principal a
une bonne rigidité. Cependant, dans certains cas, le poids des systemes meécaniques devant étre
optimisé (ex. : moteurs d'avions, transmissions d'hélicoptéres), justifie I’ utilisation de roues a jante
mince. Or, lorsqu'une fissure sinitie en flexion, selon I'épaisseur de la jante, celle-ci peut bifurquer

vers le moyeu [45, 46], et engendrer la perte compléte du systeme [47].
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Chapitre un : Etat de I’art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

Le processus complet de la rupture par la fatigue en flexion peut se diviser en deux parties, soit
I'initiation de lafissure et sa propagation jusqu'a la rupture (Formule. 1.1).

Ou N est le nombre de cycles total a la rupture, N; celui a l'initiation et N celui en propagation. En
général. N; est plus elevé que Np, mais les traitements de surface affectent le comportement en fatigue.
Pour des engrenages grenaillés, N, peut representer de 15 a 30% de Ny Nicoletto [48] et de 30 a 40%
pour ceux carbures Blarasin [49]. De plus, un engrenage soumis a un faible chargement aura la
majorité de sa vie en service en phase initiation. Tandis qu'a des niveaux de charges élevées, la phase
de propagation sera plus significative (Figure 1.2) [27].

Ac \

Crack propagation
/" period N,

period N;

Acyy

»
L

log N

Fig. I.1. Représentation schématique de |la vie en fatigue d'un é ément mécanique [27].

Bien que N; puisse se subdiviser de fagon plus précise (ex. : déformation plastique, nucléation,
propagation de fissures courtes, ..) Shang, Yao, & Wang, 1998 [50], la caractérisation de
I'endommagement du début a la transition des fissures courtes/longues n'est pas bien définie. Comme
les engrenages nécessitent une résistance en fatigue endurance (Ns > 10" cycles), les phénoménes
transitoires sont donc de faibles durées par rapport a N;. Alors, la magorité des éudes valident
I'équation (1.1). Par contre, cela impose la définition d'un critére de transition entre l'initiation et la
propagation.
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Chapitre un : Etat de I’art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

1.3.2. Initiation desfissures

L'analyse en propagation de fissures nécessite la configuration de départ de celles-ci (grandeur,
orientation et position). Dépendamment de la géométrie des roues, D. G. Lewicki et al. [51] ont

montré que ces parameétres étaient importants dans la propagation.

1.3.3. Région critique

Peu d'études se sont attardées a la nature exacte de I'initiation des fissures par la fatigue en flexion
selon les mécanismes d'endommagement (ex. : dislocations, plans critiques, cumul de dommage, ...).
Malgré cela, la majorité des modéles utilisent le point de tension maximale comme site d'initiation.
Aussi, les études expérimental es, sintéressant davantage ala propagation D. Lewicki & Ballarini [46];
D. G. Lewicki et al. [51]; Spievak, Wawrzynek & Ingra[52]), initient le défaut artificiellement a une

position arbitraire afin d'accél érer le processus (Fig. 1.2).

DETAIL A
ECHELLE 5 : 1

Fig. |.2. Exemple d'initiation artificielle d'une fissure en flexion.

Glodez [27] affirment que I'initiation se produit en surface et de ce fait soulignent I'importance de |'état
de celle-ci. Par contre, des études menées sur des roues en acier carburées et/ou grenaillées ont montré

gue l'initiation en flexion seffectuait presque toujours sous la surface entre 18 et 300 um [47, 53]

Lei & A [54] propose une méthode pour classifier les différents niveaux des fissures des
engrenages (Fig. 1.3) automatiquement et slrement. Cette méthode est congue pour la détection
des dommages d’engrenage et dans le domaine de fréguences extraites a caractériser les

conditions d’ engrénement.
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Chapitre un : Etat de I’art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

Fig. 1.3. Différents niveaux de fissures dans | es engrenages.

Afin denlever l'information non pertinente, une technique a deux étages de sélection et de
pondération de mode (TFSWT) par l'intermédiaire de la technique euclidienne d'évaluation de
distance (EDET) est développée et employée pour choisir les dispositifs sensibles. L'algorithme de
classification de WKNN est présenté pour surmonter le point faible de KNN. Des expériences sur la

vitesse de propagation des fissures ont été entreprises sur une vraie boite de vitesse.

a b

1 I 1 J—T a =
@ Threshold ¢ = 0.5 f\ RN ~ oY
8 . I\ | £ S \\ N
5 o N [ & & b4
= b . p [\ E
§ 05 o i — o OBt 1
s 1\ K P\ 8
o \‘;"I é,’ / n\\ II.' ;.k.. S /4 e

0 : . e B s 0 . . . . .

#5 #10 #15 #20 #25 #7 #8 #9 #10 #16 #23 #24
Number of all features Number of selected features

Fig. 1.4. (a) Critéres d'évaluation de chacun des 25 dispositifs, (b) niveau de dispositif des 7 dispositifs

choisis.

Les signaux de vibration ont été mesurés a partir des engrenages sous différentes charges et
vitesses du moteur. La méthode proposeée est appliquée pour identifier les niveaux de fissuration
des engrenages. Les résultats prouvent que la méthode proposée réalise des exactitudes plus

élevées d'identification et donc c'est une méthode prometteuse pour embrayer le diagnostic de
défaut (Fig. 1.4).

13



Chapitre un : Etat de I'art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

1m LR R R e o e = - - 2
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Fig. 1.5. Comparaison des quatre méthodes de |’ expérience 1.

a b
Gearbox
Timing belt
Speed controller #1 Shaft 1 Brake controller
Siglab analyzer
q.o.b Tested gear ﬁ
\ - v #2 Shaft 2 # goo
Motor

Brake

Shaft 3 #4

LLLLLLU LT

Fig. |.6. (a) Systéeme expérimental, (b) Diagramme du systéme.

’;{ L
______ . S b
Fissure J..Angle de la fissure ;\ L0 2a

Fig. 1.7. Définition géométrique, angle de la fissure, largeur, et épaisseur de dent d'une roue dentée.

1.3.4. Duréedevieen fatigue/ initiation

Les normes telle que 'AGMA, n'offrent pas de moyen pour estimer Ni, mais proposent plutdt un
facteur pour N basé sur les courbes S-N. Des auteurs Glodez et al. [27] ; Potr & Kramberger [45] ont
¢valué N, par la relation de Coffin-Manson (Eq. 1.2) incluant les déformations élastiques eq €t

plastiques .
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Chapitre un : Etat de I’art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

Ae  Agg | Agp
—_— =4 Y=

= Zd TR ST (2N + e (2N)° Eq.l.2

Ou ot et g sont la contrainte et la déformation efficaces a la rupture, b et ¢ les constantes de rigidité et
de ductilité, E le module d'élasticité et Ae la variation de déformation totale. Mais la contrainte
moyenne (on) €t le facteur de concentration de contrainte K ne semblent pas étre considérés. Aussi, les
courbes SN obtenues de I'éguation (1.2) ne sont valables qu'en rupture compléte (i.e. Ni + Np).
Considérant la fatigue d’ endurance des engrenages, les auteurs [56] ont plutt adopté une relation du

type Basquin (Eq. 1.3) basée sur la contrainte ou gy est négligee.

Ao

—~ = 0q = 0. (2N;)P Eq.l.3

Dans I'équation (I.3), Ac représente la variation de la contrainte appliquée. L'approche de Jelaska
utilise la courbe d'endommagement critique de French qui permet de séparer les périodes diinitiation et
de propagation (Figure 1.8) selon une longueur de fissure critique.

log o |
P
.y, . _ Wohler
N, i N
N . b =,
’ S™.. Sc
\\—
French —
1/4 N, N. log N

Fig. 1.8. Représentation schématique de la vie en fatigue selon Wohler et French [36].
En supposant que la courbe d'initiation passe par le point de vie infinie (Ng) e¢ N = 1/4 a S, Jelaskaa
pu trouver N; (Eq.1.4). Méme si la méthode n'inclut pas om €t K, les détails de son développement
Podrug et al. [56] permettent de croire gu'il est possible de les intégrer.

Se log(4N¢)/log(Sy/Se)
Ni = Ne. (%)

Oa

Eq.l.4
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Chapitre un : Etat de I'art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

|.3.5. Facteursinfluencant la fatigue des engr enages

Les engrenages sont souvent soumis a des conditions de fonctionnement extrémes ou différents
phénomenes interagissent et peuvent influer sur |'évolution de I'endommagement.
Aussi, les traitements appliqués aux roues leur permettant de supporter les charges de fonctionnement,

peuvent également avoir des effets significatifs sur lavie en fatigue.

|.3.5.1. Traitements de surface

Lesfissures sinitiant en surface ou tres pres, il est courant d'appliquer des traitements aux roues en vue
de modifier leurs propriétés mécaniques. Deux moyens souvent employés sont les traitements
thermiques superficiels (ex. : induction) et ceux thermochimiques (ex. : cémentation, nitruration). La
modification de la microstructure des roues par trempe d'induction peut atteindre une profondeur de 2
a 3 mm [57]. Cependant, une induction excessive engendrant la trempe compléte de la dent lui
enlévera toute ténacité [42]. A linverse, un temps dinduction trop court produira une trempe
superficielle incompléte et ainsi créera des zones de discontinuité propices a l'initiation de fissures
[42]. Aussi, le durcissement occasionné par les trempes fragilise le matériau, ce qui favorise la

propagation des fissures une foisinitiées [58].

En contrepartie, les traitements thermochimiques créent des surfaces durcies plus minces, affectant
moins la ductilité de la structure interne. Mais, un traitement trop long entraine la décarburation des
surfaces qui durant |a trempe occasionne des contraintes résiduelles en tension néfastes en fatigue [59].
De plus, la décarburation crée une couche non martensitique constituée d'inclusions, de joints de grains
et de particules oxydées agissant comme concentrateurs de contrainte et génerent des microfissures
susceptibles d'étre propagées en flexion [60]. Néanmoins, les contraintes résiduelles en compression
induites par les gradients de dilatation thermique des interfaces, ont des effets bénéfiques sur la fatigue
[58].

En 2008, Dimitrov et al. [61] ont fait une étude expérimentale (Fig. 1.9) et analytique dont
I'objectif principal était I'évaluation et la prévision de I’amorcage de la fissure, de la propagation,
de la direction, et du taux de propagation. Ils ont examiné un certain nombre de pignons droits

avec des caractéristiques différentes :

€) Non durcis, non traités thermiquement surfaces non grenaillées ;
(b)  Traitésthermiquement surfaces non grenaillées;

(© Non durcis surfaces grenaillées ;

(d) Traités thermiquement surfaces grenaillées.
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Chapitre un : Etat de I’art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

Fig. 1.9. Schéma du banc d'essai de |a fatigue des engrenages.

Leurs résultats expérimentaux (Fig. 1.10) et analytiques (Fig. 1.11) ont montré I'amélioration
considérable dans la résistance ala fatigue de contact des dents d'engrenage et particuliérement de

celles thermiquement traitées qui ont subi le grenaillage de précontrainte.

A C B
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Fig. 1.10. Courbes de la durée de vie en fatigue des engrenages examinés.
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Fig. 1.11. Courbes théoriques de la durée de vie en fatigue pour les groupes A, B, C, et D.
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Chapitre un : Etat de I’art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

La durée de vie est augmentée d'environ 17% & 7 10° cycles. Si on applique un traitement de
cémentation sur la surface des dents d'engrenage, elle augmente d'environ 8% & 10° cycles pour les

dents grenaillées.

IIsont montré que le nombre de cycles jusqu'a l'initiation de la fissure est beaucoup plus élevé (7,44
fois) que celui de la propagation de fissures jusgu'a l'apparition de piqres. La propagation des fissures
de fatigue de contact se développe lentement pour aller en profondeur dans le matériau (environ 70%

de savie) bien qu'il pousse trés vite ala surface.

En 2009, Martins et al. [62] ont fait des essais expérimentaux (sur un banc d'essai de type FZG) avec la
combinaison des deux traitements thermiques (nitruration de haute pression « N » / cémentation « C », et

deux lubrifiants différents (minéral «M » / une huile d'ester biodégradables « E »).
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£ 003 ===N-E2 — 1 *_,——*"--
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© / -
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i
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FZG load stage

Fig. 1.12. Coefficient de frottement moyen entre les dents d'engrenages pour chaque lubrifiant (vitesse de la
roue = 2000 tr/min).
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Fig. 1.13. Comparaison de |'efficacité globale de |a boite a 1000 tr/min pour toutes |es combinaisons materiaux-

lubrifiant en fonction de la charge.
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Chapitre un : Etat de I'art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

Leurs résultats des tests de perte de puissance (Fig. 1.13) réalisés avec les engrenages en acier nitruré
et engrenages en acier cémenté en combinaison avec un lubrifiant minéral commercial et une huile

d'ester biodégradables leur ont permis d’ arriver aux conclusions suivantes:

Les engrenages en acier nitruré montrent une basse température de stabilisation (Fig. 1.14) en
comparaison a l'acier cémenté lorsque I'huile minérale a été utilisée. Lorsque I'huile d ester a été
utilisée sur les deux cas, les engrenages ont une température de stabilisation similaire. Le train
d'engrenage en acier nitruré a montré une plus petite variation de la température de stabilisation en
fonction du type d'huile par rapport al'engrenage en acier cémenté. Le train d'acier nitruré présente une
perte de masse plus élevée gque I'engrenage en acier cémenté (Fig. 1.15) ains qu'une surface plus
endommagée, quel que soit le lubrifiant. La différenciation d'usure selon I'analyse de I'huile a eu lieu
sur la scéene charge la plus élevée. Les engrenages nitrurés ne supportent pas les pressions de contact
élevées que I'engrenage cémenté en raison de sa faible dureté de surface, L'huile ester biodégradable
montre des températures plus basses de stabilisation et de perte de masse plus faible que le lubrifiant
minéral pour les deux matériaux. Le type de lubrifiants promet une plus grande différence dans la
perte de masse que le type de matériau. L'engrenage cémenté combiné avec une huile d'ester montre le
meilleur résultat global. Le modéle thermique a permis la détermination du coefficient de frottement
pour la combinaison matériel-lubrifiant et a permis une bonne prédiction de la température de

fonctionnement de la boite de vitesses.
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Fig. 14. Lestempératures d'équilibre et de stabilisation de bain d'huile en fonction de la vitesse et du couple
d'entrée, pour les engrenages carburé (C) et nitruré a haute pression (N), lubrifié avec des huiles

d’engrenage M1 et E2.
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Chapitre un : Etat de I’art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

|.3.5.2. Contraintesrésiduelles

Des études ont montré que |'addition de contraintes résiduelles en compression au niveau du congé
des dents, pouvait grandement améliorer leur résistance en fatigue [58, 63, 68]. Le procédé utilisé
pour induire ce type de contrainte, est le grenaillage ou la surface est martelée de particules dures
pour ainsi la déformer plastiquement. Alors, une contrainte permanente en compression est induite,
ce qui diminue, pour le cas des engrenages, les effets de la contrainte en tension générée par la
flexion. Glodez, Ren, & Fajdiga [65] ont démontré que dans certains cas, il était possible
d'augmenter de 15% la vie en fatigue des roues. Inoue & Kato [58] ont par ailleurs remarqué que
I'ajout de contraintes résiduelles en compression permettait de retarder le processus de propagation

d'une fissure en augmentant la valeur seuil an de plusieurs micrométres (pm).

En 2009, Chaari, Fakhfakh & Haddar [38] proposent une formulation analytique de larigidité avec
la présence d’un défaut distribué ou localisé (Fig. 1.8 & 9) puis une comparaison avec le modéle

des éléments finis est présentée afin de valider leur formulation analytique.
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FITITE FTTIT TS

L

Vs ' . £
Dedendum Basc circle Addendum
o

! circle

Fig. 1.16. Modéisation de la dent de pignon droit
comme poutre en porte-a-faux non-uniforme.
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Fig. 1.17. Evolution du Ky, pour le cas sain.

20
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Fig. 1.18. Evolution de Ky, pour les différents cas de fissuration (a) le modéle analytique, (b) MEF.

Ils ont conclu que I'effet de ce défaut est une diminution de larigidité d’ engrenement (Fig .1.18 &
1.19) Il est également possible maintenant de mesurer analytiquement la sévérité de la perte de
rigidité pour ce défaut. Une comparaison avec la méthode d'édéments finis a montré la bonne

concordance liée a un temps réduit de calcul.

|.35.3. Fermeturedeslevresdelafissure

Le phénomene de fermeture des lévres de la fissure est directement relié a la plasticité en bout de
fissure. Guagliano et al. [26] (Fig. 1.19) ont étudié numériquement la propagation des fissures en
considérant I'effet de fermeture pour différentes lois de propagation. Le constat général des
auteurs est que ce phénomene n'est significatif que pour une faible charge appliquée sur les dents,
permettant ainsi aux levres de se refermer. Dans I'étude, cette charge était inférieure ou égale a
environ 57% de la charge ultime, ce qui semble tout de méme appréciable. Par contre, a la
connaissance de l'auteur, aucune étude expérimentale n'‘a couvert directement cet aspect des
engrenages et donc aucune mesure concréte du phénomene n'est disponible d’aprés ce qui nous

avons comme source bibliographique.
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Fig. 1.19. Différentes situations de I'ouverture de la fissure quand la charge minimum est appliquée: (a)

fissure compléetement ouverte, (b) fissure partiellement ouverte, (c) fissure complétement fermée.
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Chapitre un : Etat de I'art sur la fatigue par flexion des engrenages a denture droite

|. 3.5.4. Rugosité des surfaces

L'état des surfaces sollicitées affecte aussi le comportement en fatigue. Une rugosité plus ou
moins élevée crée des creux agissant comme concentrateur de contrainte facilitant I'initiation de
fissures. Glodez et al. [65] ont étudié expérimentalement I'influence de cet aspect sur la résistance
en flexion des engrenages cylindriques droits, en comparant les performances en fatigue de roues
ayant des rugosités en racine de dent variant de 3 a 8 pum RMS (Root Mean Square) et des creux
(Peak-to-Valley) allant 25 a 65 um. Leurs résultats ont démontré une amélioration de la durée de
vie en fatigue d'environ 8 millions de cycles avec les engrenages ayant un fini de surface
supérieure. En termes de limite d'endurance (Sg), cela s'est traduit par une augmentation de 65
MPa, soit de 523 MPa a 588 M Pa.

|. 3.5.5. Zone de contact

Les erreurs de géométrie et de montage qu'admettent les systemes de transmission affectent
particulierement la ligne de contact entre les dents. De tels défauts engendrent une distribution
non uniforme de la charge sur |'épaisseur des dents et crée des concentrations de charge qui
augmentent localement la contrainte. Les auteurs [65] ont évalué expérimentalement I'effet de ce
facteur sur la propagation des fissures en comparant un engrenage exempt de toute erreur et un
autre ou la zone de contact était effective sur un peu plus de la moitié de I'épaisseur de la roue.
Les résultats ont révélé une propagation plus rapide de la fissure pour le cas de la zone de contact
réduite. De plus, la trajectoire de la fissure était non symétrique comparativement a celle du

contact uniforme.

En 2009, les travaux de Amarnath et al. [37] ont mené a des résultats d'éudes expérimentales
réalisées pour évaluer I'usure de pignons droits du « back-to-back gearbox » sous conditions de test
accélérées. lls fournissent une bonne compréhension des roles dépendant des conditions de
fonctionnement du réducteur et des parametres de vibration pour une évaluation efficace de I'usure des

engrenages a denture droite.
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Fig. 1.20. Boite d'engrenages a cycle fermé (deux trains d’ engrenage parallél€).

Leurs études expérimentales ont été systématiquement réalisées sur « Back-to-back gear box » (Fig.
1.20) ayant pour but de mesurer le changement de la rigidité avec d'autres parametres comme
I'épaisseur du film d’ huile spécifique et les niveaux de vibration. Leurs résultats permettent de faire les
conclusions suivantes:

- Latempérature de I'huile augmente avec |'augmentation de la charge et du temps d'exploitation
(Fig. 1.22). L'épaisseur du film minimale et I'épaisseur du film spécifique entre les dents
d'engrenage estimé en utilisant I'équation de Dowson sont en corrélation avec la sévérité
d endommagement del’ état normal al'éat d'usure sévere.

- L’épaisseur du film d’huile spécifique est réduite respectivement en fonction de la charge et
par rapport au temps de d'exploitation déclenchant I’ usure de la surface des dents (Fig. 1.23).

- Les niveaux de vibration RMS ains que les amplitudes des fréquences harmoniques
d engrénement fournissent de bonnes informations de diagnostic pour estimer la sévérité
d'usure en conjonction avec |'analyse d’ épaisseur du film d’ huile.

La fréquence de trandation des engrenages a été trouvée a 3996 Hz de |'épreuve modale. Les valeurs
d'accélération RMS a partir des spectres obtenus lors de I'essai accéléré sont les plus élevées dans la
bande de 3,5 a 4 kHz, ce qui confirme que c'est ce mode de translation qui provoque les vibrations
accrues dans le banc d'essai lors des essais accél érés. L' augmentation de la sévérité de I'usure des dents
entraine une réduction de la rigidité. La réduction de la rigidité des dents avec l'usure des dents
croissante montre une relation linéaire avec la sévérité al'usure.

Les résultats expérimentaux trouvés de la réduction de la rigidité de I'analyse modale sont en bonne
corrélation, d'ou il peut étre conclu que la méthode d'analyse modale peut étre utilisée pour évaluer la
réduction de larigidité des dents d'engrenage a denture droite. Avec des conditions de test accél érées,

soit surchargée par 4-5 fois de la charge normale, la réduction de larigidité a été trouvée a 6,2 % pour
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216 h. La diminution de la raideur déclenche I’ augmentation des fréquences harmoniques supérieures
d’ engrenement gue |'on peut observer a partir des spectres de fréguence.
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Fig. |.21. Effet de charge sur la température d'huile.
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Fig. |.22. Effet de charge sur I'épaisseur de filmd'huile.

|.3.5.6. Géométriedesroues

Dans leur papier [66], les auteurs ont anal ysé numériquement les aspects géométriques des roues a
jante mince en relation avec la propagation des fissures en flexion. En faisant varier
simultanément |e nombre de dents (n), le module (m) et le rayon primitif (Rp) tout en respectant le
rapport « hauteur dent / épaisseur jante » (backup ratio) (my), ils ont démontré qu'en augmentant
les dimensions des dents, leur rigidité s'accroit par rapport a la jante. Ainsi, la trgjectoire offrant
le moins de résistance a la propagation devient celle passant par |la jante. En augmentant |'angle
de pression (o), le méme effet est constaté, puisque cela occasionne un élargissement de la base

des dents qui les rigidifie. Concernant la forme du congé, celle-ci a un effet sur la concentration
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des contraintes lorsque la roue n'est pas fissurée. Un rayon (r;) moyen plus important réduit le
niveau de contrainte et améliorerala résistance en fatigue.

|.3.5.7. Vitesse de rotation

Pour la plupart des systémes de transmission, |'effet des forces centrifuges sur la propagation des
fissures peut étre négligé, car les vitesses de rotation (w) n'engendrent pas d'accélérations
suffisamment importantes. Par contre, dans les cas de o ¢élevées (ex. : moteurs d'avion), Army &
Lewicki [67] ont montré que ces forces avaient un effet considérable.

D'aprées ses résultats, @ commence a avoir un effet marqué a 10000 tr/min ou la fissure bifurque et
passe a travers la jante. Aussi, ® est plus ou moins significative selon le couple transmis. A 7500
tr/min et 123 Nm, la trgjectoire passe sous la dent, tandis qu'a 61 Nm, elle est a travers la jante.
La position initiale de la fissure est aussi importante, car dans le haut du congé, la fissure se

dirige a travers la dent peu importe .

En (2007), Mark, Reagor & Mc Pherson [68] constatent, pour des états de chargement des engrenages,
les principales sources d'excitation de vibration apparaissant a |’ engrenement caractérisé par excitation
““I"erreur statique de transmission’’ (STE). Celles-ci sont des déviations géométriques des surfaces de
fonctionnement des dents dues a la parfaite équidistance de la développante de cercle, et des

déformations €l astiques de corps de dent/engrenage.

Fig. 1.23. Photo du pignon droit examinée dans un appareillage de puissance-circulation d'essai de

fatigue d’ engrenage jusqu'a la rupture de dent.
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Fig. |.24. Mesure CMM du pignon droit montrée dansfig. 1.23.

Le nombre de dents commence par zéro et augmente dans le sens contraire des aiguilles d'une montre.
Les endroits de la fissure de la racine de dent significative sur la dent 16 et le début de la fissure de

racine sur ladent 15 sont indiqués.

Fig. 1.26. Photo représentant I’ amorcage d' une fissure a la racine de dente 15.

En 2009, les auteurs [69] ont proposé une nouvelle méthode d'essa d'évaluation de I'efficacité
énergétique des huiles pour engrenage. La méthode consiste a mesurer la puissance requise par un
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banc d'essai FZG tout en utilisant un lubrifiant de test particulier. Pour chaque huile qui était en cours
d'évaluation, I'essai est exécuté pendant 10 minutes a une étape de charge de 10. Six extrémes
pressions (EP), des huiles pour engrenages industriels de base minérale ont été testées. La différence
dans les exigences de puissance entre le meilleur et le pire des huiles performantes était respectivement
de 2,77 et de 3.24 kW. Cela équivaut a une réduction de 14,6 % en puissance, une quantité importante
s on la considere par rapport a une machine industrielle de haute tension. Les huiles de performance
supérieure ont été identifiées pour fonctionner a des températures réduites. |ls éaient également plus

chers que | es autres produits de moindre performance.

FZG Calibration Data (2005)
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Fig. 1.27. Données de calibrage de jauge de contrainte montrant le rapport entre la contrainte et le couple.
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Fig. 1.28. Couple du moteur en fonction du temps pour des s utilisant chacun six huiles des engrenages.

Notons que le couple est a sa créte pendant le démarrage haut du moteur. Apres approximativement
200 s, tout I'objet exposé d'huiles peut étre décrit par un comportement linéaire avec une diminution

graduelle dans e temps.

En 2009, les auteurs [62] ont veérifié I'applicabilité d’ un revétement extérieur composé de multicouches
dans les engrenages, principalement pour adapter I'efficacité au fonctionnement normal et la capacité
de charge de grippage. Le coefficient moyen de frottement entre les dents d'engrenage est discuté et

comparé aux engrenages en acier non-revétus. Le revétement bisulfure molybdene / titane (M0oS2/Ti)
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composé est étudié et le procédé de dépbt est décrit. Plusieurs tests de dépistage, comme Rockwell
indentations, ball cratering, goupille-sur-disque et échange de l'usage, sont réalisés pour évaluer
I'adhérence au substrat, |'exécution tribologique de cet enduit et de son applicabilité dans le roulement-
glissement.

L’ utilisation du banc d'essai FZG lui a permis de vérifier la performance et I’influence du revétement
sur I’évolution de I’ efficacité des engrenages pour un éventail de conditions de fonctionnement. Ces
essais, en méme temps étudiés avec un modele numérique pour I'équilibre énergique de banc d’
FZG, ont permis la détermination du coefficient moyen de frottement entre les dents d'engrenage en
tenant compte de la présence de la surface rivetée. Le revétement a représenté une bonne solution pour

limiter le grippage des engrenages.

B Uncoated gear O Coated gear
0.20
=2 015 633
Z 0.105
= 0.101 =
L
< 005
=
0.00

Fig. 1.29. Perte de la masse total e aprés des essais d'efficacité des engrenages.
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Fig. 1.30. Profil derugosité des engrenages revétus en MoS2/Ti et |es engrenages cimentés avant (new) et aprés
(used) essai d'efficacité.
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T
[— = Mos/Ti —— Steel |
1200 =
_ / 3000 rpm
£ 1000 =
é 800+ 2000 rpm
ﬁ -
E 600
= -
£ .0 e 1000 rpm
£
B 200
0 T T T T T T
100 150 200 250 300 350 400 450 500
Wheel torgue [N.m|

Fig. 1.31. Comparaison des pertes de puissance par frottement de dent (Py,) dans des essais d'efficacité des

engrenages.

XL=1 == = MoS,/Ti Steel

0.065 + .
E __— 1000 rpm
0.060 £ M— |
0.055 + et 2000 tpm
0.050 _‘-_ _" oo - oy .‘I!lk'lrf!n'.
0.045 £ - 2 -
0.040 £
0.035 &
0.030 £
0,025 +

CocfTicient of friction [-]

0.020 . . : : .
0.30 0.50 0.70 0.90 110 1.30 1.50 1.70 1.90

Hertzian contact pressure [GPa]

Fig. 1.32. Coefficient prévu de frottement pour les engrenages revétus (MoS2/Ti) et non revétus, lubrifiés avec
de I'huile saturée d'ester des engrenages et avec |'additif libéré d'huile minérale (X =1) (Thu= 90°C).
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Fig. 1.33. Pression hertziennes de contact et épaisseur de film d’ huile a la roue inclinée/au point de contact

racine du pignon.

Le revétement extérieur MoS,/Ti appliqué aux engrenages favorise une diminution significative de

leur température de fonctionnement et une diminution du coefficient de frottement entre les dents
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d'engrenage, mettant en évidence laréduction d'exposant de charge sur le coefficient de I'équation de

frottement.

Les engrenages revétus avec le MoS2/Ti produisent un plus grand volume d'usage que les engrenages

non- revétus.

|. 3.6. Modédisation numérique de la propagation des fissures

Dans les sections précédentes, nous avons passé en revue les caractéristiques de la fatigue en flexion
des engrenages ainsi que les moyens fournis par la MREL pour son analyse. Cette partie présente

plutdt es méthodes utilisées pour modéliser numeériquement ce phénomene.

l. 3.6. 1. Dimension, géométrie et conditions frontiéresdu modéle

La réalisation d'un modele numérique demande en premier lieu, de définir selon quelles dimensions
(2D ou 3D), il sera créé. Plusieurs ont adopté une modélisation bidimensionnelle (2D) puisque I'étude
portait sur des roues minces a denture droite ou ne comportant pas d'asymétries significatives selon
I'épaisseur. Tandis que pour les roues ayant dimportantes asymeétries au niveau de la denture, du

chargement ou de lafissure, les modé es tridimensionnels (3D) se sont aveérés préférables (tableau 1.1).

Tableau |.1. Paramétres des modél es de propagation des fissures des engrenages

Référence Méhode | Dimension | Etat plan
Jelaska (2003) MEF 2D € plane
Jelaska (2005) MEF 2D € plane
Glodez (2002) MEF 2D € plane
Blarasin (1997) MEF 2D o & ¢ plane
Lewicki (2002) MEF 2D -
Lewicki (1997) MEF 2D o plane
Flasker (1995) MEF 3D -
Pehan (1995) MEF 2D&3D € plane
Ural (2005) MEF 3D € plane
Kramberger (2004) MEIF 2D € plane
Spievak (2001) MEIF 3D € plane
Sfakiotakis (2002) MEF 2D o plane
Sfakiotakis (1997) MEIF 2D € plane
Lewicki (1998) MEIF 3D o plane
Lewicki (2001) MEF 2D -
Pehan(1997) MEF 2D& 3D -
Lewicki (2002) MEF 2D -

Afin d'accélérer les calculs, il est d'usage de simplifier la géométrie [27, 70, 71], les auteurs ont
représenté la géométrie d'une roue par une seule dent encastrée (Fig. 1.34.4). Tandis que d’ autres [62]

ont plutdt utilisé un modele comportant trois dents (Fig. 1.34.b).
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a) b)

Fig. 1.34. Configuration d’une dent (a) et trois dents (b) d'engrenage.

Cependant, une seule étude a comparé les deux modéles [71] ou les auteurs ont montré qu'avec une
dent, les contraintes éaient supérieures d'environ 10% de celles obtenues d'un modéle a trois dents.
Lorsgque le corps de la roue n'est pas uniforme ou est peu rigide, il devient préférable de créer un
modele plus représentatif. Dans leurs études des roues a jante mince, les chercheurs [67] et [45] ont
modélisé la totalité des roues. Par contre, dans [52] et [29], les auteurs ont également considéré le
corps des roues pour un engrenage conique a denture spirale, mais en modélisant seulement trois dents.

Concernant |'application des charges, lamajorité des études adoptent la méme hypothése : la charge est
concentrée en un point de contact en 2D et en une ligne de contact pour les cas 3D. Des études ont
analyse le contact par les théories de Hertz afin de définir avec plus de précision la distribution des
forces [29, 52, 72]. Cependant, I'analyse est tres colteuse en temps et selon [67], I'approche n'est pas

nécessaire tant que la fissure n'entre pas dans la zone de contact.
|. 3.6. 2. Evaluation du facteur d'intensité de contrainte(FIC)

Puisque la MEF fournit directement les déplacements, la méthode d'extrapolation de ceux-ci est
privilégiée pour le cacul des FIC. En raison des gradients élevés en bout de fissure, la convergence
des résultats n'est pas garantie. |l est alors conseillé d'analyser la solution sur plusieurs nceuds pres de
la fissure et ainsi définir les FIC selon une courbe tendance excluant les points de divergence [73]. I
est cependant possible dintroduire artificiellement la singularité 1/+/r. Entre autres, par des ééments
singuliers « Elément Quart de Point» (EQP) situés en bout de fissure. Plusieurs auteurs ont utilisé ces

éléments dans I'élude de la fatigue des engrenages.

Une dternative a la méhode précédente, est |'approche du taux de reldchement d'énergie potentielle
qui permet d'évaluer les FIC loin du bout de fissure. Ainsi, la contribution de la partie singuliére a
I'énergie de déformation totale est négligeable et il devient inutile de modéliser la singularité M. H.
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Aliabadi [74]. Par contre, I'application de la méthode est plus laborieuse et nécessite un post-traitement

delasolution.
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Epilogue

Dans ce chapitre, une synthése sur I'état de compréhension actuelle de la fatigue en flexion a été
dressée, ainsi que les moyens de son anayse. Dans un premier temps, une évaluation critique des
domaines abordés en constituera le cadre théorique et pratique de ce travail. En soulevant ainsi les
points forts et les lacunes du domaine, ceci nous permettra de preciser la problématique et les objectifs
de notre étude, énoncés brievement en introduction. Le contexte de recherche peut étre ainsi bien
défini, la méthodologie a adopter dans |'atteinte des objectifs assignés pourra é&re mieux choisie. En se
basant sur les résultats précédents des différents auteurs, nous allons mener une étude sur la prédiction
de [linitiation des fissures et leur trgjectoire de propagation dans un engrenage modifié (avec un
déport positif), afin d’ augmenter sa résistance alaflexion. Une étude fiabiliste sera menée pour prédire

ce comportement.
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1.1 Introduction

Les essais mécaniques ont pour but de caractériser les lois de comportement des matériaux (mécanique
des milieux continus). La loi de comportement établit une relation entre les contraintes
(Contrainte=force/surface) et les déformations (allongement unitaire adimensionnel).
Cependant, la déformation d’ une piéce dépend de la géométrie de la piece et de la maniére dont sont
exercés les efforts extérieurs sur cette piece. |l faut ainsi normaliser les essais. Des normes définissent
donc:

e Laformedelapieced dont on teste le matériau, on parle aors d éprouvette normalisée ;

e Comment sont exercés les efforts sur I’ éprouvette, on parle aors d essai normalise.
Le choix de lamatiére d’ ceuvre d’ une roue dentée doit étre fait de maniére arendre possible le taillage
et I’achévement de ses dents avec laprécision et I’ éat de surface imposés, et a assurer une résistance a
la flexion suffisante pour tenir aux charges dynamiques alternatives, une résistance suffisante de la
couche superficielle des dents et une tenue al’ usure élevée.
Les matériaux usuels dans la fabrication des engrenages sont |’ acier, lafonte et les matiéres plastiques.
La tendance actuelle est de réduire I’ encombrement, accroitre |es puissances transmises par un groupe
et d’augmenter les vitesses. La grande variété des nuances d’ aciers et la possibilité d’ obtenir, par des
traitements thermique et thermochimique des propriétés variées, permettent de réaliser la combinaison
la plus favorable des propriétés imposées.
L’ acier au carbone est le plus courant pour les charges moyennes ; sateneur en carbone varie de 0.38 a
0.45%.
Le 42CD4 est un matériau faiblement allié avec un pourcentage de carbone de 0.42 % et avec la
présence de chrome et le molybdene ; il devient malléable et il suffit juste d’un traitement thermique
superficiel pour résister au frottement et au méme temps avec sa malléabilité, il peut résister a la

flexion.

I1.2. Etude des contraintes et des défor mations

L’ effet des forces sur différents matériaux est expliqué par Robert HOOKE (1635-1703), de fagon
empirique al’ échelle macroscopique : un matériau al’ état solide ne résiste & une force appliquée qu’ en
se déformant sous I’ action de cette force. Les matériaux sont élastiques. Il éablit une régle, laloi de
HOOKE, selon laquelle I’ allongement est toujours proportionnel a la force appliquée. Cette loi n'est
rigoureusement vraie que pour les céramiques, le verre, la plupart des minéraux et les métaux les plus

durs.
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Mais, dans quelle mesure le comportement d’ une structure dépend de son matériau constitutif plutot
gue de ses dimensions et de sa forme ? Nous avons besoin de standards objectifs de comparaison qui
soient indépendants de lataille et de laforme du matériau.

La considération des conditions qui régnent en chaque point d'un matériau soumis a des forces
meécaniques conduit aux notions de contrainte et de déformation. La définition claire et utilisable de
ces deux notions est due a Augustin CAUCHY (1789-1857). Quand on soumet un corps al’action de
forces extérieures, des contraintes s établissent par réaction, al’intérieur de ce corps. A ces contraintes
sont associ ées des déformations.

Pour saffranchir de la dépendance des dimensions du matériau, les paramétres contraints et
déformation sont utilisés.

La contrainte détermine avec quelle intensité les atomes du matériau sont ecartés les uns des autres ou
comprimeés les uns sur les autres. Cette contrainte est, pour une traction simple, la force qui agit sur
une unité de surface du matériau (Eq.11.1).

o = ¢ [MPa] Eq.l.1
Lestrois principal es contraintes sont la traction, la compression et le cisaillement qui sont définies plus
loin.

La déformation indiqgue dans quelles proportions les liaisons inter atomiques (a |’ échelle
Microscopique) et la structure elle-méme (I’ objet, a |’ échelle macroscopique) ont été déformées. La

déformation, pour une traction simple, est le rapport de I’ allongement alalongueur initiale (Eq.11.2).

g = Lo Eq.l1.2
Lo

I1.3. Caractérisation des propriétés mécaniques

Pour pouvoir utiliser raisonnablement les matériaux, il est essentiel de déterminer les conditions de
déformation et de rupture des matériaux.

Afin de caractériser le comportement mécanique d'un ou de plusieurs matériaux soumis a des forces
extérieures qui engendrent des contraintes et des déformations, on a recours a un certain hombre
d'essai s mécaniques.

Ces essais mécaniques doivent mettre en jeu des états de contrainte simples et connus, d’interprétation
facile et non équivogue. De plus ils doivent étre reproductibles. C'est pourquoi des organismes
nationaux et internationaux normalisent ces essais (DIN, AFNOR, 1SO, AGMA).

Lanormalisation des essais porte sur :
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La géométrie de I’ éprouvette (une éprouvette est une piece de dimensions normalisees utilisee
lors d'essais mécaniques visant a déterminer le comportement du matériau soumis a différents
efforts mécaniques comme latraction, latorsion, laflexion...) ;

La préparation de cette éprouvette ;

Les machinesd’ et leur étalonnage ;

L es techniques expérimental es mises en ceuvre,

Le dépouillement et |a présentation des donneées.

On peut distinguer :

Les essais peu liés au temps et dans lesquels la déformation provoguée est peu liée a la durée

d’ application de laforce:

>

L'essai de traction, de compression ou de flexion, détermine I'aptitude a la déformation d'un
matériau soumis a un effort progressif ;

L'essal de dureté fournit des renseignements sur |a résistance a la pénétration d'une piéce dure
soumise a un effort constant ;

L'essai de résilience caractérise larésistance au choc ;

Les essais fortement liés au temps (dans lesquel s 1a déformation provoquée dépend de la durée
d application de laforce) ;

L'essal de fatigue étudie le comportement du matériau vis a vis de sollicitations alternées bien
inférieures ala contrainte nécessaire pour le rompre ;

L'essai de fluage mesure la déformation, en fonction du temps, du matériau sous charge

constante.

[1.3.1. Essaisdetraction

Il Sagit d'un des essais les plus pratiqués et qui permet de déterminer des caractéristiques

mécaniques fondamentales des matériaux : limite d éasticité, charge de rupture, allongement de

rupture notamment. |l consiste a réaliser, dans une éprouvette, un champ de contrainte uniforme uni-

axiale de traction et a enregistrer |’ allongement résultant.
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zddzd

Lo =k /8y
Le=1Lg+ (cdf2} & Ly + 2o
Ly = Lo+ 2d ou L, + 4d suivant bs mode o attache
avec Sp section initiale de 1'dprouvette
La forme des tites d éprouvettas n'est figords gud titre indicatif,

Les dimensions classigues des dprouveties & section ciculaing sont
donnbes dans s tebleau V.

Fig. I1.1. Machine detraction. Fig. I1.2. Eprouvette de traction.

Pour les éprouvettes rectangulaires (Fig.11.2), il est recommandé de ne pas dépasser e rapport 8/1 entre
les cOtés. Au-deld, il peut en effet devenir difficile de créer un champ de contrainte uniforme dans la
partie utile.

En regle générae, le diamétre d ne doit pas étre inférieur a 4mm, dimension au-dessous de laquelle les
défauts superficiels, dont I'importance par rapport au volume varie comme 1/d, risquent d’introduire
beaucoup de dispersion. Par ailleurs, la section utile doit étre suffisamment grande par rapport a celle
de lamicrostructure (dimension du grain par exemple).

Lalongueur L. de la partie calibrée doit étre suffisante par rapport aladistance L, Lalongueur L.entre
reperes, i.e alalongueur utile.

Il est recommandé de prendre L = L, + 2d, d étant le diameétre de |’ éprouvette.

Dans toute la partie utile de I’ éprouvette, une répartition homogéne de contrainte, non perturbée par

I’influence des tétes d’ amarrage.
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[1.3.1.1. Courbe contrainte-défor mation en traction

Sur la courbe contrainte-déformation, on observe les phases successives suivantes (Figure 11.3) :

Zone OA : domaine des déformations éastiques ou réversibles (zone parfois linéaire) si 1'on
cesse la charge, I'éprouvette retrouve ses dimensions initiales ;

Zone AB : la déformation n'est plus complétement réversible. La déformation est plastique (ou
permanente) homogéne ; appelée aussi déformation plastique répartie. Les alongements croissent plus
vite que les charges. L'allongement a lieu avec une diminution réguliéere de la section tout au long de
I'éprouvette.

Zone BC : la déformation plastique se localise dans une petite portion de I'éprouvette et n'est
plus homogeéne, c'est la striction on aboutit a la rupture en C. les alongements croissent avec une

diminution de la charge.

r 3

Charge unitaire : B
FiS,

~
/
“
N, Zone de
£
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¥ ]Ic:-ngern;':‘l’t =100 {L-Ly»L0
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Fig. I1.3. Représentation d’ une courbe de traction (matériau ductile)

Pendant la premiére partie de I'essai, |’ éprouvette a un comportement élastique linéaire et obéit la loi
de Hooke. Théoriquement la pente de la droite est égale au module d'Young E ; en pratique, le module
d'élasticité est tres rarement mesuré de cette facon, car, dans le domaine éastique, les déformations
sont tres faibles, et la précision des mesures laisse alors a désirer. La limite de ce domaine est marquée

par une propriété importante. C'est lalimite éastique (Figure 11.3).
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e Différents parametres sont remarquables:
L’ éprouvette subit un allongement. Pour les petites déformations, il existe une relation linéaire entre la

contrainte et la déformation :

0y = E.g, = E. L0 Eq.ll.3

0

E : est lemodule d’ élasticité ou module de YOUNG.

- La limite d'éasticité R correspond a la contrainte a partir de laguelle le matériau commence a se
déformer plastiqguement. En pratique, bien que la définition soit simple, cette limite est difficile a
apprécier car le passage du domaine élastique au domaine plastique se fait de fagcon progressive. La
difficulté de lecture donnerait des interprétations erronées de cette limite d' un laboratoire a |’ autre.
Pour s en affranchir, on a déterminé une limite conventionnelle d’ élasticité a 0,2% (Rep > %). C'est la

contrainte pour laquelle on Mesure une déformation plastique de 0,2%.

> Larésistance alatraction R, = F./ S, se définit comme la contrainte maximale atteinte durant

I’ detraction.

» L’alongement alarupture € quel’on peut lire sur le diagramme ou sur |’ éprouvette rompue.
On peut également définir certaines caractéristiques déterminées par |'essai de traction :

> Larigidité est fonction de I'énergie des liaisons entre les atomes ou les molécules constituant le

matériau. On mesure larigidité principalement par le module d’Y OUNG.

Plus ce module est élevé, plus le matériau est rigide.

» Larésistance caractérise la contrainte maximale qu’ un matériau supporte avant de se rompre.
Cette résistance est fonction de I’intensité des liaisons mais également de la forme des pieces
ou de ses défauts.

» Laductilité correspond a la capacité d' un matériau a se déformer de facon permanente avant de
se rompre. Plus |’alongement a la rupture est éleve, plus le matériau est considéré comme
ductile, a I’oppose, lorsque la déformation permanent est tres réduite ou nulle, on parle d'un
matériau fragile. Un matériau fragile peut présenter une résistance tres élevée.

[1.3.2. Essaisderésilience

La connaissance des caractéristiques mécaniques déduites de I'essai de traction peut étre insuffisante,
puisgue des ruptures peuvent étre obtenues en dessous de la limite éastique dans des conditions
particulieres qui rendent le matériau fragile.

Larupture est la séparation d'un matériau en deux ou plusieurs parties sous l'action d'une contrainte.

Cette séparation se produit a plus ou moins grande vitesse par propagations de fissures existant dans le
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matériau. La rupture est donc fortement influencée par la présence de microfissures, de pores,
dinclusions de particules fragiles (défauts internes) et par la présence dentailles (microfissures)
résultant de défauts de fabrication ou de conception.

Tous les matériaux contiennent un certain nombre de microfissures qui deviennent instables et
conduisent alarupture lorsque laforce appliquée dépasse une valeur critique.

L'étude é émentaire de la mécanique de la rupture montre que la rupture dépend de deux grandeurs : la
contrainte appliquée ¢ sigma) et la dimension 1 des microfissures. Ces deux grandeurs sont combinées
dans le facteur d'intensité des contraintes K. La rupture se produit lorsque I'on atteint la valeur critique
Kc.

Nous avons visualisé dans |’ essai de traction une rupture ductile. Elle se produit apres une déformation
plastique plus ou moins grande. Elle semble liée essentiellement a la présence d’inclusions plus dures
gue le métal. Il y a déformation plastique autour des inclusions, formation de microcaviteés,
allongement et coal escence de ces microcavités aboutissant a la rupture.

Il existe un autre type de rupture dite fragile. Elle se produit apres une déformation plastique tres faible
voire nulle. Elle est caractérisée par la propagation trés rapide possible des fissures (consommation
d'énergie faible) soit au travers des grains, soit e long des joints de grains.

L’'essai de résilience (Fig.l1.4) a été éaboré pour prendre en compte ces phénomeénes de rupture. Le
moyen le plus classique pour caractériser la fragilisation du matériau sous I'action d'un choc est cet
de résilience qui est un de flexion par choc sur une éprouvette entaillée qui mesure la
résistance d'un matériau a la rupture brutale. 1l est freguemment dénomme de résilience
CHARPY ou méme CHARPY. En effet, Georges CHARPY, ingénieur dans une usine
sidérurgique, met au point en 1901 la machine (mouton CHARPY) qui permet de réaliser cet essai de
résilience. Cet a permis d'améliorer la qualité des aciers et d éviter les accidents liés a leur
possible fragilité.

C'est un essai de résistance au choc, qui constitue a mesurer |'énergie nécessaire pour casser une
éprouvette préalablement entaillée. On utilise en général un échantillon en forme de barreau de section
carrée et de dimension standard (10mmx10mmx55mm).

L'entaille peut étre soit en V (angle de 45° et de profondeur 2mm), soit en U de profondeur 5mm et de
rayon en fond d'entaille de 1mm.

L'essal consiste a imposer un choc a I'aplomb de I'entaille, I'éprouvette étant maintenue par deux
appuis sur la face opposee de facon a provoquer I'ouverture de la fissure. On utilise pour cela un
mouton-pendule de CHARPY..
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Position de départ --~__

Position d'arrivée h
\

\'1

Position de I'éprouvette

Fig. 11.4. Principe de I’ essai derésilience utilisant un mouton—-Char py.

On détermine I'énergie absorbée dont on déduit la résilience.

La résilience est I'énergie exprimée en Joules par cm?, nécessaire pour produire la rupture de
I'éprouvette.
Résilience = énergie absorbé par la rupture W (joules) / section au niveau de I'entaille un couteau fixe
sur un marteau oscille dans un plan vertical autour d'un axe O.
Le couteau est écarté de la verticale a une hauteur correspondant a une énergie de départ W, = 300
joules. On libére le couteau. Dans sa chute en passant a la verticale, il brise I'éprouvette. On mesure la
hauteur a laquelle remonte le pendule pour calculer I'énergie non absorbée W;.
On calcule I'énergie absorbée par la rupture W = Wy-W;
Larésilience s exprime en JJcm2.
On la note K¢y, ou K¢y (Charpy + entaille V ou U) Il existe encore un autre type de rupture dite par
fatigue. Lorsgue le matériau est soumis a des sollicitations répétées, |a fissuration peut progresser sans
gue le facteur d'intensité des contraintes ne dépasse la valeur critique Kc. Ces sollicitations entrainent
finalement la rupture de I'échantillon par fatigue.
On constate ces ruptures :

» Sous sollicitation cyclique (fatigue mécanique ou thermique) ;

» Sous sollicitation statique (corrosion sous contrainte, fluage) ;

» Sous sollicitation complexe (fatigue-corrosion, fatigue-fluage).
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11.3.3. Essaisdefatigue

On appelle fatigue une sollicitation mécanique alternée, souvent mais pas nécessairement périodique,
et de faible amplitude.

Lafatigue est souvent al’ origine de la rupture des piéces mécanique, d'ou la nécessite de reproduire ce
mode de sollicitation au laboratoire. Lorsgue I'on soumet un matériau a des cycles répétes d'efforts, il
subit des modifications de microstructure regroupes sous le terme général d'endommagement par
fatigue. Cet endommagement ne se signale par aucune modification macroscopiquement décelable et
la rupture peut intervenir a des niveaux de contraintes peu éléves, souvent inferieurs ala résistance de
traction ou méme alalimite d'éasticité.

Le processus de fatigue implique I'apparition d'une fissuration qui se dével oppe progressivement sous
I'action de la répétition des sollicitations. Les essais les plus smples consistent a imposer a des séries

d'éprouvettes (cylindriques ou rectangulaires Fig.l1.6) des cycles d'efforts périodiques sinusoidaux soit

par charge axiae soit par flexion rotative.

| 40 mim b—l
L- 1 40 mirm - 1,50 mim

Fig. 11.5. Amsler 10 HFP 5100. Fig. 11.6. Eprouvette de fatigue.

Ce sont les surfaces de I'échantillon qui subissent la contrainte maximale et vont donc étre le siége de
I'amorcage de la rupture, d'oul la nécessite d'un état de surface particuliérement soigne.

Pour chague niveau de contrainte Sy, On détermine sur une série d'éprouvettes la distribution du
nombre de cycles a rupture. On obtient ainsi le diagramme de WOHLER (Fig.I1.7) qui représente la
relation expérimental e entre Sy €t N durée de vie de I'éprouvette.
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Auguste WOHLER était un ingénieur allemand qui, préoccupe par la rupture prématurée d’ essieux de
wagons de chemin de fer, S est attache, vers 1870, & déterminer le comportement des matériaux soumis

alafatigue.

Contrainte / Stress
AN

Acier / Steel

Aluminium

i M i L i i b

T T T T T rd

10* 10° 10° 10"° Nb cycles
Fig. 11.7. Schéma d’ un diagramme de WOHLER type.

[1.3.4. Essaisdedureté

Ces essais sont d'une grande utilité pour le métallurgiste a cause de leur ssimplicité et de leur caractére
peu destructif (Fig.!1.8).

C'est & cette catégorie d’essais qu’ appartiennent la plupart des appareils employés industriellement.
Un pénétrateur suffisamment dur pour ne pas étre déformé par le matériau a essayer, et de forme
variable, est enfoncé dans le métal par I'action d’'une force constante appliquée dans des conditions
bien définies ; on mesure soit les dimensions transversales, soit la profondeur de I’ empreinte (Fig.11.9).
Les tentatives faites pour opérer & dimensions d’ empreinte constantes, et a charge variable, n’ont pas

conduit a des méthodes utilisables industriellement.

P =

[=]n] Charge F ll

Empreinte vue
*. de dessus

\

\

Fig. 11.8. Durométre universel. Fig. 11.9. Principe de I’ essai Brindll.
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11.3.4.1. Dureté Brinell
Il consiste aimprimer dans la piece a essayer une bille en acier ou en carbure de tungstene de diametre
D sous une charge F, et a mesurer le diamétre d de I’ empreinte laissée sur la surface apres enlévement
delacharge Eq.11.4 & Eq.ll.5.
Hg : dureté Brinell

D : diamétre du pénétrateur (mm)

d; et d, : mesure de I'empreinte réalisee 2 90° (mm)
h : profondeur (mm)

F : charge d'essai (N)

g : accélération de la pesanteur

_ (Charge del'essai) 2.F
Hp = constante. (surface de l'empreinte) 0’102'71.13(0—@ Eqll4
1 1
constante = — = = 0.102 Eq.l1l.5
g 9.8066

11.3.4.2. Dureté Rockwell
Il consiste aimprimer, en deux temps, dans la couche superficielle de la piece a essayer, un pénétrateur
normalisé (cone en diamant ou dune bille en acier trempé polie) et a mesurer |’ accroissement
rémanent « h » de la profondeur de pénétration (Fig.11.10).

Charge totale P
F=EaF; ¥ Surface de la piéce
| Durets 130
L4}
wl ¥ O_
=
E
e}
&

{ |

Dureté 0

Fig. 11.10. Principe de I’ essai Rockwell avec hille
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[1.3.4.3. DuretéVickers

Il consiste a imprimer dans la piéce a essayer un pénétrateur en forme de pyramide droite, a base
carrée, d'angle au sommet 136°, sous une charge F, et a mesurer la diagonale « d » de |’empreinte

laissee sur la surface apres enlévement de lacharge (Fig.l1.11 & Fig.11.12).

& W/%

x Empreinte vue
| \
I \de dessus
s |
: !
1
s :

i

Lo

Fig. 11.11. Principe de |’ essai Vickers. Fig. II.12. Géométrie de pénétrateur.

I1.4. Propriétés des matériaux

Un matériau possede un ensemble de propriétés qui déterminent son comportement. On caractérise une
propriété d’un matériau en analysant la réaction du matériau a une sollicitation extérieure. On
détermine en général une précarité a I'aide d’'un normalise. Selon le type de sollicitations

extérieures, on distingue trois catégories de propriétés :

v' Les propriétés mécaniques qui reflétent le comportement des matériaux déformés par un
ensemble de forces.

v’ Les propriétés physiques qui mesurent le comportement des matériaux soumis a l’action de la
température, des champs él ectriques ou magnétiques ou de la lumiére.

v' Les propriétés chimiques qui caractérisent le comportement des matériaux dans son

environnement réactif.

Ce sont des propriétés relatives aux aspects de résistance aux efforts, des déformations résultantes des

efforts, des contacts entre solides (chocs, glissement ...)
> Larigidité: c'est I'aptitude d'un matériau a se déformer de fagon élastique (et donc réversible).
La rigidité est définie par le Module d'éasticité E. Plus le matériau est rigide, plus la force
gu'on peut lui appliquer est importante.
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> Elasticité : cest I'aptitude d'un matériau & se déformer sous une charge (un effort) et de
retourner a son état initial aprés décharge.

» Reésistance maximale : c'est la charge maximale que peut supporter un matériau. La charge peut
étre effort en traction ou couple en torsion.

» Limite édlastique : c'est la charge maximale que peut supporter un matériau pour se déformer
d'une fagon éastique.

> Plasticité : c'est la déformation d'un matériau sous une charge sans revenir a son état initial
apres décharge.

» Ductilité: c'est I'aptitude d'un matériau a se déformer plastiquement avant rupture. Un matériau
qui se déforme plus avant rupture est plus ductile qu'un matériau qui se déforme moins.

> Fragilité : c'est la facilité avec laquelle on peut fracturer un matériau. Un matériau fragile se

fracture sans se déformer plastiquement.

Laductilité et lafragilité sont deux notions opposées. Elles peuvent étre exprimées par |'allongement a
larupture A% et le pourcentage de striction Z%.

> Ténacité : c'est I'aptitude d'un matériau a absorber I'énergie lors d'une déformation plastique.
C'est une combinaison entre la bonne résistance a la rupture et la bonne ductilité. Une des
facons de définir la ténacité est I'aire de la surface engendrée par la courbe de traction. La
ténacité peut étre mesurée par I'essai de Résilience Charpy.

I1.4.1. Matériau d’ é&tude

Le matériau étudié est un acier a Haute Résistance 42 CD 4 (AISI 4140 ; DIN 1.7225), utilisé pour la
fabrication des engrenages.

Leurs caractéristiques mécaniques facilitent le formage sur presses et sur lignes automatisées. Ils se
caractérisent de plus par une bonne tenue a la fatigue et a la résistance au choc. Gréce a leur limite
éastique édevée (Ry), ils sont particuliérement adaptés lorsqu’ une réduction de poids est recherchée,
' est pourquoi ces aciers s utilisent fréguemment en remplacement des aciers de construction.
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[I. 5. Etude expérimentale
I1.5. 1. Analyse chimique

La composition chimique du matériau a été faite par analyse spectrale par un spectromeétre de type
SPECTROLAB disponible au niveau du laboratoire de métallurgie de ALFATUS (Fig.11.13).

" kg“:mi

Fig. I1.13. Spectrométre (type SPECTRLAB).

I1.5. 2. Examen macrographique

L’examen macrographique est un examen d ensemble ; il met en évidence les hétérogénéités qui
existent dans le métal.
La préparation d’ un échantillon pour un examen macrographique comprend :

e Unsciage

e Undégrossissage alameule,

e Un polissage,

e Une attaque chimique

e Une appareille photo
Les coupes sont faites par une scie mécanique munie d’ un systeéme de refroidissement évitant ainsi les
phénomenes d’ écrouissage et |’ échauffement des pieces. Le polissage est poussé jusqu’a I’ obtention
d une surface aux qualités de réflexion du miroir. L’ attaque chimique permettra enfin de révéler les

différentes zones.
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I1. 5. 3. Examen micrographique

Une telle éude micrographique simpose afin de déceler une éventuelle influence des cycles
thermiques sur les propriétés micro structurales du meétal de base, delaZAT et de lazone fondue.

L’ utilisation d’un microscope optique de type ZWICK (Fig.11.14) doté d' une caméra numérique sur
une surface polis et attaquée avec du Nital 4% a permis la prise de vues microscopique de chague

zone, du métal de base, delaZAT et delazone fondue.

Fig. 11.14. Microscope optigque de type ZWICK.

Tableau. I1.1. Composition chimique de |’ acier 42 CD 4, DIN 1.7225.

%C %Cr %Mo %Ni %Cu %Si %S %P %V %Mn

0,42 0,952 0,173 0.013 | <0,01 <0,1| 0,005| 0,0097| 0,04 0.719

On remarque clairement gue notre matériau est totalement conforme avec la norme DIN (Tab.l1.1).
Cependant, il faut noter la présence des éléments d’'additions tel que le Cr, le Mo qui contribuent a
I’augmentation de la résistance du matériau, les ééments Ni, Al et Cr qui permettent de garder une

certaine malléabilité, qui favorise des ruptures ductiles dans le sens d’ une sécurité de défaillance.
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I1.5.4. Essaisdetraction

L’ consiste a soumettre une éprouvette a un effort réguliérement croissant de traction. Nous avons
effectué I’essai de traction au laboratoire de métallurgie de SIDER TSS, sur une machine universelle
de type 21200 ZWI CK/ROELL de capacité 1200KN, selon lanorme DIN 50125 : 2009.07 (Fig.I1.15).

Fig. 11.15. Machine de traction universelle De type 21200 ZW CK/ROELL
I1.5.4.1. Préparation et dimensionnement del’ éprouvette (DIN)

Les coupes sont faites par une scie mécanique munie d’ un systeme de refroidissement évitant ainsi les
phénomenes d’ écrouissage et |’ échauffement des piéces (Fig.l1.16)

4

Fig. 11.16. Coupe des éprouvettes sur Scie mécanique

Fraisage et préparation des éprouvettes sur lafraise (Fig.11.17).
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Fig. I1.17. Fraisage des éprouvettes.

L’ est réalisé sur une éprouvette « plate » en acier de section rectangulaire (400 mm x 50mm)

Tableau. I1.2. Résultats d’ essai de traction

S | R05 | R,02 | Ra Re R At Ag Fm z
ECH mm2 M Pa M Pa MPa MPa MPa (Cor r ) % kN %

N° 1 221.76 | 384.2 381 340 372 6146 | 2591 12.93 | 136.30 44

N2 224.28 | 360.8 372 343 372 6164 | 25.69 | 13.25 | 138.24 46

N°3 219.24 373 376 343 378 6184 | 1896 | 10.81 | 135.58 37

N°4 216.64 | 327.9 348 327 357 601.8 | 22.80 | 12.79 | 124.36 38

— Eprouvetie 01)
700 700 -
600 — — 600
500
E 500 / g
s =
@ 400 L 4004
E £
s s
§ 300 é 300
200 200
100 b 100
0 . d : : : , 0 . . . : ; .
0,00 0,05 0,10 0,15 0,20 0,25 0,00 0,05 0,10 0,15 0,20 025
Déformation € Déformation &
Fig. 11.18. Courbe de traction éprouvette 01. Fig. 11.19. Courbe de traction éprouvette 02.
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Fig. 11.20. Courbe de traction éprouvette 03. Fig. I1.21. Courbe de traction éprouvette 04.

11.5.4. 2. Dépouillement desrésultats

Certains paramétres sont directement relevés sur la courbe de traction (Fig.11.18, 19, 20, 21), d’ autres
sont déduits de ces premiers. D’ apres notre constatation, nous remarquons que les résultats de la limite
élastique sont proportionnels. Les caractérisations mécaniques déduites de I’essal de traction peuvent
étre insuffisantes car des ruptures peuvent étre obtenues en dessous de la limite d’ éasticité dans des
conditions particuliéres rendant le matériau a |’ état fragile. L’ essai de résilience est un complément

essentiel del’essal de traction
I1.6. Essaisderésilience

L’essal de flexion par choc, nommé aussi de résilience, sur éprouvette entaillée Charpy a pour but de
mesurer la résistance d’'un matériau a la rupture brutale. Ces essais ont été effectués sur un mouton
Charpy V, au laboratoire de métallurgie de SIDER TSS (Figure 11.22).

Fig. 11.22. Mouton Charpy V
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[1.6.1. Préparation et dimensionnement de |’ éorouvette

Les coupes sont faites par une scie mécanique munie d’ un systeme de refroidissement évitant ainsi les

phénomenes d’ écrouissage et I’ échauffement des piéces (Fig.|1.23).

Fig. 11.23. Coupe des éprouvettes sur scie mécanique

Préparation des entailles en V sur machine (Fig.11.24).

Fig. 11.24. Préparation des entailles

11.6.2. Déroulement del’essai de choc Charpy traditionnel

Un marteau de masse m est fixé a l'extrémité d'un pendule (Fig.l1.25). Ce pendule peut tourner dans le plan
vertical autour d'un axe horizontal. L'éprouvette repose sur un support et se trouve au point le plus bas sur la
trajectoire du marteau (selon lanorme), I’ essai est fait avec deux températures déférentes (22 °C et 40 °C).

Fig. 11.25. Déroulement de |’ essai de résilience
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Tableau. I1.3. Résultat du 1¥ de résilience & température 22 °C

Essai atempérature 22 °C

ECH So (@) w K Vaeur moy
1 0.40 34 83.38
2 0.40 3.0 73.57 841

Tableau. I1.4. Résultat du 2°™ de résilience & température 40 °C.

Fig. I1. 26. Essai derésilience 240 °C

Essai a température 40 °C

ECH So (@) w K Valeur moy
1 0.40 4.8 117.72
2 0.40 5.0 122.62 12017

[1.7. EssaisdeduretéVickers

L'essai de dureté, Vickers, a été effectué conformément a la norme DIN, a |’aide d’un Durométre de
type: ZWICK B3212003HV (Fig.11.27) a chargement manuel et assisté par ordinateur. C'est un

simple et rapide a mettre en ceuvre, y compris dans des conditions de production. Il permet de

caractériser la surface du matériau, par la détermination de larésistance ala pénétration, qui représente

une caractéristique fondamentale du matériau. |l permet de comparer plusieurs matériaux entre eux, et

de suivre I'évolution d'un matériau en cours de traitement (Fig.11.27).

Fig.

11.27. Essai de dureté
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Tableau. | 1. 5. Résultat del’ de dureté

Micro-dureté Vickers
Code HV 300g Dureté
HVL | HV2 | HV3 | HV4 | HV5 | HV6 | HV Rockwell Résistance
Correspondante | correspondante
moy HRB
Rm (Mpa)
Dul | 1587 | 1628 | 1662 | 1633 | 1733 | 164,7 | 1648 86,8 545

[1.9. RESULTATSET DISCUSSIONS

L’ éude consiste & une identification de la qualité d’un trongon en acier faiblement allié de nuance
42CD4. Comme ce matériau local va étre utilisé pour la réalisation du banc d’essai, la détermination

de ces caractéristiques devient indispensable pour une prise réelle dans la partie simulation.

11.9.1. TRAVAUX REALISES
11.9.1.1. Contrélevisud

Pour I’ é&ude d'identification de la nuance présumée, une étape de controle visuel est indispensable qui
s'est appuyée sur I’ observation de I'éat physique des échantillons et le contréle dimensionndl, les
étapes de ce contréle sont : La prise des échantillons et la préparation des surfaces a inspecter : Ces
surfaces inspectées ont été nettoyées afin d’ éliminer toute graisse, peintures ou autre dépbt de matériel
pouvant fausser les mesures. Ce contréle effectué a révélé des surfaces externes légerement oxydeées

sans défauts apparents.

A I’ échelle macrographique sans attaque, nous avons décelé la présence de défauts superficiels tout au

long de I’ échantillon visualisé sous forme préugée de piqures et/ou pores (Fig.11.28).

Fig. 11.28. Présence de défauts superficiels sur échantillons sans attaque.
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A I’ échelle micrographique aprés attague, nous avons révélé les mémes défauts dans les zones internes
aprés préparation des échantillons. Ces défauts persistent méme aprés polissage intensif. 1l apparait

aussi la présence desinclusions dans e ceeur de I’ échantillon (Fig.11.29)

Fig. 11.29. Présence de défauts inter nes apres attaque.

11.9.1.2. Matériau de base

L’'acier 42CD4 (42CrMo4) est un acier faiblement alié a teneur moyenne en carbone 0.42% avec
I’ addition des éléments d' aliage tels que le chrome de I’ ordre de 1% et le molybdéne < 1% (Tab.11.6).

Tableau. I1.6. Composition chimique normalisee de la nuance 42CD4

Code
Echantillon C S Mn Cr Mo S

42CD4 0,38-0.45 | 0,1-0.4 | 0.6-09| 0.9-1.3 | 0.150.3 | 0,02-0.04

[1.9.1.3. Caractérisation mécanique

> Essaisdetraction et dureté
Les résultats des essais de traction et de dureté réaises a la température ambiante sur des éprouvettes

d’un troncon sont représentés respectivement dans le tableau 11.7.
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Tableau.ll.7. Résultats des essais mécaniques.

r?Od-T] Caractéristiques de traction Dureté
Eehantillon o (MPa) | Rn(MPa) | A (%) Ro/Rm Hy
42CD4 375 610 12 0,61 165

> Essaisderésilience

Les tests de résilience effectués sur des éprouvettes de I’ acier 42CD4 ont donné des facies de rupture a
caractere semi-fragile et fragile surtout a la température ambiante, caractérisées par un aspect de

surface lisse brillant & facettes avec riviéres sans déformation macroscopique (Fig.I1.30).

Fig. 11.30. Facies de rupture sur échantillons sans attaque.

» Observation métallographique

L’ examen au microscope optique de sections polies prélevées du ceeur d’ échantillons sous différents
grossissements dans différentes zones a révélé une structure de prédominance perlito-ferritique, assez
hétérogene avec un indice de grain moyen lq de I’ordre 8-11(Fig.11.31), donc une taille de grain de
I’ ordre moyen 78-90 um selon la norme NF A 04-102. Une infinité de petits grains de carbures sont
répartis uniformément dans une matrice de ferrite. Dans certaines zones, nous avons observé des
textures proches des textures de solidification. Ce qui hous ameéne a dire que notre échantillon est a

I état brut sans subir des traitements thermiques d’ amélioration.

57



Chapitre deux : Etude expérimentale

Fig. 11.31. Micrographies sur I’ échantillon éudié

Sur la base des résultats de caractérisations mécaniques et métallographiques et en se référant aux
normes AISI 4140, DIN.7225, NF EN 42 Cr Mo 4, le matériau de base formant le troncon des
échantillons étudiés, s apparente a un acier a moyen carbone faiblement alié au Chrome-Molybdéne
de nuance 42CrMo4. Selon les caractéristiques mécaniques et la structure révél ée, cette nuance n’a pas
subi des traitements thermiques d améioration (trempe et revenu), elle est soit a I'état brut
d éaboration ou a I’ état de prétraitement d’ adoucissement (recuit). Il est & signaler que ce produit
présumé de composition d’un acier 42CrMo4 (Ex 42CD4) présente des défauts apparents signes de
risques d’ affection ultérieure de la santé externe et interne du métal de base.

[1.10. Conclusion

Le matériau choisi pour cette étude est le 42 CD 4, c’est un produit local au niveau de I’ entreprise
SIDER-El-Hadjar. Selon les normes, ce matériau a beaucoup de caractéristiqgues mécaniques,
chimiques et physiques. Mais, ce dernier a une variété en composition chimique et par conségquence,
leurs caractéristiques sont variables a cause de leur éaboration. Pour cette raison, nous avons éaboré
un plan d’expérience afin de bien déterminer ces propriétés chimiques et mécaniques pour étre des
données de départ du chapitre suivant. Ceci servira al’interprétation des résultats.

Il permettra également de mieux faire le choix du matériau d'une part, et d’ autre part de bien justifier
les résultats apres avoir réalisé les roues dentées du banc d’ essai.
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CHAPITRE TROIS

MODELISATION DE LA FATIGUE EN FLEXION
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[11. Introduction

La fatigue en flexion est responsable de plus de 30% des défaillances des systémes d'engrenage et par
conséguent, engendre des pertes substantielles. Il devient donc essentiel de bien comprendre ce
phénomene afin d'en minimiser les impacts souvent néfastes.
Ce chapitre propose donc la modélisation de la fatigue en flexion des engrenages basée sur les
concepts d'endommagement et de la mécanique de la rupture. Visant le développement d'une méthode
d'analyse systématique et compléte du probléme, une démarche générale a é&é adoptée pour ains
traiter les phases d'initiation et de propagation de la fissuration.
Le modéle a été réalise par la Méthode des Eléments Finis (MEF) qui s est avérée tres efficace. Outre
['éaboration d'un outil d'analyse définissant les bases de I’ étude du phénomeéne, deux contributions
importantes découlent de cette recherche :

v 1. Ledéveloppement d'une nouvelle démarche de modélisation des fissures pour la MEF;

v' 2. L'introduction d'un nouveau critére fiabiliste dinitiation de fissure, basé sur une

combinai son entre résistance sollicitation.
I11.1. Modélisation dela fatigue en flexion

Tout au long de la progression des fissures, la rigidité en flexion de la dent diminue. Ce qui tend a
surcharger les dents adjacentes et favorise I'initiation de fissures dans celles-ci. C'est pourquoi, avec la
fatigue en flexion, il y a régulierement rupture de plusieurs dents successives. Cette fatigue est causee
par soit une mauvaise conception, un montage incorrect, soit des défauts de matériau ou des

surcharges.

Le processus complet de la rupture par la fatigue en flexion peut se diviser en deux parties, I'initiation

delafissure et sa propagation jusqu'a larupture (Eq. 111.1).

En genéral, N; est plus élevé que Np, mais les traitements de surface affectent le comportement en
fatigue. Pour des engrenages grenaillés, N, peut représenter de 15 a 30% de Ny et de 30 a 40% pour
ceux carburés. De plus, un engrenage soumis a un faible chargement aura la majorité de sa vie en
service en phase initiation. Tandis qu'a des niveaux de charges éleveées, la phase de propagation sera

plus significative (Fig. 111.1).
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Ac \

\ Crack propagation
\ / period N,

Crack mitiation
period N,

—
AGgy

»>
»

log N

Fig. I'11.1. Représentation schématique de la vie en fatigue d'un élément mécanique.
[11.1.1. Initiation delafissure

L'initiation des fissures de fatigue représente |'une des étapes les plus importantes dans le
processus de fatigue. La position et le mode d'amorcage de fissures de fatigue dépend de la
microstructure d'un matériau, du type de la contrainte appliquée et la micro et macro-géométrie de
I'éprouvette. La phase d'initiation de la vie de fatigue dans un matériau vierge est souvent supposée
congtituer la croissance des fissures courtes jusqua la taille an (Fig. 111.2), qui est la longueur de

transition de fissures courtes dans de longues fissures.

> A K'r-‘n

-~

\\ Fatigue limit Ag

log Ao

Propagating
cracks

Non propagating cracks

Short crack Long crack
regime regime (LEFM)

>

Qi log a

Fig. 111.2. Courbe Kitagawa—Takahashi.

Un modéle pour I'initiation de la fissure sous la fatigue en flexion dans la racine de dent est d'abord
présenté. Le modele d'édément fini pour I'inducteur calculateur de N-déformation a la racine de dent
pour la phase d'initiation de la fissure est illustré dans (Fig. 111.1). La dent d'engrenage chargée est
soumise a une force normale et est de F= 1552.6/b N/mm (Fig. 111.3.c & Fig. I11.4) appliquée au point

le plus élevé du contact entre les dents, comme est montré danslaFig. 111.3c.
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a) b) 0)

Fig. 111.3. Moddle MEF, a) Géométrique (train d engrenage) b) Modéle 3 dente, c) Maillage, raffinement et

chargement de la dent.

Force normale (charge linéaire) [N/mm
¢ & il ]A B C D E

26.0 T
24.0]
220
20.0
18.0
16.0-

14.0- ] :: i\\\}

10.0
8.0
i
4.0

— Evdlution

| ! | N T |
-16.0 -8.0 0 8.0

Angle de rotation [°]

Fig. 111.4. Charge normale linéaire (N/mm).

0,0042317 Min

Fig. I11.5. Contrainte équivalente (MPa).
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Equivalent Elastic Strain

Type: Equivalent Elastic Strain - Top/Bottom

Unit: mmfmm
Tieme: 1
22/03/201617:14

0.0012285 Max
0,001092
0,00095547
0,00081898
0,00068249
0,000546
0,0004095

= 0,00027301
0,00013652

== 2.3882e-8 Min

Life

Type: Life

Time: 0
22/03/20M1617:13

1e8 Max
436428
1,904628
83127
3,6275¢7
1,5631e7
6,900e6
3,0152e6
1,31596
5.7428e5 Min

Type: Maximum Principal Elastic Strain - Top/Bottom

Unit: mm/mm
Time: 1
22/03/201617:44

0,00062431 Max
0,000554%4
0,00048558
0,00041621
0,00034685
0,00027748
0,00020811
0,00013875
6,9381e-5

= 1,5416e-8 Min

30,000 {mim)

Fig.I11.6. Déformation équivalente.

30,000 (mm)

—
7,500 22,500

Fig.l11.7. Duré devie (cycle).

»200 22,500

Fig.l11.8. Déformation Maximale Principal e équivalente.
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Fig.I11.9. Déormation Normale équivalente.

Fig.l11.10. Contrainte Normale (MPa).

Fig.I11.11. Déformation de cisaillement équivalente.
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,200 22,500

Fig.l11.12. Contrainte de cisaillement (MPa).

Le modele d'initiation de la fissure de fatigue présenté ici est basé sur I'approche de la mécanique des

milieux continus ; le matériau est homogeéne et isotrope, i.e sans imperfections ou des dommages. Les

méthodes pour les analyses de fatigue sont généralement, dans ce cas, basées sur larelation de Coffin-

Manson entre déformations (g), contrainte (o) et le nombre de cycles de chargement (Ni). Toutefois, la

méthode de déformation-nombre de cycle (g -Ni) est habituellement utilisée pour déterminer le nombre

de cycles d'initiation Ni requis pour I’amorcage de fissures de fatigue, ou I'on suppose que la fissure

est amorcée au niveau du point de plus grandes contraintes. Le gradient de déformation totale Ag

comprend deux composantes (gradient de déformation élastique Aee et plastique Agp) et peut étre decrit

comme montrédans!’Eq. 111.2.

Ae

2

1
o7

’
= oy (ZAT"f)” = L(2N)? + £/ (2N;)° Eq.l11.2
Caractéristiques géométriques propriétés mécaniques
Geometries Laroue Matériau 42CrMo4
Nombre de dents z 24 Module d' éasticité E = 2.06 x10° MPa
Module m (mm) 45 Coefficient de poisson v=03
Entraxea (mm) 90 Coefficient de force de fatigue 61=1820 MPa
Angle de pression ° 20° Coefficient de ductilité de fatigue 1= 0.65
Coefficient de déport 0.199 Exposant de force b=0.08
Largueur de dent mm 20 Exposant de ductilité de fatigue c=-0.76
Exposant de durcissement n=0.14
Constant de Paris (m) m=4.16
Constant de Paris (c) C=3,31.10"

Tab. 111.1. Caractéristiques géométriques et propriétés mécaniques (train d’ engrenage).
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[11.1.2. Propagation delafissure

L'application de la MLER ala fatigue est basée sur I'hypothése que le taux de croissance des fissures
de fatigue, da/dN, est une fonction du gradient d'intensité de contrainte AK = Kmax- Kmin OU (8) est la
longueur de lafissure et N est le nombre de cycles de chargement. Dans cette éude, I'équation simple
de Paris-Erdogan (Eg. 111.3) est utilisée pour décrire le taux de croissance des fissures ou C et m
(Tab.111.1) sont des paramétres du matériau. En ce qui concerne le délai de propagation de la fissure
Np, on peut obtenir le nombre de cycles de chargement N, de rupture de la dent a partir de I’ intégration
de I’ équation (4) qui indique que le nombre requis de cycles de chargement N, pour une fissure se
propageant a partir de la longueur initiale a; et de la longueur critique de fissure a; peut étre
explicitement déterminée, si C, m et AK(a) sont connus. C et m sont des parameétres importants et
peuvent étre obtenus expérimentalement, généralement au moyen d'un essai de flexion trois points
selon la norme ASTM E 399-80. Pour les cas les plus simples de la dépendance entre le facteur
d'intensité de contrainte et lalongueur de fissure, K = f (a) (Eq.I11.5 & EQq.I11.6) peut étre déterminé en
utilisant la méthode proposée dans la littérature. Pour la géométrie et le chargement des cas les plus
complexes, il est nécessaire dutiliser des méthodes aternatives. Dans ce travail, le logicie des
éléments finis FRANC2D a été utilisé pour la simulation de la propagation des fissures de fatigue.

Une caractéristique unique de FRANC2D est |a capacité automatique de propagation de la fissure.

da

i p— m
ay = CIAK(a)] Eq.l11.3
Np _1 rac da
JyTan = . fam T Eq.ll.4
2.G
K = (B_M)H-\/Z—E- [4.vq — ve — 4. vp—V] Eq.l11.5
2.G
1= (B_M)H-\/Z—E- [4.uqg — ue — 4 up—uc] Eq.l11.6

[11.1.2.a. Modéele géométrique et discrétisation

Dans les engrenages, comme nous |’ avons montré au chapitre un, il y atrois possibilités pour le choix
de modéle géométrique, soit un modéle complet, i.ela géométrie réelle de la roue en question, soit un
modele a trois dents pour minimiser le temps de calcul (notre cas), et finalement une dent, mais ce

dernier aéviter pour des raisons techniques telles que larigidité d’ engrénement.

En appliquant ces principes de discrétisation ala géomeétrie des engrenages, il est possible de générer
un maillage assez structuré en décomposant |a surface d'une dent en 6 parties puis en maillant chacune
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delle par des ééments quadratiques a 8 nceuds (Fig.l11.13.a). Il devient aors facile de raffiner
localement e maillage, sans toutefois imputer sa structuration globale.

(THL7
LA
i

T4
VU (1308 (0 b0y 1,
EBINYY 15gpt Chagytee, ey
I TR,
N S b Tt 0
NN vt v

o St AU RS g W:';g; “E’? 'I
&y

a) b)

Fig.I11.13. (a) Modele géométrique, (b) Conditions aux limites.

L'analyse en propagation de fissures nécessite la configuration de départ de celles-ci (grandeur,
orientation et position) (Fig.I11.14). Dépendamment de la géométrie des roues, Lewicki (2002) a

montré que ces parameétres étaient importants dans |a propagation.

Fig.I11.15. Géométrie et position de la fissure (Crack tipe).
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[11.1.2.b. Résultats de propagation delafissure

Les analyses de propagation de la fissure ont été effectuées al'endroit ou se produisent les contraintes
maximales dans une racine de dent d'engrenage. Bien que l'ouverture de la fissure due a des
concentrations maximales de contrainte puisse apparaitre sur les deux cotés de racine de la dent, le
plus critique pour la propagation est du coté actif de la racine de la dent. La répartition maximale
contrainte principale (contrainte de traction) dans le congé de la dent est donnée dans la (Fig. 111.14).
L'emplacement dans la zone de la racine est décrit par I'angle tangentiel, qui est défini comme I'angle
entre I'axe de symétrie de la dent et |a tangente a la courbe de congé, comme le montre la (Fig. 111.14).

On voit clairement que I'emplacement du point le plus sollicité est du coté actif (Fig.111.16).

al bl

Fig.l11.18. Distribution de la contrainte Max, a) Contrainte principale, b) Contrainte tangentielle. (MPa)
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Fig.I11.17. Distribution de contrainte a I’ extrémité de la fissure initiale (MPa).

Ladistribution de la contrainte al’ extrémité de lafissure est de |’ ordre de 290 MPa (Fig. 111.17).

Fig.l11.19. Trajectoire de la propagation de la fissure.

|\l

al bl

Fig.l11.20. a) Distribution de la contrainte maximal principale (MPa) b) Contrainte Maximale tangentielle

stress au beau de la fissure (MPa).
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1.Bx103-
1.6x103-
1.4x103-
1,2x103-
1,0x103-
B,0x102-

6,0x107

SIF Mode (MPa (mm)"?)

4,0x10% H
2,0x107

0.0 1

—— SIF Mode |
—— SIF Mode |

2 ' 3 4 5
Crack Length (mm)

Fig.l11.21. Facteur d intensité de contrainte en fonction de la longueur de fissure.

Number of cycles (Np)
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Fig.I11.22. Prédiction de la propagation de la fissure pour la charge max « 160 N.m »
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Crack Length (mm)

Fig.I11.23. Prédiction de la propagation de la fissure pour les différents couples appliqués.

T
T —=— (160 N.m)
6 —e— (80 N.m)
1 —4&— (52 N.m)
54 *+— (40 N.m)
—e— (32 N.m)
4 (26 N.m)
3
2_ 1 | | i 1 ! i +
od * —= : . . i B ]
'_m"mm"mmi_mﬂw

Number Of Cycles (cycles)

Finalement, la durée de vie totale que montre la fig.l11.24 avec une échelle semi-logarithmique est

calculée par la MEF, en noir le nombre de cycle al’initiation de la fissure et en rouge le nombre total

de cyclesi.el’initiation plus |a propagation.

Conrainte maximale MPa

—— Nombre de cycle a l'initiation de la fissure
— Nombre de cycle totale (initiation+propagation)

1000

900 i

800 \

700

600

500

1E+04 1E+05 1E+06 1E+07 1E+08 1E+09

Nombre de cycle N, N

Fig.l11.24. Nombre de cycle calculé de la fatigue en flexion.
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[11.2. Résultats et discussions

Notre objectif était d’ analyser |’ état des contraintes dans les engrenages a denture droite et de prédire

la durée de vie d’ un engrenage a denture droite avec la présence d’ une fissure a sa racine de dent.

A partir des résultats trouvés, une analyse est faite (voir ci-dessous) pour |e phénomeéne d'initiation et

de propagation de lafissure.
A. Initiation delafissure
e Laracine de dent est la section la plus dangereuse pour |I’amorcage d’ une fissure.

e Lacontrainte équivalente est de |’ ordre de 210 (M Pa), en revanche, la contrainte normale est de
I’ordre de 70 (MPa) a la racine de dent et de 190 (MPa) au point de contact. Cette derniere
peut générer des contraintes de cisaillement importantes dans les sous couches du flanc des
dents, c'est pour cela que les concepteurs procedent a des traitements thermiques ou
thermochimiques de surface a une profondeur supérieure ou égale a trois fois la profondeur de

cisaillement ;

e La déformation éastique équivalente est de I’ordre de 0.001, par contre la déformation
équivaente de cisaillement est de |’ ordre de 0.0005 ;

e Lenombre de cycle & la durée de vie & I'initiation de |a fissure et de I’ ordre de 5.10° pour un

couple de 160 N.m.
B. Propagation delafissure

e L’andyse du facteur d'intensité des contraintes montre bien que le mode | est le plus

dangereux (Figure. 111.21), par rapport au mode I1.

e Lavitesse de propagation de lafissure augmente en fonction de la charge appliquée (Couple de
chargement, voir Fig.l11.23) ; I’évolution de cette derniére est divisée en deux zones

remarquables:

a) Jusqu'a 3 mm de profondeur de la fissure, la vitesse augmente graduellement i.e
I’accélération augmente, cette partie est correspondante au coté sollicité par la

contrainte de tension.
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b) Au-dela de 3 mm, la vitesse reste presgue constante. En revanche, cette partie est

sollicitée par la contrainte de compression.

e Lafigurelll.22 montre que la variation de la durée de vie en fonction de la profondeur de la fissure,

au-deladelaligne neutre de ladent perd sarésistance.

e Le nombre de cycle al’initiation de la fissure représente la grande partie du cycle total pour que la

dent soit rompue.
[11.3. Conclusion

Ce chapitre présente un modele de calcul pour la détermination de la durée de vie de fatigue en flexion
des engrenages a denture droite et plus précisément a sa racine. Le nombre de cycles de chargement
requis pour la fatigue initiation (N;) et le nombre de cycles de chargement pour |a propagation de la
fissure (Np) dans larégion la plus critique pour la fatigue en flexion ont été predits. Le modéle propose
permet a |'utilisateur de déterminer I'ensemble de la durée de vie de service, compte tenu des
paramétres adéquats du matériau a la fatigue. La période d'initiation de la fissure est basée sur une
analyse de contrainte-déformation a I'aide de FEM, ou I'on suppose que la fissure est initiée ala zone
de la contrainte principale maximale i.e la racine de la dent. La propagation de la fissure de la dent
d'engrenage a été simulée a l'aide des principes de la mécanique linéaire éastique de la rupture
(MLER). Larelation fonctionnelle entre le facteur d'intensité de contrainte et la longueur de la fissure
K =f (a), qui est nécessaire pour |'anayse consécutive de croissance des fissures de fatigue a été aussi
montreée.

Le modele est utilisé pour déterminer la durée de vie compléte d'un engrenage droit en acier faiblement
allié a haute résistance 42CrMo4.

Les résultats définitifs de I'analyse par MEF sont présentés. La courbe dinitiation de la fissure et celle
de la propagation de fissure, représentent la durée de vie totale. Les résultats montrent aussi qu’a de
faibles niveaux de contrainte proches de la limite de fatigue, presgue toute la vie de service est
attaquée par lafissuration. Il sagit d'un facteur trés important dans la détermination de la durée de vie
des engins réels, parce que la plupart fonctionnent avec des conditions de charge a proximité de la
limite de fatigue.
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Fiabilité des engrenages

CHAPITRE QUATRE

LA FIABILITE DESENGRENAGES
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IV.1. Introduction
Si la réponse d'une structure dépend de son comportement mécanique et du type de

I’amplitude des actions appliquées, |le caractere acceptable ou non de cette réponse est quant a lui
fonction de la satisfaction d exigences (Normes SO 9000 version 2000). Parmi ces dernieres, la
Sécurité structurale et I aptitude au service constituent les aspects les plus importants. Ces exigences
doivent alors étre garanties sur une période définie (durabilité) et étre satisfaites pour un codt
minimal (économie). Elles sont également définies en termes d * états limites. La violation d’ un état
limite est alors synonyme de la non garantie d'une exigence et donc de I’apparition d un
fonctionnement indésirable de la structure ou d’une de ses parties. Les deux états limites définis et
gui sont largement repris dans les réglements sont:
(i) les états limites ultimes qui sont décrits comme étant la défaillance d' une partie ou de la totalité
de la structure (ruine) telle que la fatigue, I'instabilité et la plastification et (ii) les états limites de
service qui sont décrits comme étant la perturbation du fonctionnement norma telle que les
vibrations, lafissuration excessive ou la déformation permanente.
L’ étude de la fiabilité d’une structure vise a vé&rifier que les états limites ne soient pas violés. I
existe de nombreuses maniéres d appréhender cette vérification et d introduire des exigences pour
réduire |'éventuaité de cette violation et I'incertitude sur les variables de résistance et de
chargement. Parmi ces approches, on peut citer | approche probabiliste.
Plusieurs degrés de sophistication peuvent étre considérés dans I’ évaluation de la fiabilité des
structures [75]:

- Etudes de niveau un, correspondant ala démarche déterministe traditionnelle;

- Etudes de niveau deux, basées sur des méthodes fiabilistes ou chaque paramétre d’intérét est

caractérisé par les deux premiers moments de sa distribution;
- Etudes de niveau trois, supposant les variables quel conques,
- Etudes de niveau quatre, qui permettent d’optimiser le dimensionnement, I’inspection, la

maintenance et le déclassement des structures en fonction de critéres économiques.

IV.2. Fiabilité des structures
IV.2.1. Concept delafiabilité

Il faut s assurer que la maitrise de I’incertain est suffisante pour que les risques soient bien
évalués et restent acceptables. C'est I’ objet des théories de lafiabilité.
Une définition technique de la fiabilité est donnée par I' AFNOR [76] : « aptitude d'un dispositif a

accomplir une fonction requise dans des conditions données, pendant une durée donnée...le terme
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est aussi utilisé comme caractéristique désignant une probabilité de succés ou un pourcentage de
SUCCES ».

Cette distinction montre I'intérét d'une définition qualitative (aptitude) et d'une définition
guantitative (probabilité) étroitement associées. Une telle définition tranche immeédiatement un
débat possible en associant la maitrise de I’incertain a une modélisation probabiliste. De plus, elle
privilégie I’ approche par I’ utilisation des variables aléatoires et des processus stochastiques, qui
nN'est pas la seule: les méthodes et outils de la logique floue, des ensembles convexes, de la
robustesse peuvent également apporter leur contribution [77].

La fiabilité peut étre considérée comme un élément d’ un ensemble plus vaste constituant la sreté
de fonctionnement qui se décline elle-méme en fiabilité, en maintenabilité (aptitude d’ un dispositif
ou d'un bien a étre maintenu ou rétabli en vue d’accomplir une mission requise), en disponibilité
(aptitude d'un dispositif ou d’un bien a accomplir une mission requise a un instant donné) et, enfin,
en sécurité (relative aux risques de dommages corporels, matériels et environnementaux liés au
dispositif ou au bien considére).

Jusgu’ a un passeé récent, on se protégeait a des événements indésirables tels que les défaillances en
prenant des marges, des facteurs de securité, que I’on cumulait sur I’ensemble de parametres
influents, a I'aide d'une méthode uniquement déterministe. Cette démarche ne permet pas
néanmoins, de bhien connaitre les risques pris. Dans I'andyse de la fiabilité des structures
meécaniques, les parametres influents sont considérés comme des variables probabilisées et I'on
calcule la probabilité de défaillance et des inspections, la durée de vie résiduelle, etc. ...Le retour
d’ expérience et la connaissance des cinétiques de dégradation sont deux des conditions essentielles
d’ application de I’ analyse de fiabilité des structures.

Le dimensionnement des systemes mécaniques est fondé sur une démarche réglementaire dans les
calculs afin de respecter des marges importantes pour garantir leur intégrité. Ce dimensionnement
ne permet pas d’ évaluer le risque lié ala défaillance d’ un organe, safiabilité, il donne généralement
une marge volontairement pessimiste vis-a-vis des différents modes de ruine possible et conduit le
plus souvent a des surdimensionnements injustifiés, donc a des surcodts. En outre, certains
chargements peuvent étre ignorés au moment de la conception et découverts seulement a
I’ exploitation. Les structures vieillissent, les propriétés des matériaux peuvent se trouver altérées,
les modes d' exploitation ne sont plus les mémes.

La démarche probabiliste de fiabilité des structures mécaniques, s avére alors essentielle, le risque
est évalué sous la forme d une probabilité et non plus sous la forme d un jugement binaire (le

dimensionnement est acceptable ou non, I’ exploitation peut étre poursuivie ou non).
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Le calcul de cette probabilité permet de réduire le risque de défaillance par |’ organisation des
programmes de maintenance et d’inspection, de prolonger la durée d' exploitation en optimisant leur
utilisation.

V.2.2. Evolution des concepts dela fiabilité

L’introduction d’ analyses fiabilistes, dans le domaine de I'ingénierie, s est produite pour la
premiére fois en 1947 quand Freudenthal a présenté les problemes fondamentaux de la slreté
structurale d’un détail constructif sous chargement variable. Lévi [78] a publié les premiers calculs
probabilistes de la sécurité des constructions en 1949. Cette présentation a été aors suivie par
d’ autres publications importantes, comme celle de Rjanitzyne en 1949 qui a pour la premiére fois
défini un indice de fiabilité, repris par la suite par Cornel [79] et amélioré par Hasofer et Lind [80].
La publication de Rjanitzyne a été suivie par celles de Johson en 1953 [81], de Pugsley en 1966
[82] et de Ferry-Borges et Castanheta en 1971 [83]. Ces derniers ont développé la théorie classique
de la fiabilité, et I'’ont fait connaitre tres largement. Apres cette période, il y a eu un nombre
considérable de publications et d’ ouvrages relatifs au calcul des structures basé sur lafiabilité.
Depuis 1947, diverses methodes fiabilistes ont été développées telles que les méthodes de
transformations FORM ( First Order Reliability Method) et SORM ( Second Order Reliability
Method), les méthodes de simulations, dites de Monte Carlo ou d’ autres méthodes comme la théorie
de Markov, exploitées par Lin et Yang [84] et par Lassen et Sorensen [85],...Beaucoup d ouvrages
font référence a I’ensemble de ces méthodes comme ceux de Thoft-Christensen et Baker [86],
Madsen et al. [87], Melchers [86] et Lemaire [76].

IV.3. Variables
Un matériau ou une structure mécanique sont considérés comme des systémes comportant
une entrée, un état et une sortie. Le schéma d’ organisation des variables est donné dans la figure
V.1
Notons:
-A(t) —lesi =1,..., p données d'entrée i du systeme mécanique, fonction du temps t, relatives
au chargement, aux actions appliquées au systeme et aux déplacements imposés;,
- R, (t) —lesm =1,..., s variables d entrée de |a ressource disponible, en contexte mécanique
ce sont les paramétres de résistance des matériaux, les caractéristiques géométriques de sections
et les déplacements admissibles;
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M odéle de sollicitation modée derésistance
A > K - § < R <~ R,
entrée  état sollicitation résistance entrée
action (besoin) (ressource) résistance

Fig. IV.1. Schéma d organisation des variables.

- K,(t)-lesj =1,..., q données d'état du systéme mécanique (sauf celles pouvant étre
inclues dans les variables de sorti€), séparées en deux catégories: K (jf données imposees
par le cahier des charges) et K| (jp données ala disposition du projeteur), cette separation
est utile dans un contexte de conception ou d optimisation. Elles contiennent les
caractéristiques geéométriques, celles des matériaux et les conditions aux limites.

Un premier modéle de calcul permet de simuler (au sens physique et non statistique) une réalisation

des besoins (sollicitations) qui constituent k = 1,..., r variables de sortie du modele, notées S, (t). S

F(...) est un opérateur mathématique représentatif du modéle mécanique, il existe alors une relation

du type:
F(t, A Kf,KP,S)=0 Eq.IV.1

Ce modele est peut-étre tres complexe, par exemple lorsqu’il résulte d’une modélisation avancee
avec une résolution par élémentsfinis.

De méme, un second modéle mécanique permet de construire les réalisations des ressources qui

congtituent les| = 1,..., svariables R (t). En genéral, ce modele est ssimple et larelation entre R’ et

.....

les variables S et R, telle qu’ elle apparait sur la figure V.1, n'est pas toujours possible, certaines
variables pouvant se trouver aussi bien dans le modele de sollicitation que dans le modéle de

résistance. Il en est ainsi en fatigue lorsgue les sollicitations successives dégradent la résistance.

V.4, Modéededimensionnement
Le succes d’ un dimensionnement est traduit par la vérification d’ une égalité fonction du tempst,

du type:
G(S(t),R (1)) <0,vte[0,T] Eq.lV.2
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Et dans un cas simple de séparation des variables, pour chaque couplek, j significatif:

S(t) <R(t),vte[0,T] Eq.lV.3

Ou [O,T] est la durée de vie exigée ou période de référence pour laquelle le dimensionnement est

étudié. Le projeteur tend alors a déterminer le meilleur dimensionnement, c’est-a-dire celui qui
optimise un critere d’ objectif (souvent de colt géenéralisé) pour un niveau de fiabilité donné. Il
propose et justifie les valeurs a donner aux variablesK p .

G(...) est lafonction de performance associée a une regle de fonctionnement, elle traduit le scénario
de défaillance combinant I'évaluation des sollicitations et de résistances souvent fonction des
variables élémentaires. Le scénario traduit |’ équilibre entre la ressource et le besoin et il S exprime

par une fonction de performance. Larelation G(...) = 0 congtitue I’ état- limite.

Lesvariables A, R’ etk constituent les variables de base alors que S etR constituent les variables

de sortie.

La formulation la plus smple consiste a considérer la résistance R et |a sollicitation agissante S
comme variables de sortie indépendantes du temps. Il est alors possible de décrire I’ éat de la
structure a travers une seule variable aéatoire globale, la margeZ = R-'S, ce qui congtitue le cas

éémentaire résistance — sollicitation.

IV.5. Domaines de s(ireté et de défaillance

Soit: X, =(Ay. K1 o Ruas) N=L.,p+q+s’ Eq.IV.4
Ou bien:
X,=(Sa.Ras) Eq.IV.5

m=1,..,r+s, Le vecteur aéatoire constitué des variables aléatoires considérées. Les équations
(IV.4) et (IV.5) définissent une fonction G, (...) pour chague scénario k de fonctionnement
possible.
Lesfonctions G, (X,) ; k=1,...,u décrivent I’ état de la structure:
- G, (X,) > Odéfinit le domaine de siretéD, , domaine intérieur a |’ éat limite, domaine des
événements de succes.
- G, (X,,) £ 0définit le domaine de défaillanceD, , domaine extéerieur al’état limite, domaine

des événements de défaillance. 1l peut ne pas exister.
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- G, (X,) = 0définit conventionnellement la surface d’ état limite, frontiére (s D, existe) entre
deux domaines D, (intérieur) et D, (extérieur), c'est lafonction d’ état limite. Le choix d'inclure

I’état limite G, (X,)=0 dans le domaine de défaillance est arbitraire. Si les variables sont
continués, la mesure de la probabilité de défaillance sur |’ état limite est nulle; si les variables
sont discrétes, ce choix est défavorable du point de vue de la sireté [76]. La notion de scénario
souligne une décision a prendre pour séparer |’ acceptable de I'inacceptable. Elle dépend du
niveau de modélisation nécessaire et des enjeux. L’acceptable peut n’inclure que des
réalisations éastiques par exemple, ou bien accepter un comportement éastoplastique. La
continuité de comportement dans le domaine de sireté et sur I’ éat limite au moins traduit le fait

gue lefonctionnement est considéré comme étant en mode dégrade.
IV.6. Probabilité de défaillance

Le scénario de fonctionnement est la disponibilité d’ une résistance supérieure a la sollicitation,
i.e.:
G(r,s)=r-s>0 Eq.IV.6
et e scénario de non fonctionnement, ou de défaillance, est aors:
G(r,s)=r-s<0 Eq.lV.7
Lamesure de la défaillance est alors la probabilité associée al’ événement{ R— S< 0} , soit:
Probabilité de défaillance:
P, =Prob({R-S<0}) Eq.IV.8
Lafiabilité est, pour sa part, définie comme le complément de |a probabilité de défaillance:
Fiabilite=1- P, Eq.IV.9
R et S sont deux variables aléatoires caractérisees par une densité conjointe de probabilité notée
frs(r,s).
La probabilité de defaillanceP, , associée a la margeZ , est le poids probabiliste de la partie de
I” espace constituée par le domaine D; :
z=r-s<0 Eq.lV.10
P, = Prob(R-S<0) = j frs(r,S)drds Eq.lV.11

r-s<0
Si les deux variables sont statistiquement indépendantes, alors la densité conjointe de probabilité est

le produit des densités de chaque variable :
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frs(r,s) = fg(r) f5(s) Eq.IV.12
Nous notons les densités de probabilité et les fonctions de répartition de et S par :

Pour R: fo(r) et F,(r) ; pour S:f (s) et Fq(s)

Deux expressions sont utilisées pour I’ écriture de P, .

Premiere expression de P, :

Soit A I'événement {la sollicitationSe[x,x+dx]} et B I'événement {la résistanceR< x}. La

probabilité de défaillance, pour des sollicitations comprises entre x et x+ dx, est la probabilité de

I’événement{ AnB}:

Prob{ A} = f (x)dx Eq.V.13
Prob{ B} = JX’ fr(£)dé = Fs(X) Eq.lV.14

Comme les événements sont indépendants :

dP; = Prob{ An B} = Prob{ A}.Prob{ B} = f,(Xx)dxF;(X) Eq.IV.15

Pour toutes les sollicitations possibles:
P = [ fs(Fa(x)dx Eq.IV.16

Deuxiéme expression de P, :
Une autre expression de P; est obtenue a partir des événements:

A= {Larésistance Re[x,x+dx]} = Prob{ A} = f.(x)dx Eq.lV.17
B={SallicitationS x} = Prob{B} = j fs(&)dE = F(x) Eq.IV.18

Ladéfaillance est I" intersection des événements { A} et complémentaire de{ B} .

P = [ (1= Fo(3)) fr(x)dx Eq.IV.19
Lecalcul delafiabilité P, =1— P, seradeduit delarelation :

P, =1- (T fR(x)dx—T Fs(x) fr(Xx)dx) = T Fs(x) fr(x)dx Eq.IV.20
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En construction, par exemple, une probabilité de défaillance structurale engendrant un risque de
10" décés par an apparait comme une valeur suffisamment forte pour motiver une attention
particuliere des concepteurs [77]. Ce n'est cependant pas le seul critere et le niveau de fiabilité
dépend aussi d’une optimisation économique. Un niveau plus faible est tout a fait acceptable si les

risques encourus restent dans des limites géométriques et temporelles strictes.
IV.7. Traitement desincertitudes

Les variables de base intervenant dans I’ équation de défaillance, sont des variables physiques:
- Lagéométrie;
- Les propriétés des matériaux, hotamment les cinétiques de dégradation, les coefficients des
lois de dégradation, lalimite élastique et larésistance alarupture;

- Lesméthodes de maintenance, d’inspection et leur efficacité.
Il ne faut pas se priver de la recherche de structure ou installation similaires, dans les mémes
conditions d’ environnement exploitation — maintenance.
Comme pour tout probléme de slreté de fonctionnement, il convient de vérifier:

- lajustesse des données;

- leur représentativite,

- leur pertinence;
Ces variables sont, en outre, incertaines et toutes les incertitudes doivent étre considérées dans le
cas d'une analyse defiabilité.
Les variables de base peu incertaines sont considérées déterminantes. Pour les autres variables, il
conviendra de les présenter par un histogramme ou par distribution de probleme.

On peut distinguer différents types d’incertitudes:

L’ incertitude avec le temps de fonctionnement;

- Incertitude dans |’ espace;

- Leserreurs dues aux instruments de mesures;

- L’incertitude statistique due au nombre d’ observation d’ une variable de base;

- Enfin I'incertitude due au modéle de fiabilité des structures utilisées, a I’équation de
défaillance utilisée, pour expliquer les phénomenes physiques et leurs effets. Cette derniere
incertitude est réductible par un accroissement des connai ssances;

Pour de meilleures évaluations de fiahilité, il est nécessaire de toujours réduire |’incertitude,
notamment en compl étant les échantillons des variables de base:

- En collectant plus encore | es données notamment celles qui S avérent nécessaires,

82



Chapitre IV Fiabilité des engrenages

- En collectant le retour d'expérience anal ogue;
- Enenrichissant les données par I’ expertise, méme si cette expertise est vague et dispersée;

- En utilisant les méthodes statistiques.
IV.8. Lesrecherches récentes dansle domaine delafiabilité des engrenages

Plusieurs travaux de recherche sur la fiabilité des engrenages ont été effectués. Nous citons, entre
autres, ceux de Milosav Ognjanovic et Milos Ristic [89], qui ont fait une éude sur la fiabilité
d’un réducteur. Un moyen specifique a été introduit pour la fiabilité élémentaire et la fiabilité du
systeme. La conception robuste et axiomatique des composants des réducteurs est adaptée pour la
définition des paramétres de conception.

Md. Hazrat Ali et al. [90] ont présenté une éude en se basant sur un systéme- caméra développé
pour améliorer la sécurité et fiabilité du systéme de mesure du profil d'engrenage. D’ habitude, les
profils d'engrenage sont mesurés en utilisant un systeme de stylet a contact. Pendant la mesure, une
surveillance humaine est nécessaire pour éviter les accidents et parfois faire face a un grand danger
en ce qui concerne la sécurité du corps en particulier les yeux. Le stylet est tranchant et mince et siil
est rentré en collision avec les dents d'engrenage, il y a une forte probabilité de rupture et disperse la
pointe du stylet. Ce papier présente aussi une réussite dans la mise en ceuvre du systeme de caméra
pour la mesure de précision qui minimise le temps et augmente la sécurité et la fiabilité de la
mesure avec |'augmentation de la performance du systéme de production. Le suivi du stylet basé sur

la couleur algorithmique est mis en ceuvre pour acquérir une meilleure fiabilité du systéme complet.

Une méthode d'éd éments stochastiques (SFEM) est développée par X.Q Peng et al [91]. Pour une
analyse précise de la fiabilité structurelle. En utilisant la fiabilité analytique par la méthode du
second ordre (SORM), cette méthode prend en compte les facteurs aléatoires de la charge, les
parametres des matériaux et surtout la géomeétrie. Le calcul de la fatigue en flexion a permis
d étudier la fiabilité de la résistance d'un faisceau cantilever avec un exemple numérique pour
vérifier la méthode présentée. En incorporant la théorie de la fatigue d'engrenage, elle est ensuite
utilisée pour analyser la fiabilité de la résistance a la fatigue en flexion d'un engrenage droit. Les
effets du coefficient de variation des variables aléatoires, |'asymétrie et le facteur de correction de
I'engrenage (variable non aléatoire) sur lafiabilité de I'engin sont également étudiés.

Une méthode est discutée par K.V Syzrantseva [92], concernant e calcul de la fiabilité de laforce
de la dent des engrenages lorsqu'ils se courbent et résistent ainsi a la fatigue. 1l est basé sur la

simulation numérique des valeurs al éatoires et un modél e statistique non paramétrique. Cela permet
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de corriger I’ évaluation de la probabilité de défaillance et |a performance des dentures droites sous
n'importe quelle condition de charge.
Nous focalisons notre travail ici, sur la fiabilité de la denture droite en fatigue de flexion et

I utilisation des facteurs d’importance.

[V.9. Contextedel’ éudefiabiliste

La securité offerte par une structure est considérée comme suffisante des lors qu’ une éventuelle
défaillance exposerait les personnes, les biens et I’ environnement a un risque inférieur a une limite
acceptable. La fiabilité d’une structure se caractérise quant a elle par la performance de celle-ci a
remplir une fonction définie sous des conditions données, pendant une durée fixée et en respectant

le niveau de sécurité exigé.

Ladifficulté dans |’ évaluation de lafiabilité provient de la nature incertaine des phénoménes mis en
jeu sur la structure considérée (variabilités des propriétés des matériaux, imprécisions géométriques,
aléas des chargements appliqués,..), qui vont avoir un impact significatif sur les performances du
systeme. Auss il est indispensable d'intégrer ces incertitudes de fagon a travailler sur des
modélisations réalistes.

Traditionnellement, le dimensionnement des structures mécaniques est fondé sur une démarche
déterministe dans lagquelle I'ensemble des paramétres précités prennent une vaeur fixe.
Précisément, les paramétres incertains sont décrits par une valeur caractéristique défavorable.
Associée a des coefficients de sécurité, I’analyse conduit alors a une réponse binaire (“slreté” ou
“défaillance’) vis-avis d’un critére donné, qui traduit d’ une certaine maniére la confiance que |’on
peut accorder a ce dimensionnement précis. L’approche déterministe utilise par conséquent une

marge volontairement pessimiste conduisant le plus souvent a un surdimensionnement injustifié.

En revanche, dans la démarche probabiliste, on construit une modélisation stochastique dans
laquelle les données incertaines sont représentées par des variables aléatoires. On peut ensuite
évauer la probabilité de défaillance de la structure (aspect quantitatif) ainsi que mesurer la
sensibilité de cette probabilité par rapport a chacune des variables aléatoires introduites (aspect
gualitatif). Deux applications sont envisageables. soit on connait les caractéristiques de la structure
et on vé&rifie que sa fiabilité est satisfaisante; soit on optimise le dimensionnement de celle-ci de
facon a respecter un niveau de fiabilité donné. Par un traitement plus rationnel des incertitudes,

I’ approche fiabiliste permet donc une meilleure appréciation des marges de sécurité a I'aide
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d’indicateurs de confiance objectifs, et constitue en ce sens un outil adéquat pour I'aide a la
décision en phases de conception et de maintenance.

On se focadlisera par la suite sur la fiabilité mécanique dans I’engrenage (appelé par la suite

structure). Dans ce contexte, |” analyse fiabiliste se décline en trois étapes:

» En premier lieu, la sélection des variables aéatoires de base, qui vont intégrer les incertitudes

mises en jeu au travers de leur loi de distribution,

» Dans un second temps, le choix d une fonction de performance définissant la défaillance du

systeme,

» Enfin, le calcul des indicateurs de fiabilité, qui vont fournir une évaluation quantitative et
qualitative de lafiabilité de celui-ci.

V. 10. Calcul delafiabilité des engrenages

Les calculs qui vont suivre tiennent compte des recommandations de la norme DIN 3990 et qui sont
valables pour les engrenages cylindriques et coniques. Les dents sont soumises a la flexion, a la
compression et au cisaillement. On admet tout d'abord qu'un seul couple de dents est en contact
(engrené).

La dent est dangereusement sollicitée a sa racine, quand la force normae F, est appliquée a
I'extrémité de la dent; le moment fléchissant dans la section dangereuse, qui est la racine de la dent,
atteint sa valeur maximale (Fig.IV.2). Dans la section dangereuse, en négligeant la contrainte de

cisaillement, on alacontrainte de flexion.
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o A |F.cos0
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Fig. 1V.2. Forces agissantes sur une dent.

Le tableau suivant illustre les données prises en compte dans le modéle physique dit aussi
mécanique. On y trouve les paramétres représentant les équations utilisées ci-dessous, les lois

stati stiques caracteérisées par leurs moyennes et leurs coefficients de variation.

Tableau. | V.1. Calcul derésistance en flexion.

Parametres Description Loi Moyenne CVv
(unité)

Module m (mm) Normae 45 0.1
Diamétre primitif d (mm) Normale 108 0.15
Largeur B (mm) Normale 20 0.1
Facteur deforme Yr (SU) Normale 2,1(1,8-3,8) 0.1
Facteur de conduite Y. (SU) Normae 0,8 (0,4-1) 0.1
Facteur de service K (SU) Normale 1.3(0.6-3.5) 0.2 0.1
Puissance P (KW) Log normale 55 0.15
Vitesse derotation n (tr/min) Normale 500-3000 0.15
Limited'endurance a laflexion Opre N/mm? Log normale 350 0.15

répétée
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La fonction de performance est définie comme étant la résistance moins la sollicitation ; donc la

contrainte a laflexion diminuée de la contrainte maximale.

Omar = ot Ve Y < [o7] (=) Eq.IV.21
F, = %’W (N) Eq.IV.22
M, = 9550.— (N.m) Eq.IV.23
(o] = 77/, (=) Eq.V.24
G = [of] — Omax Eq.IV.25

IV.11. Résultats et discussions

L’ étude fiabiliste nous donne des éléments de réponse a une conception optimale des engrenages
selon un cahier des charges bien défini. En se basant sur les données de base du tableau ci-dessus
selon la norme DIN 3990, la figure V.3 montre I’évolution de I'indice de fiabilité en fonction du
facteur de forme. Ce dernier, dépend généralement de deux parmétre géométriques, d une part le
nombre de dent, et d autre part le quotient de déport x de la correction du profil de dent. En effet,
plus le facteur de forme est accru, plus |’indice de fiabilité décroit de 3.5 jusqu’aun valeur de 1,4.

Par conséquent, la probabilité de défaillance est de plus en plus croissante (Fig.IV .4).

Indice fiahilité
B tn

Cad
T
1

-I 1 1 1 1 1 1 1 1 1
1.8 2 22 24 26 28 3 3.2 3.4 3.6 3.8

Facteur de Forme YF

Fig. 1V.3. Evolution de !'indice de fiabilité B en fonction du facteur de forme.
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Probabilité de défaillance Pf

0.1

0.09 -

0.08

0.07 [

0.05

0.03

0.02

0.01 [

2.6 28 3
Facteur de Forme ¥YF

32

3.4

3.6

3.8

Fig. 1V.4. Evolution de la probabilité de défaillance en fonction du facteur de forme.

Lafigure IV.5 décrit I’ évolution de |a probabilité de défaillance en fonction du facteur de service.

Le facteur de service étant un paramétre essentiel dans la transmission des puissances, il dépend

généralement du type d’ entrainement (Moteur éectrique, moteur a combustion interne, machine a

vapeur...etc.), du mode de démarrage (avec choc ou sans choc,.....etc.), de la durée de

fonctionnement par jour, et enfin la sensibilité aux modes de défaillance des roues dentées. Cette

probabilité commence a augmenter considérablement a partir d' un facteur de service del’ordre de 1

pour atteindre une probabilité de défaillance de 0.9 environ a un facteur de 3.5.

Probabilité de défaillance Pf

Ea 2

Facteur de Service

25

Fig. 1V.5. Evolution de la probabilité de défaillance en fonction du facteur de service.
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La figure 1V.6 montre I’ évolution de I'indice de fiabilité qui n’est autre que le complément de P

dans 1.
7
\
|
6 | =
|
5 1| A
|
4 I —
o I\
= .
= ~ -
= \
8 2} ~~ -
=
1 L 1
ok - i
-1 F - — —
- 1
0.5 1 15 2 25 3 35

Facteur de Service

Fig. 1V.6. Evolution de I'indice de fiabilité en fonction du facteur de service.

Le facteur de conduite est un paramétre essentiel pour le calcul de la résistance des engrenages, ce
facteur est lié directement au facteur auxiliaire g.. Pour plus de détail, le lecteur trouvera la
méthode de détermination de ce facteur [1]. Mais ce dernier sert & saisir approximativement les
conditions d’ engrénement. On s attend, lorsqu’il s agit d’ une bonne qualité de denture et de grandes
sollicitations, a ce que la force tangentielle soit répartie uniformément sur le profil de dent. Alors
pour des dentures de mauvaise qualité et de petites sollicitations, |a force tangentielle est transmise
essentiellement par une dent. Pour notre cas, la valeur du facteur de conduite est de |’ ordre de 0,85,
et d'aprés la figure IV.8 I'indice de fiabilité correspondant a cette valeur est de I’ordre de 3,5.
Lorsque le facteur de conduite augmente la probabilité de rupture augmente (Fig.1V.7).

= 10°3

4 | 7

3.5 P

-

0.5 - 4

Probabilité de défaillance Pf

0.6 0.65 0.7 0.75 0.8 0.85 0.9 0.95 1
Facteur de Conduite

Fig. IV.7. Evolution de la probabilité de défaillance en fonction du facteur de conduite.
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Indice fiabilité B

0.6 0.65 0.7 0.7¥5 0.8 0.85 0.9 0.95 1
Facteur de Conduite

Fig. 1V.8. Evolution deI'indice de fiabilité en fonction du facteur de conduite.

Lafigure 1V.9 décrit I’ évalition de I’indice de fiabilité en fonction de la vitesse de rotation. D’ aprés
I’équation (Eq. 1V. 23), on voit clairement que lorsque le nombre de tours augmente, le couple
diminue ; ensuite la sollicitation de flexion diminue. Par conséquent, |’indice de fiabilité (Fig.1V.9)
augmente ce qui confirme les résultats trouvés dans le chapitre trois concernant I'influence du
couple sur le nombre de cycles (Fig. 111.23). Conformément aux résultats de I’indice de fiabilité, la
probabilité de défaillance diminue brutallement jusqu’a une valeur de 0 % au delade 750 tr/min, i.e
pour étre en sécurité totale. 1l faut bien éviter les vitesses supérieures a 750 tr/min comme solution

optimale de notre structure mécanique.

Indice fiabilité B
b

500 1000 1500 2000 2500 3000
Vitesse de rotation (tr/min)

Fig. IV.9. Evolution deI’'indice de fiabilité en fonction de la vitesse de rotation.
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0.015 T T T T

0.01 J| T

0.005 | || -

\

500 1000 1500 2000 2500 3000
Vitesse de rotation (tr/min)

Probabhilité de défaillance Pf

Fig. 1V.10. Evolution de la probabilité de défaillance en fonction de la vitesse de rotation.

En utilisant les méhodes FORM et SORM, la figure V.11, met en évidence |’indice de fiabilité
qui nous indique un B qui évolue en fonction de la vitesse de rotation. Un = 3.6 correspond a une
vitesse environ entre 700 et 800 RPM. L’écart des résultats de § avec les deux méthodes augmente

avec |’augmentation de la vitesse de rotation. Il atteint son maximum a une vitesse de rotation de
3000 RPM.

0 T T T T

—&— FORM Method
— % — SORM Method %

Reliability Index 1

Er) 1 i i i

500 1000 1500 2000 2500 3000
Rotation Speed (RPM)

Fig. 1V.11. Indice defiabilité en fonction de |a vitesse de rotation par FORM et SORM.
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Lafigure 1V.12 n’est autre qu’ une représentation d’ un diagramme en tuyau d’ orgues de I’indice de
fiahilité.

2 T T T

[ FORM Method
I SORM Method
8-

= -
s

= -
al- -
3l

2 II -
- -

1 2 3 4 5 6

o

Fig.IV.12. Diagramme en tuyau d’ orgue de I’ indice de fiabilité en fonction de SORM et FORM.

La figure 1V.13 montre bien le classement des différents paramétres intervenant dans le calcul de

résistance alaflexion dans |es engrenages a denture droite tels que ;

Le module (m) ;
Le nombre de dents (2) ;

Lefacteur deforme Y ;

Le facteur de conduiteY; ;
Lefacteur de serviceK ;

Lavitesse de rotation n.

Sectews  Histogrammes

Var F. Importance
b ) 083 %

kO 052 %

m () 282%

ni) 9541 %

LX) 004 %

sdif (=) 0.00%

ye () 052%

¥ B 006 %

2(9 0.00%

Fig. 1V.13. Classement des paramétres par ordre d’importance
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Finalement une analyse paramétrique est faite pour examiner I'influence de ces derniers sur la
contrainte de flexion. Les résultats montrent |’ importance de ces paramétres vis—& visdel’indice
de fiabilité. L’ influence du nombre de tours est de 95% tandis que le module représente 2,82%.
En troisieme lieu, on trouve le facteur de conduite avec 0,52% et la largeur de dent avec 0.53%.

La puissance et nombre de dent, considérés comme paramétres fixes ont une influence trésfaible.

Lafigure V.14 illustre I'influence du module sur la contrainte maximale en fonction du nombre de
cycles. Nous remarquons que la contrainte diminue avec |’ augmentation de m. En effet, a chaque
fois que le module augmente, |’ épaisseur de la dent croit et par consequent, la dent devient plus

résistante alaflexion.

| e [smax z
€0 <
%)) Valeur
= || 3.0000
5 ! 3.5000
= 50 [ 4.0000
& 4.5000
@ 5.0000
../d 40

o é

Variable Valeur
b 20.0000

k 1.3000
20 p 5.5000
sdif 350.0000
ye 0.5000/~
¥ 1.0000]~

16.0000]~

s

Sy

Axe X |n v

Fig. 1V.14. Anayse de I’ influence du module sur |a contrainte maximale en fonction du nombre de

cycles.

Aussi, la contrainte en fonction de z diminue avec |I'augmentation de n. Cette diminution devient
faible a chagque fois que n augmente (figure 1V.15). Suite a I’augmentation du nombre de dents,

I’ épaisseur de la dent devient plus faible et de cefait, larésistance décroit.
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|
= Axe Y | smax
60

NBTEE

40

20

Valeur

HEREEA

500.0000
1000.0000
1500.0000
2000.0000
2500.0000
3000.0000

18 19 20

Me X |z

21 22 23 24

20.0000
1.3000
3.0000] ~
5.5000
350.0000
0.5000| ~
1.0000 «~

Fig. 1V.15. Anayse del’influence du module sur la contrainte maximale en fonction du nombre de

dents.

D’un autre c6té, lafigure 1V.16 montre I’ effet du nombre de tour sur I’ évolution de la contrainte en

fonction du facteur de forme. La contrainte a la racine de la dent augmente avec I’ augmentation du

facteur de forme. Celui-ci dépend de plusieurs facteurs, entre autres, le nombre de dents et le

guotient de

g/ Axe Y [smax
250

déport.

200

L &

100

Valeur

NRERER

500.0000
1000.0000
1500.0000
2000.0000
2500.0000
3000.0000

2 25

A X |y

20.0000
1.3000
3.0000] ~
5.5000
350.0000
0.5000| ~
16.0000 «

Fig. 1V.16. Anayse de I’ influence du module sur |a contrainte maximale en fonction du facteur de

forme.

L’influence du nombre de tours sur la contrainte maximale tracée en fonction du facteur de

conduite est expliquée par la figure IV.17. Nous constatons qu’a chague fois que n augmente, la

contrainte augmente. Le facteur de conduite dépend généralement du rapport de conduite i.e le
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nombre de dents. Ainsi, chague fois que le rapport de conduite croit, la charge de transmission sera
répartie sur deux dents prises en contact.

\3"; Axe Y [smax Z
250 <
=Y Valeur
: [ ] 500.0000
) 1000.0000
Sl ] 1500.0000
= 20 20000000
&= N 2500.0000
‘@ | 3000.0000
150

Variable Valeur
100 20.0000
1.3000
3.0000]
5.5000

ty | sdif 350.0000
1.0000| ~
16.0000( v

ERERESLS

04 06 08 1 1.2 14 16 18 2

Fig. 1V.17. L’ influence du nombre de tours sur la contrainte maximale en fonction du facteur de
conduite.
IVV.12. Conclusion
L'évaluation de la fiabilité en approche stochastique est plus indiquée que I'approche déterministe.

L'indice de fiabilité qui consiste a trouver la distance entre le point moyen de la marge G(x) et le

point ou la marge devient nulle (point de défaillance) en mesurant cette distance en nombre d'écarts-
types nous permet d évaluer lafiabilité de I’ engrenage.

L’ étude fiabiliste nous donne des édéments de réponse a une conception optimale des engrenages
selon un cahier des charges bien défini. En se basant sur les données de base, on a montré
I”évolution de I’indice de fiabilité en fonction du facteur de forme.

Cet indice diminue une fois que le facteur de forme, le nombre de dent et |e quotient du déport x de
la correction du profil de dent augmentent. L'analyse de sensibilité permet de rechercher les
variables aéatoires principaes dont la dispersion a apporté la contribution significative de
probabilité de défaillance de la structure. En effet, la marge de slreté en dimensionnant un
engrenage dépend essentiellement du nombre de tour (n), du facteur de conduite (y,), du facteur de
forme (yy), du facteur de service (K), du nombre de dent (Z) et du module (m).

De telles études ouvrent des perspectives pour |’éaboration des plans d'inspection parfate et

imparfaite des dentures basée sur lafiabilité.
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Conclusion générale

Dans cette thése et en premier lieu, une synthése sur I'éat de I’art sur la fatigue en flexion a été
dressée, ainsi que les moyens de son anayse. Dans un premier temps, une évaluation critique des
domaines abordés en a constitué le cadre théorique et pratique de ce travail. En soulevant ains les
points forts et les lacunes du domaine, ceci nous a permis de préciser la problématique et |les objectifs
de notre étude, énoncés briévement en introduction. Le contexte de recherche aainsi été bien défini, la
méthodologie a adopter dans |'atteinte des objectifs assignés est mieux choisie. En se basant sur les
résultats précédents des différents auteurs, nous avons mené une étude sur la prédiction de I’initiation
des fissures et sa trgjectoire de propagation sur un engrenage (avec un déport positif), afin d’ augmenter

sarésistance alaflexion. Une étude fiabiliste est menée pour prédire ce comportement.

Le matériau choisi pour cette étude est le 42 CD 4, C'est un produit local de I’ entreprise SIDER-EI-
Hadjar. Selon les normes, ce matériau a beaucoup de caractéristiques mécaniques, chimiques et
physiques. Mais, il a une variété en composition chimique et par conséquence, leurs caractéristiques
sont variables a cause de leur élaboration. Pour cette raison, nous avons élabore un plan d expérience
afin de bien déterminer ces propriétés chimiques et mécaniques qui ont servi de données de départ du

chapitre relatif alamodélisation. Ceci conduit a une meilleure interprétation des résultats.

Il a permis également de mieux faire le choix du matériau d une part, et d’ autre part de bien justifier
les résultats pour la confection des roues dentées du banc d’ essai.

Ensuite, nous avons présenté un modele de calcul pour la détermination de la durée de vie de fatigue
en flexion des engrenages a denture droite et plus précisément a sa racine. Le nombre de cycles de
chargement requis pour la fatigue initiation (N;) et le nombre de cycles de chargement pour la
propagation de la fissure (Np) dans la région la plus critique pour la fatigue en flexion ont été
appréhendés. Le modéele proposé permet a I'utilisateur de déterminer I'ensemble de la durée de vie de
service, compte tenu des parametres du matériau a la fatigue. La période dinitiation de la fissure est
basée sur une analyse de contrainte-déformation al'aide de laMEF, ou I'on a supposé que la fissure est
initiée a la zone de la contrainte principale maximale i.e la racine de la dent. La propagation de la
fissure de la dent d'engrenage a été simulée a l'aide des principes de |la mécanique linéaire éastique de
larupture (MLER). Larelation fonctionnelle entre le facteur d'intensité de contrainte et la longueur de
lafissure K =f (&), qui est nécessaire pour |'analyse consécutive de croissance des fissures de fatigue a

été auss montrée.

Le modéle est utilisé pour déterminer la durée de vie totale d'un engrenage droit en acier faiblement
allié a haute résistance 42CrMo4.
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Les résultats définitifs de I'analyse par MEF sont présentés. La courbe dinitiation de la fissure et celle
de la propagation de fissure, représentent la durée de vie totale. Les résultats montrent aussi qu’a de
faibles niveaux de contrainte proches de la limite de fatigue, presgue toute la vie de service est
attaquée par lafissuration. Il sagit d'un facteur trés important dans la détermination de la durée de vie
des engins réels, parce que la plupart fonctionnent avec des conditions de charge a proximité de la

limite de fatigue.

L'évaluation de la durée de vie basée sur la fiabilité en approche stochastique tient compte des
incertitudes. L'indice de fiabilité qui consiste atrouver la distance entre le point moyen de lamarge et
le point ou la marge devient nulle (point de défaillance) en mesurant cette distance en nombre d'écarts-

types nous permet d’ évaluer lafiabilité del’ engrenage.

L’ étude fiabiliste nous a donné des ééments de réponse a une conception optimale des engrenages
selon des conditions bin définies. En se basant sur les données de base, on a montré |’ évolution de

I’indice de fiabilité en fonction du facteur de forme.

Cet indice diminue une fois que le facteur de forme, le nombre de dent et le quotient du déport x de la
correction du profil de dent augmentent. L'analyse de sensibilité permet de rechercher les variables
aléatoires principales dont la dispersion a apporté la contribution significative de probabilité de
défaillance de la structure. En effet, la marge de slreté en dimensionnant un engrenage dépend
essentiellement du nombre de tour (n), du facteur de conduite (y;), du facteur de forme (yy), du facteur

de service (K), du nombre de dent (Z) et du module (m).

De telles études ouvrent des perspectives pour I'éaboration des plans d'inspection parfaite et

imparfaite des dentures basée sur lafiabilité.
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PERSPECTIVES

L’ éude expé&imentale, la modélisation de la fatigue en flexion des engrenages a denture droite et
I” étude fiabiliste a la conception de cette structure mécanique ont permis d’ arriver a des résultats qui

ouvrent plusieurs voies pour continuer notre recherche dans ce domaine. Nous citons entre autres :

> La préparation des éprouvettes pour la réalisation des essais de fatigue afin de déterminer la
limite d’ endurance et les constantes de la formule de Coffin-Mansson de notre matériau ;

> Le développement du banc d'essai que nous avons commencé a réaliser. Le but de ce banc est
de faire des expériences sur la fatigue des engrenages ;

» Lamodélisation en 3D de la propagation de lafissure (FRANC 3D) ;

> Le traitement statistique des résultats d’ essais pour identifier les modéles statistiques les plus
appropriés pour ce genre d' essai et de ce matériau ;

» L’éaboration des plans d'inspection (dans un premier temps avec les inspections parfaites

ensuite avec les inspections imparfaites).
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