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Préface

Les transmissions mécaniques de puissance représentent une
domaine dampleur de [Iingénierie mécanique, par la quantité de
composants impliquées, mai aussi par I'importance pratique considérable
définit par le nombre trés grand des application industrielles. C’est pourquoi
I'étude de cette partie devient trés important importante dans le processus
académique de formation des futures ingénieurs mécaniques.

Ce cours est vu comme un prolongement du cours d’éléments de
machines proposée antérieurement aux étudiants de la Faculté d'Ingénierie
en Langues Etrangéres dans le cadre de |'Université POLITEHNICA de
Bucarest, la Filiere Francophone. Dans cette situation, le cours de
transmissions mécanique ne contient pas des chapitres inclues dans des
autres courses proposées dans le monde académique, mais qui sont
approchés dans le cours antécédente d’éléments de machines, par
exemple - les arbres et les accouplements. Son objet se limite aux
suivantes chapitres ;

o la nécessité d'utilisations des transmissions de puissance ;
o les engrenages et les transmissions par roues dentées ;
o les transmission par courroies.

Les transmissions par chaines sont regardées moins théorique,
mais plus pratique, par la sélection pratique pour des applications
industrielles en utilisant des catalogues et des standards. C’est pourquoi, le
présent cours ne traite pas ce domaine.

Le présent fichier traite seulement les deux premiers chapitres, le
troisieéme sera en inclus plus tard.

Le présent cours a la structure d’étude du cours d’éléments de
machines :  considérations  générales, matériaux et procédes
technologiques, considérations phénoménologiques, conception, autres
recommandations. L’ exposé - sans avoir la prétention d'étre un traité - est
présenté sous la forme des notes de cours enseignées aux étudiants;
ayant les schémas/dessins/figures beaucoup commentés par des textes
explicatifs.

Nous remercions beaucoup pour les remarques pertinentes qui
pourront contribuer a I'amélioration de I'édition future.

L’auteur
Octobre 2006
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1. TYPES DE TRANSMISSIONS ET LEURS
CARACTERISTIQUES

1.1. Définition

La liaison entre les arbres du moteur M et de la machine de travalil
MT peut se faire :

1. directement, par des accouplements (fig. 1.1, a) ;
2. ouindirectement par transmissions (fig. 1.1, b).

™

AE AE m

M M —M T

AR
= =]
L
a) b)
Fig. 1.1. Transmission du mouvement du moteur M a la machine de

travail MT

a) Directement, par un accouplement; b) indirectement, par une
transmission mécanique

TM — transmission mécanique (ici un réducteur par roues dentées) ; AR -
accouplement rigide; AE - accouplement élastique.

L'accouplement ne modifie pas, en général, les vitesses et les efforts
(les moments de torsion) *; la transmission modifie ces grandeurs comme
grandeur, direction et sens.

1.2. Nécessité de l'utilisation des transmissions

La présence d’une transmission est imposée par de nombreux
facteurs. Ces facteurs sont discutés en continuation, pour le cas le plus
représentatif dans technique, quand les deux systémes techniques liés sont
une machine moteur et une machine de travail.

Il est fréquent que les vitesses nécessaires au fonctionnement des
organes d'exécution des machines soient différentes de celles de moteurs
normalisés.

! L'accouplement angulaire fait exception de cette régle (se voir le chapitre
"Accouplements”)



Souvent, la vitesse de l'organe d'exécution doit étre modifiée (réglée)
et méme inversée; la réalisation directe de cette opération par le moteur est
peu économique ou méme impossible.

Il'y a des périodes dans les fonctionnement d'une machine lorsque sa
commande impose des moments de torsion supeérieurs a celui (ou a ceux)
fourni (fournies) par I'arbre du moteur.

Il arrive qu'un seul moteur doive entrainer plusieurs mécanismes
animeés de vitesses différentes.

Les moteurs normalisés courants sont animés d'un mouvement de
rotation uniforme; or, il arrive souvent que les mouvements des organes
d'exécution des machines doivent étre rectiligne et s'effectuer a des vitesses
variables ou méme a arréts périodiques.

Parfois pour des raisons seécurité, de commodité d'entretien ou
d'encombrement imposés par la machine il serait impossible de réaliser une
liaison directe de l'arbre d'un moteur a l'organe d'exécution.

La réalisation directement par moteur des demandes différentes de
mouvement de la machine de travail n‘est pas économique et méme
impossible. Quelques-unes des considérations antérieures peuvent étre
mieux comprises si on analyse les caractéristiques mécaniques représentées
sur les fig. 1.2 et 1.3. La caractéristique mécanique d'une machine (moteur
ou machine d'exécution) est la variation du couple (moteur, résistant) en
fonction d'un paramétre cinématique caractéristique, qui est les plus souvent
le nombre de tours (la vitesse); analytiquement, lui expression peut étre écrit
sous la forme de M; =M;(®) ou M, =M,(n), ou inversement » = ®(M;) ou

n=n(M;), M, étant le moment de torsion, n - le nombre des tours, o - la
vitesse angulaire.

On voit que les machines d'exécution ont des caractéristiques
mécaniques totalement différentes, par exemple:

1. les moments résistants de torsion apparaissent aux rotations réduites
des machines outils (fig. 1.2, a) ;

2. contrairement, des grands tours des pompes centrifuges ou des
turbocompresseurs (fig. 1.2, b).

Mais un moteur électrique est projeté pour qu'il fonctionne d'une fagon
optimal en régime nominal (c'est-a-dire au couple nominal My, et a la vitesse

angulaire o, (fig. 1.3, a) *. Un moteur & combustion interne peut travailler

! Le fonctionnement sur la branche instable peut conduire a l'arrét du moteur,
puisque le moment moteur se peut réduit sous la valeur maximale M yax

(fig. 1.3, a) a l'augmentation de la résistance qui détermine la diminution de la
vitesse.



dans un champ plus large de nombre de tours, mais optimalement il doit
travailler dans la zone de puissance maximale Py, (fig. 1.3, b) *.

Moment de torsion
résistant, My,
Moment de torsion
résistant, My,

Nombre de tours, n Nombre de tours, n
a) Machines outils b) Pompes centrifuges, turbocompresseurs

Fig. 1.2. Formes de caractéristiques mécaniques des machines
d'exécution

s Branche < Mt max= 86,28 Nm
_5 y instable gq_).g >
[72] n =
§ t max :C;é _max
© M S0 =41,28 kW
) Do
o Nombre S Nombre
= & =
Np de tours, n de tours, n
a) Moteur électrique asynchrone b) Caractéristiques extérieures du
triphasé moteur DACIA 1410

Fig. 1.3. Formes de caractéristiques mécaniques des machines motrices

Il en résulte l'impossibilité que les moteurs assurent les paramétres
fonctionnels quantitatifs (moment, tours) constants ou variables ou méme de
sens inverse. Il en résulte aussi la nécessité d'utiliser des transmissions pour
ces buts.

1.3. Types, classification, parameétres

En technique, les plus utilisées transmissions sont celles mécaniques,
qui emploient des corps solides. Mais la construction mécanique utilise
encore des transmissions électrique, hydrauliques, pneumatiques.

! Les caractéristiques extérieures s'obtiennent expérimentalement au stand d'essai,
la clapette d'accélération étant complétement ouverte et les réglages étant optimaux
pour obtenir I'entiere puissance (la variation du nombre de tours est obtenue par la
modification du freinage)



Transmissions _|
mécaniques

Selon la nature
—des corps com-
posants

Selon le mode
—de transmission —
du mouvement

Selon la
— position relative
des arbres
D’aprés la
constance du
~ rapport de tran-
smission i,

Transmissions  par

A corps roues dentées

rigides Transmissions  par
roues de friction
_ Transmissions  par

A corps courroies

flexibles | Transmissions  par
chaine
_ Transmissions  par
roues dentées

Par engré- | Transmissions par

nement roues de friction
|_Transmissions  par
courroies
~ Transmissions  par
roues de friction

Par frot- |

tement Transmissions  par
—courroies plate ou
trapézoidale

A arbres

paralléles

A arbres

concourants

A arbres

gauches

i1o constant —|

i1, constant —

—Réducteur (i, >1)
L Multiplicateur

__Discontinu (boite de
vitesses)

|_Continu  (variateurs
par friction)

Fig. 1.4. Classification des transmissions mécaniques

L'objectif du cours d'éléments de machines est

I'étude des

transmissions mécaniques ayant mouvements circulaires uniformes. Les
transmissions mécaniques d'autres types et les autres transmissions sont
examinées dans des cours spéciaux.
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Une classification des transmissions mécaniques est donnée
dans le schéma de la fig. 1.4. Cette classification sera mieux comprise en
analysant chaque élément.

Le rapport de transmission est défini par le rapport direct des vitesses
de l'arbre menant et mené:

By = —= —,
12 N, © (1.2

0U @ Ny, estle nombre de tours de I'arbre menant (meneé) ; oy, - la vitesse
angulaire de I'arbre menant (mené).

Si on propose de réaliser le projet d'une transmission a rapport de
transmission constant, on dispose généralement au moins des données
(parameétres) suivantes:

1. la puissance a transmettre, P, ou le moment de torsion, M,, , a l'arbre
mené;
2. le nombre de tours de I'arbres mené, n,, et menant n; (en tr/min) ou
une de ces vitesses et le rapport de transmission;
la position relative des arbres et, éventuellement, leur entraxe;

3. conditions du service de la transmission, qui sont définies par les

fonctions de temps : M, = M,(t) et n = n(t).

Par exemple, le chargement variable en temps est caractéristique a
chacun systéme technique. Il est relevé par le diagramme de
fonctionnement du systéme. Un exemple de tel diagramme avec une
variation aléatoire prononcée est donné sur la fig. 1.5, a. Cette forme de
variation est caractéristique pour un grand nombre de systémes techniques,
par exemple les systémes de transport (avions, automobiles, locomotives,
wagons de chemin de fer). Ce diagramme peut étre assimilé pour les calculs
de résistance a fatigue ou de durabilité par la séquence de chargement
caractéristique pour de conditions de fonctionnement données (la séquence
donnée sur la fig. 1.4, b est en marches). Cette séquence se répéte d’'un
nombre k de fois sur la durée de vie du produit. On dit que la séquence de
chargement répétable caractérise suffisamment d’exacte le chargement
variable aléatoire du produit sous I'aspect de la sollicitation et de la durée de
vie. Comme résultat, la considération des aspects de calcul basés sur la
séquence caractéristique de chargement détermine [l'obtention des
dimensions plus réduites des piéces sollicitées variablement *.

1 On ne discute pas ici la modalité de passage du diagramme de fonctionnement &
la séquence caractéristique. La problématique est extrémement complexe. Elle est
spécifique au calcul modern de la résistance de matériaux (Buzdugan, 1980).
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Temps (anbre de Temps (anbre de
a) b)

Fig. 1.5. Exemple du part du diagramme de fonctionnement d’un
systéme (a) et le séquence de chargement (b)

Il y a de nouveaux parameétres pour les transmissions a vitesses
variables (variateurs de vitesse). Quand la variation de la vitesse est
continue, le rapport des limites de vitesses de I'élément a vitesse variable
(noté par 2 dans notre discussion) est appelé gamme de réglage:

_ n2 max

G=

(1.2
N2 min

Tableau 1.1. Caractéristiques principales des transmissions de différents

types résultées de suivantes données de conception: P =74KkW; i;, =4

(Dobrovolski, 1971)

Largeur de V'ltgssg Poids
Entraxe, laroue périphé- (appro-
Transmission a dentée ou rigue AP
. i ximatif)
[mm] de la poulie, | adoptée IN]
b [mm] [m/s]
Courroie plate 5000 350 23,6 5000
Courroie plate a galet 2300 250 236 5500
tendeur
Courroie trapézoidale 1800 130 23,6 5000
Chaine 830 360 7 5000
Transmission par
engrenage cylin- 280 160 5,85 6000
drigue
Transmissions — par | ,q, 60 5,85 4500
engrenage a vis

En général, le projet d’établissement une transmission pour données
de conception présente plusieurs solutions. C'est-a-dire les conditions
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imposées permettent d'établir des transmissions de types variés. Les
variantes éventuelles doivent étre comparées pour apprécier leur rendement,
poids, encombrement 2, frais d'exécution et d'exploitation, et pour en choisir la
plus avantageuse. La littérature technique donne certaines considérations
d'ordre général et surtout basées sur l'expérience accumulée dans le
domaine des transmissions ce qui permet d'ébaucher les domaines et les
limites d'application préférentielle des transmissions de types variés.

Un exemple des caractéristiques principales des différentes
transmissions obtenues pour un set de données de conception est indiqué
sur le tableau 1.1. On voit que les transmissions par engrenages ont le
gabarit le plus réduit par rapport aux autres types de transmissions
mécaniques.

2 L'encombrement des transmissions est "caractérisé par I'entraxe "a" ainsi que par
la largeur "b" des poulies et de roues, se voir le tableau 1.1.
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2. ENGRENAGES. TRANSMISSIONS PAR
ROUES DENTEES

2.1. Considérations générales
2.1.1. Définitions de base

L'engrenage est la transmission constituée par deux roues dentées
conjuguées, mobiles autour de deux axes de rotation qui ont des positions
relatives invariables; les roues
dentées transmettent les
mouvement de d'une roue a
l'autre par engrénement (fig. 2.1
donne une image 3D qui indique
les axes de rotation par lignes
continues).

La roue dentée est un
élément de machine prévu avec
des dents disposées
réguliérement par rapport a une

- surface théorique caractéristique
de la roue, en général de
‘;}bw - révolution (surface primitive) ou

5 une autre surface.

R T L

Fig. 2.1. Image 3D d’'un engrenage - La roue dentée
(cylindrique) conjuguée est chacune des

deux roues qui peuvent
constituer un engrenage par rapport a sa paire, dans l'acception que
I'engrenage ainsi constitué assure une certaine loi d'engrenement (plus tard
on présentera la loi de base de I'engrénement plan frontal) .

Les dents sont les proéminences des roues, séparées par des
espaces qui s'appellent des entredents. La totalit¢ des dents et des
entredents forme la denture de la roue dentée.

L'engrénement représente le processus de contact entre les dents de
la roue dentée.

2.1.2. Classifications

On présente sur la fig. 2.2 le schéma d'une classification restreinte
(seulement a certains points de vue) des engrenages a rapport de
transmission constant (celles a rapport de transmission variable ont une
utilisation extrémement restreinte) et avec un entraxe constant. Les points
de vue de classification considérés sont trés représentatifs :

a) la position relative des roues dentées ;



Engrenages —— relative
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~ D’aprés la position
relative des axes de

D’aprés la
des
caractéristiques

position

D’aprés la possibilité de
— mouvements relative des
axes des roues dentées

T

surfaces—{

b) la position relative des surfaces caractéristiques ;

c) la possibilité des mouvements relatifs des axes de roues dentées.

Engrenages paralléles
Engrenages concourants
Engrenages gauches

Engrenages extérieurs
Engrenages intérieurs

Engrenages ordinaires
Engrenages planétaires

Fig. 2.2. Classification générale des engrenages

Une présentation plus large de ces types d’engrenages d’aprés les

premiers deux types de point de vue sera faire aprés la définition des
surfaces primitives. Le troisieme point de vue de classification sera
discutée plus tard (le sous-chapitre 2.3).

Triangles semblables pour

I'obtention de la position de
21 par constructions gra-
phique, réalisée en ordre

Plan perpendiculaire sur

les deux axes des roues

Surface primitive
cylindrique de
la roue 2

Axe de rotation
de la roue 2

a, b, c, d, e, donné les sa-
ges =
0y ® LY
C
< d
€ b
*1 ®H> C
2| Vi1=vi2
?51 Ol a —?51
Wp1 =Wy~ 0y

Axe instantanée

de rotation relative
AIR

Surface primitive

cylindrique de
laroue 1

)

C

O1
Axe de rotation
de laroue 1

Fig. 2.3. Obtention de |'axe instantané de rotation et des surfaces

primitives cylindriques a I'engrenage paralléle extérieur
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2.1.3. Surface primitives et types d'engrenages ordinaires
et de roues dentées correspondantes
2.1.3.1. Surfaces primitives pour les engrenages
cylindrigues extérieurs
On fait une discussion analytique seulement sur surfaces primitives de

engrenages cylindriques extérieurs. Pour les autres types d'engrenages
nous voulons présenter seulement les formes des surfaces primitives.

Soit deux axes paralleles que nous voulons relier par des roues
dentées de telle sorte que leurs vitesses angulaires ®, et ®, soient de sens
contraires (fig. 2.3). Nous voulons démontrer que dans ce cas il existe deux
surfaces cylindriques qui roulent sans glissement l'une sur l'autre.

Considérons pour cela le mouvement relatif de la roue future 2 par
rapport a la roue future 1 (nous avons utilisé le terme "futur" puisque les
roues ne sont pas définies encore). Ce mouvement résulte de la composition
des deux rotations:

a) o, et —m; alaroue 2, ce qui donne la résultante (vitesse angulaire

relative de la roue 2 par rapport a la roue 1):
021= @2~ 01, (2.2)
b) ®, et — ®; alaroue 1, qui devient évidemment fixe.

Trouvons la position de la vitesse angulaire relative de la roue 2 par
rapport a la roue 1, ®,;. On voit que l'expression (2.1) conduit a la
composition des vecteurs ®, et —®;. On sait du cours de "Mécanique" que
la position de la résultante de ces vecteurs est donnée par l'expression:

®1 Myg = O3 My, (2.2)

ou r,, et r,, sontles bras correspondants de ®,; par rapport aux directions
des vecteurs o, et, respectivement, — ®,. La fig. 2.3 montre la construction

graphique de I'expression (2.2) par des triangles semblables. Il en résulte le
vecteur m,; .

Chaque point sur l'axe de ®,, (par exemple, C) a une vitesse relative

nulle perpendiculaire sur cet axe. Vraiment, les vitesses absolues de ce point
sont des vecteurs perpendiculaires sur la ligne des centres des roues, 0,0,,
donc ces vecteurs ont la méme direction; leurs grandeurs sont:
Vie = @1 Ty,
o (2.3)
Vig = @2 lyz-

Mais I'expression (2.2) montre que ces deux vitesses sont égales :



16

Vit = Vi2,
Vit = Vi2-
D’ou on obtient la vitesse tangentielle relative nulle :
Vig1 =Vip =~V =0. (2.4)
Voila pourquoi les lieux géométriques produits par la rotation de I'axe
de ®,; par rapport a chaque axe de ®»; et ®, sont deux cylindres de rayons
rwi €t ryo, qui roulent sans glissement 'un sur l'autre sur l'axe de ®,;. Cet
axe porte le nom d'axe instantané de rotation relative (AIR sur la fig. 2.3) et
les cylindres sont dénommeés des surfaces primitives.

Il en résulte aussi le rapport de transmission en fonction des éléments
géomeétriques, si on utilise (2.2):

i, =—L=W2 (2.4)

2.1.3.2. Surfaces primitives pour autres types d'engrenages

Vue générale. Les surfaces primitives (de roulement) pour
différents types d’engrenages peuvent étre définit conformément de la
discussion antérieure. Elles sont représentées sur la fig. 2.4 pour les
suivantes engrenages:

1. paralléle cylindrique extérieur (fig. 2.4, a) et intérieur (fig. 2.4, b);
2. concurrent conique extérieur (fig. 2.4, c);
3. gauche (théorique) (fig. 2.4, d).
Sur la fig. 2.4 non été pas représentés aussi les surfaces primitives

dans le cas de I'engrenage concourrant conique intérieur qui est moins utilisé
dans la pratique industrielle.

En ce qui concerne I'engrenage hyperboloidal extérieur — qui a été
représenté en projection sur la fig. 2.4, d - on fait de suivantes observations :
1. laxe instantané de rotation relative AIR se trouve (comme on a été
démontré antérieurement) entre les axes de rotation des roues
dentées composants, ayant par rapport a eux des angles différentes
qui sont définies par le rapport de transmission ;
2. l'engrenage hyperboloidal ne s'utilise pas en pratique a cause de
deux raisons de base :

- difficultés technologiques de taillage des dentures sur une surface
hyperboloidale ;

- dans le cas du cet engrenage apparais une vitesse de glissement
V54 le longue de AIR.



17

Surfaces primitives  cylin-
driques tangentes extérieures

Surfaces
driques tangentes intérieures

primitives  cylin-

W

a) Engrenage paralléle extérieure

Surfaces
boloidales en vue perpendiculaire
sur le axes de rotation de roues

Surfaces primitives coniques
tangentes extérieures

AIR
0
————
—
©2
— —
Q)
—
AIR
i -
o
L — 1

b) Engrenage paralléle intérieure

primitives hyper-

—>
@2
- - >
N ®1 Vo
—
5 —>
AIR § - P2
c) Engrenage concourent /
conique extérieure AIR / T
Engrenage hyperbolo- Engrenage hyperbolo-

idale a roues centrales
dégénéré dans un engre-
nage gauche hyperbo-
loidale (les surfaces de
révolution hyperboloidales
sont remplacées par de
surfaces cylindriques)

idale a roues non-
centrales dégénéré dans
un engrenage gauche
hypoide (les surfaces de
révolution hyperboloidales
sont remplacées par de
surfaces coniques)

d) Engrenage gauche hyper-

boloidale théorique

Fig. 2.4. Surfaces primitives et types d'engrenages correspondants
AIR - axe instantané de rotation relative
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Mais - comme on va voir plus tard - ce glissement apparais et est
accepté comme existence dans le cas des autres types d’engrenages trés
utilisés: le s engrenages hypoides et les engrenages a vis. Le glissement
n'‘apparait pas aux engrenages paralleles. C’est pourquoi ces derniéres
engrenages ont le plus grand rendement et sont les plus utilisés.

Surfaces primitives ou de références pour des engrenages
obtenues par la dégénération de I’engrenage hyperboloidal théorique.
Parce que I'engrenage hyperboloidal définit antérieurement (fig. 2.4, d) est
seulement technique (il n’est pas utilisé dans la technique dans cette forme), il
se remplace en pratique par des engrenages qui ont des surfaces primitives
obtenues par la dégénération des surfaces primitives hyperboloidales :

1. des roues centrales ; les surfaces hyperboloidales se remplacent par
des surfaces primitives cylindriques ;

2. des roues non centrales : les surfaces hyperboloidales se remplacent
par des surfaces primitives conigues.

Les engrenages dégénérés de I’engrenage hyperboloidal sont
représentés sur la fig. 2.5. Le premier engrenage dégénéré a roues centrales
et I’engrenage gauche cylindrique hélicoidal (ou plus simple, I’engrenage
hélicoidal, fig. 2.5, a). Il est un engrenage gauche cylindrique (a dents
inclinées ou hélicoidales *; la définition de ce type de denture sera faite plus
tard). Ses surfaces primitives sont cylindriques, elles étant tangentes dans un
seul point. A cause de se tangence désavantageuse des deux surface
primitives, qui se transmet similairement vers le contact des dents,
'engrenage hélicoidal a une portance réduite.

Le deuxieme type d’engrenage dégénéré avec roues centrales est
I’engrenage gauche cylindrique orthogonal (fig. 2.5, b). Comme
'engrenage hélicoidal, cet engrenage a aussi une portance réduite et il n'est
pas utilisé dans la technique. L’engrenage a une denture hélicoidale et le
suivante particularité spécifique: une roue dentée a le diamétre trés petite par
rapport a l'autre. Comme résultat, on peut obtenir a ce diamétre petit un angle
d’inclinaison (primitive) qui assure lautofreinage entre les dents, donc
'engrenage travaille comme une frein (on évite ainsi I'utilisation d’une frein
supplémentaire dan le systéme).

Parce que I'engrenage gauche orthogonal (fig. 2.5, b) a une portance
réduite, on a cherché la modification de ses surfaces primitives cylindriques.
Dans cette idée, la surface primitive de la roue grande est dégénérée dans
une surface toroidale, qui embrasse la surface cylindrique de la roue petite
dans la section axiale de cette roue (fig. 2.5, c). On obtient ainsi

! Le terme « hélicoidal » est li¢ du type des dents : hélicoidales. Ce terme est
utilisé traditionnellement dans la littérature, mais il est impropre, parce que existent
aussi des autres engrenages a dents inclinées ou hélicoidales.
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Surfaces primitives  cylin- Surfaces primitives  cylin-
driques tangentes extérieures driques tangentes extérieures
dans un point dans un point

/

—>

aNIE
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7
/

—>
W 0
J— ——— |

70

o b) Engrenage gauche cylindrique
a) Engrenage gauche hélicoidal orthogonal (théorique)

Surface toroidale (de référence) Surface toroidale (de référence)

Roue
avis \J'/ \L
——
—> —>
0 N 0
—
ml (Dl . / Q
— - ——
[ ]
_ o Surface cylindrique Surface toroidale
Vis cylindrique | | (de référence) Vis globique | | (de référence)
c) Engrenage a vis cylindrique d) Engrenage a vis globique
Surfaces primitives coniques
tangentes extérieures dans un point A
—
A — @2
—— B . 1 —
01
-~ — <+

e) Engrenage hypoide

Fig. 2.5. Surfaces primitives ou de références pour des engrenages
dégénérés de 'engrenage gauche hyperboloidal
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I’engrenage a vis cylindrique, auquel on ne peut pas définir les surfaces
primitives conformément a leur définition, mai seulement des surfaces de
références ou caractéristiques :

a) surface cylindrique de la roue petite qui est appelée vis cylindrique ;
b) surface toroidale de la roue grande qui este appelée roue a vis.

On a dit que I'engrenage a vis cylindrique a des dents hélicoidales.
C’est pourquoi le sens de rotation de la roue a vis peut étre différent au
méme sens de rotation de la vis (fig. 2.5, ¢), en fonction de sens
d’inclinaison de la denture.

On peut faire 'augmentation de la portance de I'engrenage a vis par
application d’'une mesure supplémentaire (fig. 2.5, d): la surface de
référence cylindrique du vis cylindrique peut étre remplacée par une
surface de référence toroidale, qui embrasse l'autre surface de référence
toroidale de la roue a vis, dans la section axiale de la vis. On obtient ainsi
I’'engrenage a vis globique.

On discute maintenant I'engrenage gauche conique. Les surfaces
hyperboloidales des roues non centrales de I'engrenage hyperboloidal
théorique sont dégénérées dans des surfaces primitives coniques (fig. 2.4,
d). En pratique on utilise I'’engrenage gauche conique orthogonal, qui est
appelé engrenage hypoide (fig. 15/5, e).

Plan primitive de la crémaillére Disque primitif de la roue plane
(la roue dentée a rayon infini) conique (a demi - angle T11/2)

Ligne de | |Cylindre primi- Ligne de\ Coéne primitif
tangence tif de la roue tangence \ de la roue

Fig. 2.6. Surfaces primitives pour des engrenages dégéneres obtenue de
I’'engrenage paralléle cylindrique (a) et concurrent conique (b)

Surfaces primitives des engrenages obtenues par la
dégénération de I’engrenage paralléle cylindrique ou concurrent
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conique. On sait que les engrenages cylindriqgues a I'engrénement
extérieur ou intérieur ont des surfaces primitives cylindriques
(fig. 2.4, aetb). Quand un des cylindres primitifs a le rayon infini, il se
transforme en plan primitive (fig. 2.6, a). On obtient ainsi I’engrenage
cylindrique a crémaillére.

Ainsi on sait que les engrenages concourants conigues ont des
surface primitives coniques (fig. 2.4, c). Si l'angle a vif de l'une des
surfaces devient égale a n/2, elle se transforme dans une disque (plan)
primitif (fig. 2.6, b). On obtient ainsi I'engrenage conique a roue plane.

2.1.4. Forme des roues dentées

La forme des roues dentées est définie en général par la forme des
surfaces primitives spécifiques a I'engrenage dont elles font partie. Ainsi il
existe :

1. roues cylindriques - a 'engrenage paralléle cylindrique (fig. 2.4, a) ou
a I'engrenage gauche hélicoidal (fig. 2.5,a) ;

2. roues conique — a I'engrenage concourrant conique (fig. 2.4, b) ou a
'engrenage hypoide (gauche pseudo conique) (fig. 2.5, €) ;

3. roue plane — a I'engrenage conique a roue plane (fig. 2.6, b).

Dans les autres cas, les dénominations des roues dentées sont
spécifiques, elles n’étant liées de la forme de la surface de référence
(caracteéristique) :

1. alengrenage avis:
a) vis cylindrique (fig. 2.5, ¢) ;
b) vis globique (fig. 2.5, d) ;
C) roue a vis (fig. 2.5, cetd) ;
2. alengrenage cylindrique a crémaillere : la crémaillére (fig. 2.6, a) .
2.1.5. Eléments de la denture

Quelques éléments de la denture sont représentés dans la fig. 2.7. A
cause la simplicité de I'exposition et de compréhension, ces éléments sont
représentés a une roue cylindrique.

Les dents sont limitées par les surfaces de la téte et du pied. La
surface de la téte est celle (cylindrique et coaxiale de la surface primitive a la
roue cylindrique) qui contient les bouts des dents.

La surface du pied est celle (cylindrique et coaxiale a la surface
primitive de la roue cylindrique) qui contient les fonds des entredents.
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Flancs Téte de Pied de Surface (cylindre)

homologues| la dent| ladent| detéte

Profil
frontal

Surface primitive par rapport

a la roue conjuguée
Surface frontale Lignes primitives  Surface
(plan frontal) du flanc (cylindre) de pied

7?/2
«-\/
J/ ~ | Axe de la roue

Fig. 2.7. Eléments généraux de la denture marqués sur une roue
cylindrique

Les dénominations correspondantes de la roue cylindrique sont données
entre parenthéses
La téte de la dent est la portion de la dent renfermée entre la surface
de la téte et celle primitive.

Le pied de la dent est la portion de la dent renfermée entre la surface
du pied et celle primitive.

Les flancs sont les surfaces latérales le long de la dent renfermées
entre la surface de la téte et celle du pied, sur lesquelles on réalise le contact
des dents de roues conjuguées. La transmission du mouvement vers un sens
de rotation se réalise par les flancs homologues, qui se superposent I'un a
l'autre a leur rotation autour a l'axe de la roue; pour l'autre sens de rotation il
existe une autre paire de flancs homologues.
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La ligne du flanc sur une surface caractéristique de la roue est
l'intersection du flanc avec cette surface. La ligne du flanc porte la
dénomination de la surface qui croise le flanc. Par exemple, la ligne
primitive du flanc est l'intersection du flanc avec la surface primitive de la
roue.

La forme de la ligne du flanc détermine la forme longitudinale de la
dent. Analysons cet aspect utilisant les exemples de la forme de la ligne
primitive du flanc données par la fig. 2.8. L’analyse est général valable pour la
ligne du flanc sur quelconque surface caractéristique.

On distingue:

1. les dents droites (fig. 2.8, a, b), si la ligne (primitive) du flanc coincide
avec la génératrice de la surface (primitive) sur laquelle se trouve
cette ligne;

2. les dents inclinées ou hélicoidales (fig. 2.8, c, d), si la ligne
(primitive) du flanc est I'hélice de la surface (primitive) sur laquelle se
trouve cette ligne (primitive);

3. les dents courbes (fig. 2.8, f), si la ligne du flanc est différente de
génératrice ou d’hélice de la surface sur laquelle se trouve cette ligne.

On remarque aussi l'existence d'une denture cylindrique en V,
composée par deux dents inclinées ayant des inclinaisons différentes (fig. 2.8,
e). Cette denture élimine la force axiale sur I'arbre qui apparait a la denture
inclinée simple (I'aspect sera comprit aisément a I'étude des forces dans le
sous-chapitre dédié).

La fig. 2.8 permet aussi la définition des surfaces différentes de celles
caractéristiques de la roue (comme est celle primitive):

1. la surface frontale, qui est orthogonale sur les génératrices de la
surface primitive. Elle est :

a) un plan dans le cas de la roue cylindrique (fig. 2.8, a) ;
b) une sphére dans celui de la roue conique (fig. 2.8, b);

2. lasurface normale, qui est orthogonale (dans un point courant) sur la
ligne (primitive) du flanc. Elle est :

a) un plan dans le cas de dents droites et hélicoidales de la roue
cylindrique (fig. 2.8, a, c);

b) une sphére dans celui des dents droites (fig. 2.8, b) et un plan
dans celui des dents hélicoidales (fig. 2.4, d) ou courbes a la roue
conique (pour ce dernier cas ;

3. la surface axiale qui est la surface (un plan) qui contient I'axe de la
roue (cette surface n'est pas représentée dans la fig. 2.8, parce que le
compréhension de sa signification est trés facile).
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Surface plane ou sphérique: a) frontale (normale a la génératrice);

b) normale (normale a la ligne du flanc).
Ligne primitive du flanc =
génératrice du cylindre ou du con

Surface primitive
cylindrique ou conique

\

. . //
a) Roue cylindrique _—

a denture droite b) Roue conique a denture droite
Surface Surface plane normale 3 Surface
primitive la ligne primitive du flanc primitive
cylindrique Ligne primitive du flanc = conique

hélice cylindrique ou conique ‘ t

Nt%\ \t \\\

¢) Roue cylindrique a denture hélicoidale c) Roue conique a denture hélicoidale

Surface primitives cylindriques Surface primitive conique
Ligne primitive du flanc Ligne primitive du flanc
= hélices cylindriques = courbe diferente de
de maime inclinaison génératrice ou hélice

et de sens contraires

\

e) Roue cylindrique a denture en V f) Roue conique a denture courbe

Fig. 2.8. Formes des lignes primitives du flanc

Observations: 1. sur les figures est tracée seulement une seule ligne du flanc; 2. les
surfaces frontales sont représentées seulement sur les figures a et b; 3. t-t — tangent

a I'hélice.



25

Le profil de la dent est lintersection du flanc avec une surface
frontale, normale, axiale, d'ou il résulte le profil frontal (fig. 2.7), et
respectivement, normal ou axial (se voir la fig. 2.3 ou est représenté le profil
frontal). Les plus utilisées profils dans la théorie des engrénement sont ceux
frontal et normal.

D'autres considérations sur la terminologie des engrenages seront
présentées ultérieurement.

2.1.6. Particularités de base des types d'engrenages

Sur la fig. 2.9 est donnée une classification synthése de principaux
types d’engrenages utilisés en pratique en tenant compte de la classification
antérieure des engrenages (fig. 2.1). On constate la mention acette occasion
des types de dentures associes pour les engrenages précisés.

extérieures droit
. roite
—(pa?ra”.e'es) intérieures a denture ~|: .
cylindriques hélicoidale

—a crémaillere droit
_droite
(concour- extérieures : dont ercoidal
—an - —hélicoidale
Engrenages antes) - co intérieures :|—a enture
nigues
—courbe
hélicoidales .
P a denture
. cylindriques—1, ... .
—gauches avis { hélicoidale
globoides - |
hvpoides a denture
P courbe

Fig. 2.9. Dénominations des principaux types des engrenages utilisés en
pratique, d’apres la classification de la fig. 2.1

Les engrenages paralléles ont une utilisation extrémement large par
comparaison aux autres engrenages. Mais ils ont le rapport maximal de
transmission de 6...8 (10), pour éviter les disproportions entre les deux roues.
Les engrenages cylindriques a dentures hélicoidale ont deux roues a sens
d’inclinaison différente ; elles sont trés utilisés par rapport aux engrenages a
denture droite, parce qu’elles apportent des avantages multiple (portance plus
grand, comportement dynamique plus bonne etc.), sans difficultés
technologiques supplémentaires. Ces avantages apparaissent en principal a
cause de l'existence d’'une engrénement plus favorable entre les paires de
dents (un nombre agrandi de lignes de contact entre les paires de dents et de
leurs longueurs plis grand a un moment, de telle sorte que des positions plus
favorable des lignes de contact sur flanc). Comme résultat, les avantages
principaux des engrenages cylindriques a denture hélicoidale sont :
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1. portance relative plus grand aux méme matériaux et éléments
géomeétriques de base ;

2. une rigidité plus grand et une variation plus réduite de lui pendant
'engrénement, ce qui détermine vibrations réduites (la deuxiéme
cause d’agrandissement de la portance et, dans le méme temps, de
la fiabilité) ; 'aspect est nécessaire notamment aux nombres de tours
plus grands.

Les engrenages concourants coniques ont des types différents de
dentures selon la forme de la ligne primitive du flanc, du profil frontal et de
I'hauteur de la denture. Les dentures conigues droites et hélicoidales (se voir
aussi la fig. 2.8, b, d) sont le plus souvent octoidales selon la forme du profil
déterminé par roues plates conjuguées, qui ont des flancs plans; les
engrenages correspondants (octoidales) sont plus sensibles aux défauts
d'exécution et de montage et s'obtiennent par des procédés technologiques
de productivité trés réduite (I'exécution dent a dent). Les dentures coniques
courbes (se voir aussi la fig. 2.8, f) permettent par leur forme des avantages
relatifs:

1. un contact plus grand entre dents et moins influencé par les erreurs
technologiques, ce qui conduit a un gabarit plus restreint de
'engrenage;

2. l'exécution par les procédes technologiques de grand productivité (par
usinage continu); comme résultat, ces engrenages sont
recommandés pour séries grands de fabrication, cas qui conduit a
une prix de codt plus réduit.

Les engrenage gauche cylindrique ou hélicoial (fig. 2.5, a) ont un
contact ponctuel entre les dents hélicoidales, de sorte que la puissance
transmise est moins importante (quelques kilowatts tout au plus). C'est
pourquoi ces engrenages sont moins répandus par rapport aux autres
engrenages et ils sont utilisés plutdt cinématiquement.

Les engrenage hypoide (se voir aussi la fig. 2.5, e) ont toujours une
denture courbe, ce qui permet la transmission d’'un chargement important (a
plusieurs dizaines de kilowatts). On signale ici un avantage trés important de
ce type d’engrenage: la possibilité d'appuyer I'arbre de chaque roue sur des
paliers placés des deux parties de roue (une chose impossible a réaliser aux
engrenages concourants extérieurs). Dans ce cas les déformations des
arbres sont diminuées (les déformations des arbres montés en console sont
au contraire plus grandes). En outre, I'emplacement des paliers dans
I'appropriation des roues conduit a une rigidité augmentée de 'ensemble ; on
obtient ainsi un fonctionnement de l'engrenage a vibrations réduites et,
respectivement, une portance et fiabilité augmentés des causes dynamiques.
On connait Il'utilisation de cet engrenage dans les transmissions des ponts
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arriere des automobiles, de telle sorte que dans certaines machines textiles
(pour transmettre la rotation d'un arbre a plusieurs fuseaux).

Lorsque le rapport de transmission est important et le chargement est
considérable (de l'ordre des plusieurs dizaines et centaines de kilowatts) on

recourt aux engrenages a vis (se voir aussi les fig. 2.5, ¢, d). Parmi les
avantages que les engrenages a vis présentent il y a:

1. un rapport de transmission important pour un encombrement
relativement réduit de I'engrenage. Des rapports de transmission de 1
a 200 sont considérés comme normaux. |l existe également des
rapports de transmissions trés élevés, de I'ordre de 500 a 1000, qui
s'emploient pour les transmissions de faible puissance; la raison est le
décroissement du rendement avec laugmentation du rapport de
transmission (le rendement est d’environ 0,75 a une rapport de
transmission de 100) ;

2. comme un engrenage a filet, il peut assurer l'autofreinage. Par
conséquent il peut étre utilisé comme frein aux systémes de levage
des charges, dans I'absence d’un frein comme system distinct.

Parmi les désavantagés de ce type d'engrenage on compte:

1. les rendements faibles (et par conséquent les pertes de puissances
importantes) déterminés par la glissement des dents d’aprés les
tangents du filet a la vis;

2. la nécessite d'employer des bronzes de haute qualité (trés chers) pour
la fabrication de la roue a vis, pour réaliser une combinaison avec
I'acier trompé de la vis d’'un couple de matériaux d'antifriction.

On mentionne que l'engrenage a vis globique (fig. 2.5, d) est plus
portant que l'engrenage a vis cylindrique, puisque on produit un
embrassement réciproque des dentures conjuguées. Mais la technologie
d'exécution de la vis globique est plus difficile et chére ; c’est pourquoi ces
engrenages s'utilisent économiquement aux séries grandes de fabrication,
pour réduire le prix de colt/I'unité de transmission.

2.1.7. Avantages, désavantages, domaines d'utilisation

Les avantages des engrenages par rapport aux autres transmissions
mécaniques sont les suivantes:

1. lls assurent une portance trés grande; donc on peut obtenir des
gabarits restreints a la méme charge ou on peut transmettre des
charges trés grandes ayant le méme gabarit.

2. On réalise a la majorité des engrenages des rendements trés grands
(exception: les engrenages gauches). Par exemple, le rendement des
engrenages paralléles est autour de 0,99 au graissage a l'huile. Par
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différence, aux engrenages a vis le rendement peut étre autour de
0,75 dans les mémes conditions de graissage.

3. On assure le rapport de transmission constante, c'est-a-dire qu'on
élimine le glissement élastique et le patinage spécifique aux autres
transmissions. Par conséquent, les engrenages s'utilisent dans les
liens de précision cinématiques (de mesure, de division aux
machines-outils).

4. Les durabilités des engrenages sont trés grandes pour certains
matériaux, aussi les traitements thermiques et précisions d'exécution.
La fiabilité normale est également est trés grande (la fiabilité normale
est de 0,99) par rapport aux autres éléments de machines mis aux
sollicitations variables (aux paliers a roulement, cette fiabilité normale
est plus petite, de 0,9).

5. L'exploitation et l'entretien en sont simples, par conséquent les
engrenages ne nécessitent pas une surveillance permanente.

Comme désavantages on mentionne:

1. Le prix de co(t est trés élevé a cause de la technologie spécialisée
d'exécution.

2. Les vibrations et le bruit sont importants, surtout aux roues
métalliques. C'est pourquoi ces engrenages nécessitent des mesures
pour la protection vibro-acoustique, qui détermine aussi
l'agrandissement du prix de co(t.

3. Les engrenages ne représentent pas des éléments d'assurance dans
les liens de transmission dans le sens d'éviter la rupture d'un élément
aux surcharges (se voir les transmissions par courroie, a friction).

Les avantages sont pourtant essentielles, de sorte que les
engrenages sont utilisés dans la technique dans les diverses domaines
(depuis les montres jusqu'aux grands turbogénérateurs), dans un large
champ de dimensions (celle de diamétres des roues qui peuvent avoir des
fractions de millimétre et aller jusqu'a dix métres) et de pouvoirs (des plus
petits nécessaires a vaincre les frottements jusqu'aux des pouvoirs énormes
de dizaines de milliers de kilowatts).

Il en résulte que I'étude des engrenages est trés utile a la pratique
industrielle. C'est pourquoi nous les ferons plus loin plus largement en
étudiant les engrenages paralléles, dans le cadre restreint de nos cours. Par
conséquent, jusqu'a la présentation de ces sujets nous mentionnerons
quelques particularités de base pour chaque type d'engrenage.
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2.2. Engrenages paralléles
2.2.1. Géométrie des engrenages

2.2.1.1. Lois géométrique de base de I'engrénement plan frontal

On met le probleme détablissement de la loi de base de
I'engrénement. Cette loi définit la géométrie qui doit étre remplit par les profils
des dents des deux roues, de telle sorte que I'engrénement réalise des
conditions imposées. On analyse cet aspect dans le cas de I'engrénement
plan frontal (qui se développe dans le plan frontal des engrenages paralléles
cylindriques). Les conclusions établites pour cet engrénement pourront étre
utilisées pour des autre type des surface frontaux (celles sphériques aux
engrenages concourantes coniques, qui ne sont pas discutées dans notre
cours).

Les conditions d’engrénement qui doivent étre accomplies sont
souvent :

1. la condition géomeétrique : que I'engrénement soit continu ;

2. la condition cinématique : que I'égrenement ait un rapport de
transmission constant.

Les hypothéses d’établissement par calcul ce loi sont:
I'engrénement n'a pas d'erreurs technologiques;
les roues et les dents sont non déformables.

La loi sera établie pour lI'engrenage paralléle extérieur. La fig. 2.10
définit la section frontale d'un pareil engrenage, ou sont représentés
seulement deux profils frontaux en contact dans le point courant K. On
constate que les vitesses linéaires du point K qui appartient aux deux profils
sont différentes:

Vki # Vkz - (2.5)

Mais, pour que la premiére condition de I'engrénement (de continuité)
se réalise, les projections normales sur la normale commune n-n de ces
vitesses doivent étre égales:

Vraiment, si Vg, >Vg,, la dent 1 pénétrait dans la dent 2, fait

impossible dans le cas de corps solides. Inversement, si Vg, < Vg,, les deux
dents ne seraient plus en contact (en engrénement).

L’expression (2.6) peut étre écrit scalairement par des transformations
successives dans les formes (fig. 2.10):
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VK1 - COS 01 = VK2 - COS 0o
01 -OK{-Ccosp; =, -O5K, -COSQ,.
®q - OlTl =0y OZTZ .
O2

@

®p

ot
TN _on
q Q2 VK1=VK1

Tangent commune aux "\ vKl -
. 50 VK2

deux profiles frontaux NEA — t

. ~
dans le point courant 91 Profil 1
de contact K

oWt N
Normale commune aux AR
deux profiles frontaux dans Yal
le point courant de contact K o
01

Fig. 2.10. Représentations d’un engrenage paralléle cylindrique extérieur
dans sa section frontale, pour établir la loi de base de I'engréenement plan
frontale
K — point courant de contact des profils frontaux 1 et 2, qui appartiennent aux
roues 1 et, respectivement, 2; Viq,Vko - vitesses liniéres courantes du point de

A .oh on St St
contact a chaque roue ; V,,,Vy,,Vyq, Vg, - COMposants normales (n) et,

respectivement, tangentielles (t) des vitesses liniéres courantes du point de
contact & chaque roue ; ryq, Iz, 11, 2 - rayons de téte (a) et, respectivement, de

pied (f) des deux roues dentées; r,,q, Iyo - rayons primitives des deux roues
dentées; a,, — entraxe de fonctionnement; o, - angle de pression de
fonctionnement frontal.
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De la derniére expression résulte méme le rapport de transmission, en
considérant que la roue menant est 1 :
o; _O,Th

iy = — = —2%,
12 o, OT (2.7)

La normale n-n croise la ligne des centres des roues 0,0, dans le

point C. On obtient les triangles semblables A O,T,C et AO,T,C. Par la
suite la nouvelle valeur du rapport de transmission sera:

i === .
2= 0T, 0C (2.8)

Dans ce moment on impose la deuxiéme condition cinématique
d’engrénement : le rapport de transmission doit étre constant :
0,C
0,C

lip = ct. (2.9)
L'entraxe de fonctionnement est constant :
a, =0,C+0,C=ct (2.10)
Pour accomplir cette constance, le pont C qui se trouve sur la ligne de
centres 0,0, doit étre le méme (ou fixe), indifferemment de la position
d’engrénement.

On peut énoncer la lois géométrique de base de I'engrénement
plan frontal aux engrenages paralléles: I'engrénement s'effectue
continuellement et a un rapport de transmission constant si les profils frontaux
ont une telle forme de telle sorte que leur normale commune dans chacun
point de contact croise la ligne des centres des roues dans le méme point fixe
(immobile) dénommé la pdle de I'engrénement.

Comme nous l'avons mentionné antérieurement (sous chapitre 2.1.1),
on dit que les roues, les dentures, les flancs et les profils (frontaux) qui
satisfont une loi d'engrénement sont conjugués.

Observation 1. On démontre facilement que le point C partage la
ligne de centres 0,0, dans les rayons primitifs des deux roues dentées. On

utilise pour démonstration la fig. 2.1. On voit que les vitesses linéaires du
point C a chaque roue, v, et Ve, , sont perpendiculaires sur la méme droit

0,0, (sur laquelle on superpose les rayons vectoriels du point C, re; Si

feo ). Pour remplir le demande d’égalité V2, = V&, des composants normales

des deux \vitesses est nécessaire que ces Vvitesses linaires
coincident, v, = Vs, . Comme résultat on peut écrire :

VCl:(Dl'OlC:VCZ :O‘)Z‘OZC'
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D’ici il en résulte que les segments divisés par le pont C sur la ligne
de centres 0,0, sont juste les rayons primitifs des roues :

wl - O]_C

(2.11)
fyo = 0,C.

Aussi comme résultat, les composants tangentielles des deux
vitesses dans le point C sont identiques, Vi, =Vg,. Il en résulte que la
vitesse relative tangentielle de glissement du profil 2 par rapport au profil 1
devient nulle en C 1 Viyp1) = Veau — Veyz = 0. Ca signifie que le point C
est situé sur l'axe instantané de rotation relative en plan frontal, d'ou la
dénomination de centre instantané de rotation relative. Dans la théorie de

I'engrénement on utilise aussi couramment la dénomination de poéle de
I'engrénement pour le point C.

0,
‘ >
@2
\_.
gaNt
on _n
&,g, Vci=Ve
v
S
AN A
n
5 t Profil 2 T2 —
Tt _ ot
@ BT\ VE1EV e

/ c /-
Tangent commune aux 4\ = v
deux profiles frontaux | C1l='C2

'L\

dans le point courant
de contact K Prof|| 1

oant

Normale commune aux g \$r»

: ()
deux profiles frontaux dans @

le point courant de contact K /D

©1

O1
Fig. 25.1. Schéma de vitesses linaires dans le pole d’engrénement C
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Observation 2. On démontre dans la théorie d’engrénement qu’on
peut construit le profil conjugué si on donne :
1. les centres des deux roues et le rapport de transmission, donc on
connait les rayons primitives des roues ;
2. le profil frontal quelconque de la denture d’une roue.

Il en résulte d’ici que le choix de la courbe profil a une infinité de
solutions. Pratiquement, le nombre des courbes profils se restreint
extrémement si on tient compte de I'accomplissement des autres exigences.
La courbe profil qui réalise d'une maniére décisive nombreuses exigences par
rapport a d'autres courbes est la développante de cercle.

2.2.1.2. Développante de cercle
2.2.1.2.1. Définition

Pour définir la développante de cercle il est utile de définir
premiérement la courbe cyclique: c'est le lieu géomeétrique décrit dans un
point fixe du plan par une cercle dénommeé roulette qui roule sans glissement

Cercle roulette sur une courbe quelconque
qui est appelée base (fig.
Point fixe attaché 2.12).

au cercle
La développante de

cercle est wune courbe
Courbe cycliqgue particuliere: la base
est une cercle et la roulette
devient une droite (fig. 2.13).
Autrement dit, la
développante de cercle est le
lieu géométrique décrit par un
point fixe attaché a une droite
Fig. 2.2. Courbe cyclique qui roule sans glissement sur
un cercle (de base) dans le

cyclique

méme plan.

Comme on voit sur la fig. 2.13, il y a trois types de développantes de
cercle d’aprés la position du point qui se trouve dans le plan du droit
engendrent :

1. la développante proprement dit de cercle, qui est engendrée par le
point K qui se trouve méme sur le droit ;

2. la développante allongée de cercle, qui est engendrée par le point Ka
gui se trouve dans le plan attaché de droit dans un cette position de
telle sorte que la développante obtenue croisse le cercle;
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3. la développante raccourcie de cercle, qui est engendrée par le point

Ky qui se trouve dans le plan attaché de droit dans un cette position
de telle sorte que la développante obtenue ne croisse pas le cercle.

Développente propre-

ment dit de cercle qui est K\
engendré par le point K

Droite
(roulette)

Cercle

de base 0]
a) Développente de cercle proprement dit

Développante raccourcie

de cercle qui est engendrée
par le point K,

Kro - le point le plus
approché de cercle de

base de la développante
de cercle raccourcie

Développente propre- .
ment dit de cercle qui est
engendré par le point K

Kao' le point le plus éloigné de

KD
cercle de base de la dévelop- ‘
pante de cercle allongée
06 .
Kp

Droite

(roulette)

Cercle "’TDéveIoppante allongée

de base 0] de cercle qui est engendrée
par le point K 5

b) Développante allongée et racourcie de cercle de base
par rapport a la développante proprement dit de cercle

Fig. 2.13. Types de développantes de cercle

On fait 'observation que les points K, K, et K, des trois types de

développantes de cercle (proprement dit, allongée et, respectivement,
raccourcie) sont choisit particulierement sur la fig. 2.13 sur la méme
perpendiculaire t — t sur la droit roulette TK (de quel ils sont attachés), pour
mettre en évidence les positions extrémes de ces développantes. Ces points
extrémes sont :
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e K, de la développante proprement dit de cercle, qui se trouve sur le
cercle de base ;

e K,y de la développante allongée de cercle, qui se trouve radial dans
la position la plus éloignée de cercle de base ;

e K, de la développante raccourcie de cercle, qui se trouve radial
dans la position la plus approchée de cercle de base.

L'utilisation de base dans la théorie d’engrénement pour le profil
frontal de la dent y a la développante proprement dite de cercle (qui sera
appelée bref ci-aprés comme « développante de cercle ». Cette
développante de cercle sera analysée largement de suite. La développante
allongée de cercle définie la forme du profil du pied de la dent (elle ne sera
discutée dans notre cours).

2.2.1.2.2. Equations de la développante de cercle

Ecrivons les équations de la développante en coordonnées polaires
parameétriques (fig. 2.13) : r, = ry(ay) et 0, = ey(ay). L’indice « y » est utilisé
pour definir les grandeurs courantes. L'angle o, entre le rayon vecteur et la
tangente dans le point courrant a la développante est appelé angle de
pression.

Le rayon vecteur courante a I'expression :

1

'y = cosa, rylay ). (2.12)

L'angle polaire 6, resulte de I'€galité de base conformément a la
définition de la développante: Y
TK =TKy, (2.13)
qui devient par transformations:
My - tgay, = rb(ay +6y).
De cette expression résulte la deuxiéme équation paramétrique, de
'angle polaire :
Gy =1gay —ay = Oy(ay): inVocy. (2.14)
Le symbole "inv" provient de 'anglais "involute". On voit aussi que inv
a, est une fonction spécifique de la développante.
2.2.1.2.3. Propriétés de la développante de cercle

On peut définir les suivantes propriétés de la développante de cercle.
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1. Le rayon de courbure de la développante dans le point courant K
est le segment TK (fig. 2.13, a). La démonstration commence de la procédure
d’engendrement de la développante, qui permet d’assimiler un arc trés petite
de développante autour de K par un arc courte de cercle ayant le rayon TK.

2. La normale dans un point quelconque de la développante est
tangente au cercle de base (fig. 2.13, a). Vraiment, le rayon d'arc du cercle de
remplacement de l'arc de développante, C'est-a-dire le segment TK, est
normal a ce cercle de remplacement. Mais le segment TK est dans le méme
temps tangent au cercle de base de la développante.

3. Les développantes du méme cercle de base sont des courbes
paralléles. Soit pour analyse deux développantes de cercle qui sont

engendrées par le points K et K' placés sur la méme droite (fig. 2.14). On
voit que la distance sur la normale commune entre les deux développantes

générées par les points K et K est un segment constant, KK’ =ct.; donc,
les deux développantes du méme cercle de base sont courbes paralléles.
Une observation corrélée : cette distance se reproduit aussi sur le cercle de

! ! ! \ H re ’ .
base, KK =KyK,; si les deux développantes sont consécutives, cet arc de
cercle est appelé le pas de base.

Développente de cercle t!

engendré par le point K’
Développente de

cercle engendré
par le point K

Droite (roulette)

Fig. 2.14. Les développantes du Fig. 2.15. La développante de
méme cercle de base sont cercle est I'enveloppement de ces
paralléles tangents

4. La famille des tangentes a la développante enveloppe la
développante. C'est-a-dire la développante résulte comme I'enveloppement
de ces tangents (fig. 2.15). L'aspect est important technologiquement : un
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outil a profils rectilignes (donc trés simple constructivement) 1 réalise la forme
apparent complexe de la développante, par deux mouvements : de coupe
(relative perpendiculaire sur le plan de la figure) et de roulement (par rapport
a la roue demi-produit).

2.2.1.2.4. Aspects pratiques
Les aspects pratiques résultent des considérations antérieures.

1. La normale
étant tangente au
cercle de base, on
peut imaginer le

Développente de cercle

A

Erreur de forme
Normale a la développante

systtme simple de

T N mesure de l'erreur de

forme, qui est

Comparateur s_chématisé sur la

Roulement sans fig. 2.16. Le
glissement du t comparateur a sa tige
. Cercle de base le long de la normale

cercle sur la droite o . 4 la développante. On

peut considérer aussi

Fig. 2.16. Principe de mesurage de l'erreur de que le cercle (le

forme cylindre) primitif roule

sans glissement sur

cette normale, c'est-a-dire est

satisfait la condition (2.13). Dans

cette situation c'est évident que

le comparateur n'indique pas de

variations si le profil n'a pas des

erreurs de forme; et,

inversement, toutes les erreurs

de forme seront évidentes par le
comparateur.

Pied a coulisse

2. La propriété de
parallélisme des développantes
sert a réaliser le mesurage du
pas de base avec un instrument
tel le pied a coulisse. Le principe
est montré sur la fig. 2.17. Le
pied a coulisse peut étre installé
Fig. 2.17. Principe de mesurage du indifféremment sur les deux

pas de base (en plan frontal) profils consécutifs, puisque la

Cercle de base

! On va montrer plus tard que cet outil est la crémaillere génératrice pour les roues
denture en développante de cercle.
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distance de mesure (le pas de base) est constante quel que soit la normale
commune sur laquelle on fait le mesurage. Cette distance est méme le pas de
base (frontal dans le cas général des engrenages a denture hélicoidale) :

Pyt = KK =K K. (2.15)
2.2.1.3. Hélicoide développable

Considérons sur la fig. 2.18 un cylindre auquel est tangent un plan P
suivant la génératrice T,T,, ou | et Il sont les plans frontaux limitatifs du

cylindre. Dans le plan P est tracée une droite A qui fait 'angle g, avec la

génératrice du cylindre. Faisons rouler sans glisser le plan P sur le cylindre.
La droite génératrice A engendre une surface appelée I'hélicoide
développable. Cette dénomination est liée au fait que chaque point de la
droite A décrit une développante de cercle dans le plan frontal ou se trouve
ce point. Il en résulte que les considérations antérieures sur la développante
de cercle se maintiennent pour chaque développante frontale de cette
surface.

Tangente entre le plan P et le cylindre

Plan frontal limitatif 11

Développante dans le

Développante dans le plan frontal limitatif Il

Hélicoide
développable

plan frontal limitatif |

Plan frontal

limitatif |

Plan generateur P
)

Droite génératrice

Hélice de base (enveloppement

Cylindre de base de la droite A sur le cylindre)

Fig. 2.18. Generation de I'hélicoide développable

Voyons quelques propriétés intéressantes du cette surface.

1. La droite A s'enveloppe sur le cylindre par une hélice cylindrique
appelée hélice de base. L'angle g, est méme l'angle d'hélice.

2. L'intersection de [I'hélicoide développable avec une cylindre
guelconque est aussi une hélice (ce fait n'est pas démontrée ici). En outre, le
pas p, de l'hélice de base est reproduit sur une hélice quelconque.

Analysons pour une démonstration la fig. 2.19. On voit que les développantes
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décrites des points consécutifs X, et Y,de Ihélice de base, qui sont
distancés par le pas p, de cette hélice, sont superposés dans la projection
frontale. Il en résulte (fig. 2.19):

_2mr 2n ry

tgp,  tgBy,

expression dans laquelle a apparu I'angle d’inclinaison de I'hélice quelconque,
By: d'ou:

z

I
tgp, = r—ytgﬁb ; (2.16)
b

cette derniére expression sera utilisée par particularisation dans des autres
calculs géométriques ultérieures.

\ Développantes décrites par les points X et Yy,

qui sont superposées en section frontale

Xb(Yb)

ZTcry

27‘Crb

i ;. \

Hélice Xb

Développées Développées extérieure&

de base des hélices des cylindres
(lignes droites)

Fig. 2.19. Eléments géométriques pour I'hélicoide développable.
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3. Le sens de I'hélice a été défini aux filets. Le sens d'une hélice
quelconque définit aussi le sens dinclinaison de [I'hélicoide. Pour les
situations représentées sur les fig. 2.18 et 2.19, le sens de I'hélice est droit.

2.2.1.4. Engrénement frontal en développante du cercle et
ses propriétés

Considérons en engrénement deux profils frontaux des roues
extérieures (fig. 2.20). Voyons certaines propriétés intéressantes de cet
engrenement.

Tangente aux
profils frontaux

M

t2

Profil en développante

de cercle de la )
dent de laroue 1 T, 9

Profil en développante

de cercle de la
dent de la roue 2

Fig. 2.20. Engrenement frontal en développante du cercle

Faf 21 - force normale en plan frontal d’action de la dent 2 vers la dent 1

1. La normale commune des profils dans le point K est tangente a
deux cercles de bases. Pour transmettre du mouvement d'un profil a I'autre
par l'action d’un profil a I'autre, cette normale (sur laquelle action la force entre

les profils, voyez F.s,; sur la fig. 2.20) doit avoir la direction de la tangente
intérieure a deux cercles de base. Il en résulte que la normale a une direction
unique. Par conséquent, elle croise la ligne des centres 0,0, dans un point

fixe C sur cette ligne. C'est-a-dire la loi de base de I'engrénement frontal
plan est satisfaite. Donc les deux profils en développante de cercle sont
conjugués dans I'engréenement frontal plan.
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Observations. a) On observe simplement que la normale est le lieu
géométrique des points de contact; c’est pourquoi elle est appelée ligne
d'engrénement. b) L'angle o, est appelé angle d'engrénement ou angle

de pression de fonctionnement.
2. L'avantage dynamique. La force qui charge la paire de profils ne
se modifie pas comme direction et, par conséquent, sa grandeur

conformément a l'expression:
My _

bl

Frf21 = ct. (2.17)

3. L'avantage cinématique. A la modification de I'entraxe (possible a
cause des erreurs d'exécution et montage) le rapport de transmission reste
constant dans I'engrénement en développante de cercle. Vraiment, comme
on voit sur la fig. 2.21, les cercles de base ne se modifient pas a la
modification de I'entraxe. Et conformément a (2.7):

o _ OpT T

ijp =—=—="~%=—2%==ct. 2.18
12 0, Oy Iy ( )

01

Fig. 2.21. Insensibilité cinématique de I'engrenage parallele en
développante de cercle a la modification de I'entraxe
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Mais les cercles primitifs se modifient normalement et le rapport de
transmission s'écrit:

(’lerbz_rw _rw

Iy = b2 = w2 2
Oy Thy Twa T

, (2.19)

ou interviennent: r,4, r,» - les rayons primitifs du fonctionnement des roues
a l'entraxe de fonctionnement a,, ; ;. fy> - les nouveaux rayons primitives
pour la nouvelle entraxe de fonctionnement a,, .

4. Pour que plusieurs pairs de profils soient simultanément en contact
(théorique) (fig. 2.22), les profils homologues consécutifs doivent étre
également distancés sur la normale commune. Cette distance est égale avec
le pas de base frontal, p,; (I'arc sur le cercle de base entre les points de

commencement des développantes), sur quelconque roue.

Fig. 2.22. Schéma pour démontrer I'égalité a deux roues des pas de
base frontaux, py , et des pas primitives de fonctionnement, p,,

On démontre aussi I'égalité a deux roues des pas sur les cercles
primitifs p,, (le pas primitif frontal de fonctionnement ou le pas

d'engrénement). On utilise pour démonstration seulement la roue 1. On voit
simplement que les deux pas, p,; et p,:, tendent le méme angle au centre,

X1, parce gu’ils sont parcourus simultanément a la rotation de la roue 1, de

maniére que le profil 1 se superpose sur le profil homologue consécutif 1.
Comme résultat on peut écrire:
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yq = Dot _ Pot (2.20)
wi 'ha
d'ou:
p p =p ! 2.21
wt = bt b btcosawt- (2.21)

On voit que ce pas ne dépend pas des éléments de roue *. Donc le
pas primitif frontal de fonctionnement est identique aux deux roues.

2.2.1.5. Engrénement d'une paire de dents inclinées (ou
hélicoidales)
Sur la fig. 2.23 est représentée un paire de dents inclinées (ou
hélicoidales) en engrénement en plan frontale. On va analyser I'engrénement

des hélicoides développables, qui constituent chacun une partie du flanc de
la dent.

‘é%"

Ligne de contact
T g

Plan d’ engrenement rabattu

Fig. 2.23. Schéma de Iengrenement des hélicoides conjugués

! Autrement dit, on va obtenir le méme résultat si on analyse le probléme pour la
roue 2 (on propose comme exercice cet aspect).
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Comme on a été montré a la définition de I'hélicoide développable (le
sous-chapitre 2.2.1.3), le plan générateur des deux hélicoides développables
doit étre tangente aux deux cylindres de base de diamétres d,; et d,, (pour

la simplification de la figure, ces cylindres n’'ont été pas représentés). La
ligne génératrice K|K,, des deux hélicoides est représentée dans le plan

générateur rabattu (a I'angle d’inclinaison B, par rapport a la direction des

génératrices), mais aussi dans une projection frontale. Parce que cette
ligne est aussi la ligne de contact entre les hélicoides, leur plan générateur
est le plan d’engrenement dans le cas de I'engrenage paralléle cylindrique
a denture hélicoidale.

Enfin on fait une observation trés importante : les sens d’inclinaison
des deux hélicoides conjugués son inverses. Les sens des hélicoides
représentés sur la fig. 2.21 sont : droite — a la roue 1 ; gauche — a la roue 2
(les roues sont notées sur la figure seulement par les indices attachées aux
différents grandeurs).

2.2.1.6 Crémaillere. Crémaillére de référence. Crémaillere
génératrice
2.2.1.6.1. Mode d’obtention de la crémaillére. Eléments primitifs
de I’engrenage a crémaillere

Tragons a l'infini les diameétres d'une roue dentée, par exemple la
roue 2 dans la fig. 2.24. Comme résultat, la rayon du courbure d’'une
guelconque développable de cette roue devient infinie. Cet aspect est relevé
pour le rayon de courbure d’'une développante dans le plan frontal marginal | :

K|T2 = K|C + CT2 = K|C + rW2 S|n At ; (222)
ce rayon devient a la limite :
lim KT, =K,C+ Ilim ry,sina,; =». (2.23)
w2 —>® w2 —>®

Comme résultat, chaque développante de cercle devient une ligne
droite perpendiculaire sur le plan d’engrénement, le long de la ligne de
contact entre les deux hélicoides développable. Aussi comme résultat,
l'infinité de ces droites forme un plan Ce plan est le nouvel flanc de la
denture de la roue dégénérée. Cette roue dégénérée est appelée
crémaillére. L’engrenage entre la roue dentée et sa crémaillére conjuguée
est appelé engrenage crémaillére.

Les éléments primitifs (de roulement) de I'engrenage a crémaillére:
sont (fig. 2.24) :

1. le cylindre primitif de la roue non dégénérée 1 (cercle primitif en
plan frontal), de diamétre d,,; ;



45

2. le plan primitif (de roulement) dans lequel dégénére le cylindre
primitif de la vieille roue 2 (ligne primitif dans le plan frontal), qui est
tangente au cylindre (respectivement, cercle dans le plan frontal)

primitif de la roue 1.
<«
J o
K

Flanc plan de la

de la crémaillére

Ligne primitive
de

de

rabattu
Plan primitif de

la crémaillére

el S

Ligne primitive du

de la dent de Ila

Fig. 2.24. Schéma de I'engrenement d'une roue dentée avec sa
crémaillere conjuguée

2.2.1.6.2. Crémaillére de référence. Crémaillére génératrice

On imagine qu'on peut obtenir une infinité de crémailléres, en fonction
de l'entraxe initiale, a,,, donc pour angles différents d'engrénement, o, .



46

Ligne de téte Ny,

Ligne de référence dans

la section normale P’FOIfll de
< référence
< Crémaillere
o —

Li de pied
igne ae pie de référence

Crémaillere

I:- ya r 0
—_— I génératrice
Pt
i,j« Crémaillére de référence
©
H + < 64\/' e % H
= Crémaillére génératrice
s R o
° A

H-H (Detalille tourné
et agrandi)

F F X *F
Raccordement
/‘Q 7\ de référence
N

Fig. 2.25. Eléments géométriques des crémailléres normalisées (de
référence et génératrice)

h, - hauteur de téte de référence (ou saillie); h; - hauteur de pied de référence (ou
creux); ¢ - jeu de référence a téte/pied; p,, - pas normal de référence; p; - pas
frontal de référence; a,, - angle de pression normal de référence; o - angle de

pression frontal de référence; B - angle d'inclinaison de référence; py,, - rayon de
raccordement normal de référence.
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puisque cette crémaillere peut représenter un outil (& cause de sa forme
simple par les profils frontaux rectilignes), on réduit le nombre de formes et de
dimensions des crémailléres associés. Dans cette idée, on normalise deux
crémailleres identiques, I'une étant la négative de 'autre (fig. 2.25) :

1. la crémaillere de référence dans laquelle se transforme la roue
dégénérée;

2. la crémaillére génératrice, qui définit géométriquement la denture de
la roue conjuguée, par le procés de roulement entre la crémaillére et
la roue demi-produit. Vraiment, comme on a été montré au sous-
chapitre 2.2.1.2.2, le profil frontal (la développante de cercle) est
I'enveloppement de ces tangents, qui sont justement les profils
rectilignes de la crémaillere génératrice. Donc, cette crémailléere
peut étre considérée comme un outil crémaillére.

2.2.1.6.3. Eléments géométriques des crémailléres

Le profil normalisé este celui normal, par des raisons économiques:
I'exécution de la denture inclinée est possible quel que soit son angle
d'inclinaison (de référence), B, avec les mémes outils. On voit que cet outil est
utilisé pour la denture droite.

On distingue les éléments géomeétriques suivants a toutes les
crémailleres (fig. 2.25):

1. la ligne de référence ou la ligne moyenne du profil, qui est celle
paralléle aux lignes de téte et de pied sur laquelle les largeurs de la
dent et de l'entredent sont égales;

2. les dimensions linéaires :

a) celles constants dans le plan quelconque (normal N-N ou frontal
F-F) : h, - hauteur de téte de référence (ou saillie) ; h; - hauteur
de pied de référence (ou creux); c - jeu de référence a téte/pied;

b) cela existant seulement dans le plan normal, qui est le rayon de
raccordement normal de référence, pq,*;

3. les dimensions angulaires: a, - angle de pression normal de
référence; o,- angle de pression frontal de référence; B - angle
d'inclinaison de référence.

La limitation des valeurs des dimensions se fait ainsi
conformément a STAS 821-82 ainsi:

! on peut observer aisément que a I'arc de raccordement de cercle a pied de
référence dans la section normale, N-N, correspond un arc d’ellipse dans la section
frontale, F-F.
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1. les dimensions linéaires sont adoptées adimensionnelles, par les
valeurs des facteurs (coefficients) définites par linterméde d’un
grandeur qui sera définit ultérieurement : le module normal, m,

a) facteur de I'hauteur de téte de référence (ou de saillie) :

h
hy = —& = 1; 2.24
a , ( )

b) facteur de 'hauteur de pied de référence (ou de creux) :

« h
hf = — =125; (2.25)
mn
c) facteur du jeu de référence a téte/pied, avec la valeur la plus
recommandée :
¢’ == -025: (2.26)

my

2. l'angle de pression normal de référence: o,, = 20°.

Ci-aprés on calcul quelques dimensions spécifiques aux crémailléres.

Le rayon de raccordement normal de référence résulte du détail de

la fig. 2.25. En considérant que le jeu de référence a téte/pied, c, est égal a
I'hauteur du raccordement (a pied ici), on écrit:

C=psm —Pm SiNa,, (2.27)

d'ou le rayon cherché est:

*

c c
P 1-sina, 1-sina,

Le module frontal est obtenu de celui normal qui a valeurs
normalisées. Pour cela on écrit la liaison entre les pas de référence frontal et
normal (fig. 2.25):

Pn = P COSP. (2.29)

En utilisant la liaison entre les pas et les modules frontal et normal
correspondant (expressions qui seront établies plus tard) :

Ph=mmg; (2.30)

Py =7 My, (2.31)

il en résulte de (2.29) le module frontal cherché :
mn

mt= .
cosf

(2.32)
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L’angle de pression de référence frontal résulte en fonction de celui
normal. Pour cela on utilise la méme dépendance entre les dimensions §,, et

d; qui sont paralléles avec la ligne de référence dans chaque plan (normal

ou frontal), comme celle établit entre les pas (2.29) :
8, = 0,C0SP, (2.33)

expression qui devient par transformations :
h, tga,, =h, tga,cosp.
Il en résulte la grandeur cherchée :
tgo, = 9%0 (2.34)

cosp

2.2.1.7. Roues dentées générées par la crémaillére
] génératrice

2.2.1.7.1. Eléments primitives. Génération d'une dent

Comme on a été montre antérieurement, le mouvement de roulement
entre la crémaillére génératrice est sa roue conjuguée se produit entre les
éléments primitives : le cylindre primitif (ou le cercle primitif frontal) de la
roue ; le plan primitif (ou la ligne primitive frontale) de la crémaillére, qui
est tangente au cylindre primitif (ou le cercle primitif frontal) de la roue. On
met le probléme : quel est la position relative de ces éléments primitives?

On fait cette analyse dans le plan frontal de 'engrenement entre la
crémaillere et la roue demi-produit. On parle dans ce cas de la ligne
primitive de taillage de la crémaillére et du cercle primitif de taillage de la
roue. Une premiére observation : le pas de référence frontal de la crémaillére,
P, Se maintien sur une quelconque ligne paralléle a la ligne de référence,

parce que les profils frontaux homologues consécutifs sont paralléles ;
comme reésultat, la ligne primitive de taillage peut étre chacune des lignes
paralléles a la ligne de référence de la crémaillére. Une autre observation: la
ligne primitive de taillage roule sans glissement sur le cercle primitif de taillage
de la roue. Dans ces conditions, le pas de référence frontale, qui existe sur
cette ligne, se reproduit d'un nombre naturel de fois (le nombre z des dents)
comme un arc de cercle égale sur la circonférence du cercle primitif de
taillage :

nd=p; z. (2.35)
D’ici on obtient le diamétre du cercle primitif :
d=Pt,. (2.36)
T

Le rapport entre les nombres irrationnels qui sont p, et n est
remplacée par le module frontal, qui est aussi un nombre irrationnel:



m, =Pt (2.37)

On rappelle que cette expression antérieure a été utilisée
antérieurement, par I'expression (2.31).

Mais le module normal, m,, qui est défini par (2.30), est élu

intentionnelle comme un nombre rationnel. Le raison: les dimensions
linaires par hauteur de la crémaillere — expressions (2.24)...(2.26) — serons
aussi nombres rationnelles, qui permettent un mesurage plus simple. On
résulte finalement I'expression détaillée du diamétre primitif :

Pt

d=—z=m; z= Mh_, . (2.38)
b1 cosp

2.2.1.7.2. Déport de la denture

On a montré que la ligne primitif (tangente au cercle primitif) peut étre
chacun ligne paralléle a la ligne de référence. C’est-a-dire, les deux types de
lignes peuvent étre différentes. On dit que se produit un déport de la denture
(des dents, du profil). Le déport total de la denture est la distance entre
les deux lignes sur un direction radiale (fig. 2.26). La valeur du déport totale
est défini par le produit x, m,,, ou x,, est le coefficient normal de deport.

Déport positif Deport zéro Deport négatif

T e

Ligne de référence Ligne primitive

c

€
c

X

XnMn

—~
(@
N

c
X

L2

XnMn
(xn=0)

o Axe réel
- XnMnp
(Xn<0)

Cercle primitif

Fig. 2.26. Déport de la denture

On mentionne que le déport total et le coefficient normal de déport
sont variables algébriques. Sur la fig. 2.26 est tracé I'axe réel de direction
radial, avec l'origine sur la ligne primitive et le sens vers I'extérieur du cercle
primitif. Sur cet axe on trouve lensemble de points de coordonnées
algébriques x,, m,, (de déport total).
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Il'y a trois situations possibles en ce qui concerne le signe du déport
(fig. 2.26) :
1. laligne de référence du crémaillére ne croise pas le cercle primitif ; on
dit que le déport est positive (plus) et le coefficient normal de
déport est positive, x, >0 ;

2. laligne de référence du crémaillere coincide avec la ligne primitive; on
dit que le déport est zéro ou nulle et le coefficient normal de

déport est zéro, x,, =0 ;

3. laligne de référence du crémaillére croise le cercle primitif ; on dit que
le déport est négative (moins) et le coefficient normal de déport

est négative, x,, <0.

On mentionne en plus que le déport définit est identique radialement
indifférente du plan de section d’analyse : normal ou frontal. C’est pourquoi il
existe:

Xm My = X; Mg, (2.39)

ou est apparu le coefficient frontal de déport, x,. On préféere I'utilisation
singuliére seulement du coefficient normal de déport, x,, .

non - déporté (e) (s)
Roue, dents, | ouzeéro, X, =0

i lus, x, >0
denture, profil déporté (e) (s) p > %n
moins, x, <0

non - déporté — engrenage zéro
(an =Xp1 + Xp2 =0, X = Xpp = 0)

Engrenage engrenage plus (Xps = X,y +Xp2 >0)

engrenage Zéro déporté

déporté
Xns = Xpt T Xp2 = 0, Xn1 = —Xp2 # 0)

engrenage moins (X, = Xy + Xpp <0)

Fig. 2.27.Synthese des dénominations liées du déport de profil

Une synthése des dénominations liées du déport de profil est indiquée
sur la fig. 2.27. On voit qu’il y a deux types de dénominations spécifiques :
a) pour la roue, dents, denture et profil, en fonction de la valeur du
coefficient (normale) de déport de profil, x,, ;

b) pour 'engrenage, en fonction de la valeur du somme des coefficients
(normales) de déport de profil, X
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2.2.1.7.3. Forme de la denture engendrée par la crémaillére
génératrice

On analyse la forme de la dent engendrée par la crémaillére
génératrice dans un plan frontal On utilise la représentation de la fig. 2.29.

Mouvement de taillage de la crémaillere

Position limite en Up du ®¥E Ligne d’engrénement
profil rectiligne, a I'en- p¢/2
gendrement du dernier ™™ Demi arc de cercle

point de la crémaillere Sat
/ Développante du cercle

Ligne de référence

e
o JY
/0 >
Cercle utile (de commencement
Cercle primitif de la roue

Fig. 2.29. Profil frontal de la dent a la roue demi-produit, qui résulte par
I'engendrement avec la crémaillere génératrice

Le mouvement de roulement entre la crémaillére et la roue demi-
produit peut étre réalisée ainsi :

a) le maintien fixe du centre de la roue ;
b) la rotation de la roue avec la vitesse angulaire o ;

c) le déplacement linéaire de la crémaillere sur la direction de la ligne
primitive a la vitesse linéaire V¢, ayant la grandeur:

vi=od. (2.40)
2
La position de la crémaillére par rapport de la roue demi-produit
est réalisée particulierement sur la fig. 2.29: I'axe de l'entredent de la
crémaillere se trouve sur la direction radial verticale de la roue. Comme
résultat, la dent sera tracée symétriquement par rapport a son axe verticale.
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On trace successivement :
a) le cercle primitif ;
b) la ligne primitive tangente (horizontalement) au cercle;

c) par le point C résulté - la ligne d’engrénement a 'engendrement entre
la crémaillére et la roue demi-produit.

La ligne d’engrénement est tangente en T au cercle de base et est
perpendiculaire en K sur le profil frontal rectiligne de la crémaillere. On a
lintuition que — dans le mouvement relative de roulement entre la crémaillere
et la roue demi-produit — la développante de cercle est décrit par
enveloppement et développement comme arc de cercle du segment TK sur le
cercle de base.

On met le probléme : quels sont les limites de la développante de
cercle ? Vers l'extérieur, la développante est limitée de cercle de téte de
diametre d,. Vers l'intérieur, le point limite est le celui utile U, qui se trouve

sur le cercle utile de diamétre d,, qui passe par le point U, ; ce point est
d’intersection entre la ligne paralléle a la ligne de référence qui passe par le
pont commun profil rectiligne - raccordement et la ligne d’engrénement.

On met aussi le probleme de définition de I’entiére hauteur de la
dent. On a été montré que le profil est limité vers I'extérieur par le cercle de
téte, de diamétre d,. Vers lintérieur, le profil est limité par le cercle de pied,
de diamétre d;. Entre le point utile U et le cercle de pied il y a le profil de

raccordement, au pied de la dent engendree L
2.2.1.7.4. Eléments géométriques de la roue dentée

On résulte simplement les suivantes éléments géométriques de la
roue dentée engendrée par la crémaillére génératrice.

1. On constate que I'angle d'engrénement est celui de pression frontale
de la crémaillére, a, (fig. 2.29).

2. Le diameétre de base (fig. 2.29):

d, =dcosa,. (2.41)

3. Lediamétre de pied (fig. 2.29):
di =d+2 x, mn—2(h2+c*)mn. (2.42)

4. Le diamétre de téte (fig. 2.29):
d, =d+2x,m, +2h; m,. (2.43)

! On ne fait pas des considérations (qui sont plus amples) en ce qui concerne la
forme u profil de raccordement.
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5. Le pas de base est obtenu utilisant I'idée que chacun pas de la dent
sous-entend le méme angle au centre de la roue, conformément au
sous-chapitre 2.2.1.4. L’expression correspondante (2.20) se récrit
dans la forme :

_ Pt _ Pot
2 =g T g, (2.44)
2

Profil frontal

/ génératrice

Ligne d’engrénement

igne de référence
Qd

Ligne primitive

a) Schéma générale
st/2

Développante
engendrée
par Oq

/2 Qp

T

b) Schéma de détaille
Fig. 2.30. Schémas pour établir I'arc primitif de la dent
d’ou :
mn
cosp

Ppt = Pt de =p;COSOy =T M;COSOy =T COSOQ.; . (2.45)

6. L'épaisseur primitive frontale de la dent s'obtient en utilisant la
fig. 2.30. Cet arc s; est égal ave la longueur sur la ligne primitive

entre les profiles de I'entredent de la crémaillere (fig. 2.30, a).
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L’explication résulte du détaille de la fig. 2.30, b : les points K et Q4
(d'intersection du profil frontal de la crémaillere avec la ligne primitive)
décrivent des développantes de cercle, parce que dans le méme
temps se roule : le segment TK sur le cercle de base ; le segment
CQy sur cercle primitive. Sans démonstration on mentionne que les
deux développantes de cercle se croissent sur le cercle primitif dans
le point commun Q,, . Par conséquence :

S
CQq4 =CQ, =1, (2.46)
Qd Qp 2
de telle sorte que I'arc primitif frontal de la dent est (fig. 2.30, a):
s =2CQy = |0_2t +2 x, m,, tgo . (2.47)

\Y

7. L'arc primitif frontal
de la dent (nhon
représentée sur une
figure) se  déduit
simplement de sa
définition (sa somme

N avec larc primitif

S frontal donne le pas

de référence frontal):

€; =Py — Sy
(2.48)

Développantes
du cercle qui
sont concur-
rentes en V

8. L'épaisseur fron-
tale quelcongque de
la dent résulte en

. 3 i o utilisant la représen-
Fig. 2.31. Schéma pour établir I'épaisseur tation donnée par la

frontale quelconque de la dent fig. 2.31. Les deux

développantes de la dent se croissent dans le sommet aiguisé fictif de
la dent, V. Cette épaisseur résulte simplement:
syt = (invo,, —invay, ) d, . (2.49)

Plus haut on a intervenu : a.; - angle de pression frontal du sommet

aiguisé V; a; - angle de pression frontal quelconque ; d, - le diametre

guelconque de la dent.

9. L’angle de pression frontal du vif aiguisé s’obtient par la
particularisation de I'expression antérieure sur le cercle primitif.
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Comme résultat, on introduit dans cette expression les grandeurs :
Syt =S¢, 0y = 0ay, dy =d. Ilenresulte :

St

invo,,; = ?+ invo, ; (2.50)
mm
_ Pey 2X,mptgor b+ 2x mptgoy (2.51)
inva,, = 5 +invo, = — +invay ; '
t

D’autre part, en utilisant les expressions (2.34) et (2.32), on obtient le
développement du produit qui intervient dans I'expression antérieure:

tga,

X, M, tgo; = X, m, B =X, M, tga.,, . (2.52)

Comme résultat, 'angle de pression frontal du sommet aiguisee V
s’obtient de (2.51) dans la forme:

T
. 5 T2 Xntgan (2.53)
Vo = £—————+invoy.

2.2.1.7.5. Roue équivalente

La roue équivalente est la roue dentée a denture droite qui este
conjuguée a la crémaillere génératrice a denture inclinée, dans la section
normale de la derniére denture.

Considérons pour discussion la fig. 2.32. Soit une roue denté a
denture hélicoidale, représentée par son cylindre primitif de taillage et une
seule ligne primitif de taillage du flanc (une hélice qui este l'intersection du
flanc de la dent inclinée/hélicoidale avec le cylindre primitif de taillage de la
roue). Tragons la section normale N-N sur cette hélice et la rabattons au
dessus; on y voit I'ellipse d'intersection du plan normal avec le cylindre primitif
(le centre 0,, de l'ellipse est déduit graphiquement sur la figure, par une régle

géométrique trés connue). Considérons plus loin le contour générateur
normal (qui est représenté par les lignes de référence et primitive et, aussi,
par un seul profil normal). L'élément de roulement dans le point C de la roue
dentée équivalente engendrée par ce contour est le cercle primitif équivalent.
Le rayon de ce cercle équivalent est égal au rayon de courbure de I'ellipse en
C; il se calcul utilisant les demi - axes a et b de I'ellipse:

q 2
d, 2 cosp d m, z m, z, (2.54)
pn = —= d = > = 2 = ’
2 a 2cos“p 2cos’P 2

2
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ou: d, est le diamétre du cercle primitive équivalent; z,, - le nombre de
dents de la roue équivalente.

Ligne primitive
équivalente

Profil normal rectiligne ge-
nératrice de la crémaillére

Ellipse  primitive b/q/ %,
(intersection entre %

le plan normal et _ o
le cylindre primitif) ~ [~ Ligne de réference

d équivalent a

2 cosp

Ligne primitive
N du flanc (hélice)

Q Cylindre primitif

A

Fig. 2.32. Eléments géométriques de la roue dentée équivalente (sans
la représentation de la denture)

Il en résulte ce nombre de dents équivalent:

Z
Z, = . 2.55
n C033 ﬁ ( )

Le nombre des dents équivalent sert:
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1. au choix de la fraise utilisée pour I'exécution individuelle (par copiage)
de la denture hélicoidale (quand cette fraise a la forme de I'entredent
dans la section normale N-N);

2. a établir certaines grandeurs de la roue dentée a denture hélicoidale,
considérées valables pour la roue dentée équivalente (a denture
droite); ces grandeurs sont nécessaires dans le calcul de résistance
des engrenages cylindriques a denture hélicoidale.

2.2.1.8. Eléments géométriques de I'engrenage
2.2.1.8.1. Eléments géométriques de base

Soit un engrenage plus. Soit aussi cet engrenage composé
particulierement par deux roues plus (a fin de réaliser un dessin plus suggestif
de la situation de génération des roues; mais le probléme peut étre mit
similairement pour un quelconque type d’engrenage d’aprés le signe du
déport des roues).

Sur la fig. 2.33, a est représentée la situation de génération des deux
roues, en utilisant le méme profil frontal générateur (il est tracé seulement
comme une portion de ligne droite). Les centres des roues se trouvent a
'entraxe de génération :

_d;+d,
9 2

La figure montre les lignes de la crémaillere (de référence, primitives),
les lignes d'engrénement dans les deux générations des roues dentées et
des portions des développantes engendrées par le profil frontal générateur.
On y voit qu'il y a un jeu entre les profiles conjuguées. Mais la géométrie de
'engrénement s’étudie théoriquement sans jeu entre les deux profils
conjugués. Celui-ci droit étre éliminé par le rapprochement des centres des
roues, a l'entraxe de fonctionnement a,, (fig. 2.33, b). Dans la nouvelle

position, les développantes du cercle des deux roues deviennent tangentes
(le point de contact est particulierement C %).

+ Xpy My + Xp, My (2.56)

On met le probléme de déterminer le nouvel entraxe a,, . Pour cela,
on calcule indirectement l'angle de pression de fonctionnement frontal a,, a

cet entraxe. On commence de I'observation (le sous-chapitre 2.2.1.4) que les
pas primitifs (de roulement) de fonctionnement sont identiques :

Pwt1 =Pwt2 = Pwt -

~
!\J
a1
\‘
~

b) Engrenage pIUs apfés la génération

\age paralléle cylindrique
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En fonction de I'épaisseur et de lintervalle primitifs frontaux de
fonctionnement de la dent a chaque roue, il en résulte:

Pwt =Swi1 +€wi1 = Swz + €wtz - (2.58)
On met en outre la condition de roulement qui est trés logique:
Swi1 = w2 (2.59)
w1 = Swi2>

Il en résulte le pas primitif frontal comme la somme des épaisseurs
primitifs frontaux des dents conjuguées :

Pwt = Swt1 + Swt2- (2.60)
En particularisant I'expression (2.49) de [I'épaisseur frontale

quelconque de la dent a celle de I'épaisseur frontale primitive de
fonctionnement a chaque roue, I'expression antérieure devient:

Pt = (iNVOLyy — NVl ) dyyg + (iNVoL, — iNVa, ) dys - (2.61)
Le pas primitif frontal s’obtient en utilisant les expressions (2.21) et
(2.45):
1 cosa m, Ccosa
Pwt = Ppt =Pt L=q 1 - (2.62)
COS Oyt COS Oy COSP COSQLyt

D’autre part, les diameétres primitifs des deux roues dentées recgoivent
la forme en utilisant 'expression (2.41) :

1 coso, My Zyz) cosoy

dwiz) = dpae) ———— = dyp)

(2.63)
COS Ol COS Ol COSP COSO,

Comme résultat, I'expression (2.61) du pas primitif frontal devient :

m, CcoSso; . m, Z; COSa
"t — (inVoLyy —invoy,, ) ——t ="t 4
COSP CoSay, COSP COSaLy,

(2.64)
m, z, COSa,

+ (invar;», —INVa .
(inverrz ) COSP COSaLy,

Apres les simplifications et transformations il en résulte 'expression de
I’angle d’engrénement frontal qui s’obtient pour un entraxe a,, :

. Xpg + X .
invoL, =2 % tgo, +inva,. (2.65)
1+2

L'entraxe de fonctionnement peut étre écrit en fonction de cet angle
primitif de fonctionnement (fig. 2.32, b):
_dyy+dy, 1 d;+d, cosoy
v 2 COSOy 2 oSOy

(2.66)

Cet entraxe peut étre écrit aussi dans la forme :



61

CcOoSs
a, =a——2t (2.67)
COS Oy,

ou on a intervenu I’entraxe de référence, définit comme la demi - somme
des diamétres primitifs :

a- @, (2.68)

Comme on va montrer plus tard dans la méthode de calcul
géométrique, on obtient I'angle de pression de fonctionnement a,, pour un

entraxe donnée (normalisée). Il permet [I'établissement des diamétres
primitif de fonctionnementd, ;) , se voir 'expression (2.63).

Enfin, on peut calculer les jeux a la téte en fonctionnement (fig.
2.33, b):

dal(z) df2(1) . (2.69)

Cil2) = A -

Tableau 2.1. Influence de la somme des coefficients de déport de profil sur
la corrélation entre différentes grandeurs géométriques

Corrélation entre
_Typede ’angle les diamétres
! deggrg;alge d’engrénement | |’entraxe de primitifs de
P d frontal, a,,, €t |fonctionnement, fonctlonnemen:[,
somme des I’angle d a, , et 'entraxe | dwi). etles si
coefficients angle de wo .
(normales) de référence de référence, a, | les diametres
déport de profil, frontal', o, ‘ conformément a| primitifs, dy.),
Xns = Xp1 + Xpp | CONfOrmément a (27.77) conformément a
(27.75) (27.73)
Plus, x,s >0 Oyt > O a, >a dwiz) > dy)
Zéro ou zéro- Oyt = O a, =a dwiz) = dy)
deporté, x,s =0
Moins, X,s <0 Oyt < Oy a, <a dwigz) < dy)

Observations. On peut établir les suivantes dépendances relatives
(tableau 2.1) :

a) entre l'angle d’engrénement frontal, a,,, et l'angle de référence
frontal, o, conformément (2.65) ;

b) entre 'entraxe de fonctionnement, a, , et 'entraxe de référence, a,
conformément a (2.67) ;
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c) entre les diametres primitifs de fonctionnement, d;), et les
diametres primitifs, dy,), conformément a (2.63). On mentionne que

les diameétres primitifs de fonctionnement coincident avec ceux
primitifs seulement a I'engrenage zéro ou zéro - déporté (donc si la
somme de coefficients de déplacement de profil est zéro, x5 =0).

2.2.1.8.2. Rapport de conduite

Le schéma général d'engrénement en vue frontal et dans le plan
d'engrénement (rabattu) qui est donné sur la fig. 2.34 permet la définition et le
calcul du rapport de conduite.

Ligne de contact a la
sortie d’engrénement

au commencement
de 'engrénement

b) Plan d’engrénement rabattu
Fig. 2.34. Schéma d'engrénement pour le calcul du rapport de conduite

Analyse dans le plan frontal. Dans la vue frontale (fig. 2.34, a), le
segment d’engrénement est AE, dans lequel :
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e A est le point théorique de commencement d’engrénement ; il est le
point d’intersection entre la ligne d’engrénement, T,T,, et le cercle de

téte de la roue 2, de diamétre d, ;

e E est le point théorique de sortie d’engréenement; il est le point
d'intersection entre la ligne d’engrénement, T,T,, et le cercle de téte
de la roue 1, de diametre d; *.

Sur ce segment d’engrénement frontal, AE, peuvent étre définit deux

autres points caractéristiques, B et D, qui sont distancés de E et,
respectivement, A par le pas de base frontal, py, . On a facile l'intuition que :

a) les segments résultés, AB = DE, sont d’engrenement bipare (deux
paires de dents en engrenement simultané) ;

b) le segment BD est d’engréenement unipare (un seul paire de dents
en engrénement) 2,
Comme résultat :

e B est le point théorique d’entrée dans I'engrénement unipare ;

e D estle point théorique de sortie de I'engréenement unipare.

Le rapport de conduite frontal représente la grandeur relative de
l'existence de l'engrénement bipare (ou, plus généralement, du nombre
maximal de paires de dents en engrénement simultané) dans I'entiére période
d’engrénement. Il est défini par I'expression (fig. 2.34, a), :

AR (2.70)
Pot

Cette expression peut étre développée aisément :
112 2 1[5 2 -
E dal_dbl +E da2 _db2 _aW S|n(1,wt
€ = =

o
Pt

_yo% - dB +yd2, - dB, —2a, Sinay,

€

(2.71)

m
2——"cosa,
cosfp

A lengrenage a roues définites par la crémaillére génératrice
standard, ily a:
l<gy <2. (2.72)

! On mentionne que les point réels d’entrée et de sortie en engrénement sont
différents de A et E ; vraiment, les déformations sous charge des paires de dents
déterminent leurs positions en dehors de la ligne d’engrénement.

2 L’existence de I'engrénement maximal bipare est spécifique a I'engrenage a
roues définites par la crémaillére génératrice standard.
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Analyse du plan d’engrénement rabattue (fig. 2.34, b). Il y a une
portion de ce plan qui est déterminé par lui intersection avec les deux
cylindres de téte des roues : le rectangle A/AEE,, qui est spécifique pour

le rapport de conduite frontal. Les sens d'inclinaison des dents conjuguées
(droit pour pignon et gauche pour roue) sont définites par la position des
lignes de contact entre les dents conjuguées sur le plan d’engrénement ;

ces lignes sont tracés au commencement de I'engrénement (la ligne A;A”,
sur laquelle Ai est le point d’entrée en engrénement) et a la sortie

d’engrénement (la ligne E[E,, sur laquelle E, est le point de sortie

d’engréenement). D’ici on peut déduire une conclusion importante :
'engrénement dans un plan frontal quelconque se développe sur un
segment d’engrénement frontal plus longue que le celui d’engrénement
frontale AE, a cause de linclinaison des dents. On discute ce probléme
dans le plan frontal marginal I-I (on va avoir lintuition simple que les
résultats de cette discussion sont similaires, de raison de symétrie, pour le
guelconque plan frontal) : a cause de l'inclinaison de dents, 'engrénement

frontale est plus grande & segment AA, que le segment AE,. Cet

engrénement supplémentaire ou axiale (déterminé par l'inclinaison de la
denture) est caractérisé par le rapport de recouvrement ou de conduite
supplémentaire ou de conduite axial :

e = AA (2.73)
Pot
Dans une premiére forme, I'expression antérieure s’écrit :
Pot Pot

ou a intervenue la longueur de travaille (commune) de la denture sur la
direction axiale, b,, . En régle générale, on considére que ce longueur est le

plus petite entre les longueurs des dents, b,, = min[by; b,].
L’expression (2.16) s’écrit sur le cylindre primitif :

d
g = —t ,
ap s aBy

d’ou on obtient:

tgPy = “tgP = coso 9. (2.75)

Comme résultat, le rapport de recouvrement devient:
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_ by, tgB, b, cosa,tgp b, sinp
Pht T My m, (2.76)
cosp

e

cosa,

Enfin, on définit le rapport total de conduite, comme la somme des
deux rapport de conduite, frontal et axial :
ey =€, +&p. (2.77)

Les suivantes observations sont utiles.

1. Le rapport total de conduite est plus grand a I'engrenage a denture
hélicoidale par rapport a I'engrenage a denture droite. Avec les
mémes éléments géométriques de base : module, nombres de dents
et coefficients de deport. Donc, la distribution de la charge est faite sur
des longueurs plus grandes des lignes de contact, ce qui détermine
une portance agrandie (C’est-a-dire une charge agrandie jusqu’a la
limite de résistance) a 'engrenage a denture hélicoidale.

2. Si g, 22, lacharge qui revient a une paire de dents est plus petite

sur la durée de I'engrénement du petite nombre de dents (qui est
bipare dans ce cas). C'est une autre modalité d’augmentation de la
portance de I'engrenage.

3. Siméme ¢, <2, accroit la portance a la sollicitation de rupture par
fatigue des dents (se voir le sous- chapitre 2.2.5).

En conclusion, l'analyse du rapport de conduite montre que
'engrenage a denture hélicoidale a une portance agrandie par rapport a
I'engrenage a denture droite. Cette conclusion est valable pour des valeurs
limitées de l'angle d’inclinaison de la denture, qui ne détermine pas la
surcharge du sommet (coin) de la dent (se voir le sous- chapitre 2.2.5).

2.2.1.9. Encadrement géomeétriques dans les limites
d’engendrement et d’engrénement

2.2.1.9.1. Critéres

Les crittres d'encadrement géométriques dans limites
d’engendrement et de I'engrénement sont donnes sur la fig. 2.35.

L'encadrement de la géométrie dans ces limites assure un bon
fonctionnement : de résistance, de durabilité, du comportement aux vibrations
et acoustique.
2.2.1.9.2. Evitement de l'interférence de taillage
On a été montre sur la fig. 2.29 que le point limite U, du profil

rectiligne de la crémaillere génératrice se trouve sur la ligne d'engrénement
au-dessus du point T (entre T et C).
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évitement de l'interférence de taillage
d’engendrement—[ . L
évitement de l'aiguisement de la dent
Encadrement
dans les évitement de [linterférence en
limites fonctionnement (au pied)

d’engrénement existence du jeu a la téte

existence du rapport de conduit
frontal minimal

Fig. 2.35. Criteres d'encadrement géométriques dans limites
d’engendrement et de I'engréenement

& Ligne d’engrénement
4 a 'engendrement
o4 Ligne  primitive
\ de la crémaillére
A S ’ / Ligne de référence
S | de la crémaillére
' N /]
Il =l 1% [
ol € |
e c
|0
I
° dy=dy
Portion non — déve-

loppable (trochoide)

Profil  rectiligne inter-
rompue, qui n’engendre
pas une développante

Fig. 2.36. Exemple de forme de dent quand il y a interférence de taillage

S'il y a une portion du profil rectiligne génératrice sous le point T (fig.
2.36), le pied de la dent est dégagée (la forme frontale du profil est une
courbe qui est appelée trochoide *. On dit que se produit le phénoméne
d'interférence de taillage.

1 On ne discute plus sur cet engendrement, en considérant que les inscriptions sur
la fig. 2.36 sont suffisantes pour la mettre en évidence.



67

Ce phénomeéne est négatif pour la résistance mécanique de la dent
puisque :

1. la section portante du pied est plus réduite;

2. la concentration des tensions est plus grande a cause de la forme
plus critiqgue du pied.

Il en résulte la nécessité d'éviter l'interférence de taillage. Pour cela on
impose la condition que la ligne droite (parallele a la ligne de référence) qui
passe par le point limite U, du profil rectiligne generatrice (fig. 2.28)
s’entrecroise la ligne d'engrénement au-dessus de T. C'est-a-dire, le rayon de
courbure du point U de la développante (qui correspond au point U, ) doit étre
(fig. 2.28):

py=TU, >0. (2.78)

p

On observe que :

_ _d_.
puy =TC -Uy,C = sina - (hg -x, my,) Sna. (2.79)
donc la condition (2.78) s’écrit dans la forme plus détaillée:
. « 1
——— sina; - (h, - X > 0. 2.80
2 cosp t~(ha = %n) sino, (2.80)

La condition (2.80) peut étre accomplie par deux variantes : quand on
connait x,,0u z.

1. On donne le coefficient normal de déport de profil, x,. Il en
résulte le nombre de dents pour éviter I'interférence au taillage :
_2(hy - Xp)cosp

_ 0. (2.81)
sina

Z 2 Zmin

Pour B =0 et x,=0 (la denture droite et zéro), donc
a; = a, = 20°, on obtient:
2 2

Zoi = = ~ 17 dents. 2.82
™ sin?q,  sin?20° (2.82)

2. On donnele nombre de dents, z. Il résulte de (2.80):

i 2
* ZSIn"a
Xn = Xomin =ha = =50 ob (289

Pour B = 0 (la denture droite) :
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w =1 z _1_i_17-z
nmn 2 17 17 (2.84)
sino,

2.2.1.9.3. Evitement de l'aiguisement de la dent

En utilisant I'expression (2.49) on résulte I'arc de téte de la dent:
Sa=(nvay, -invoy)d,. (2.85)

Cette grandeur se diminue quand de la déport de la roue est plus
(laspect n'est pas démontrée dans cet ouvrage, mais il peut étre voir
simplement par une application numérique). Pour éviter la rupture au sommet
de la dent, l'arc de téte doit étre limité inférieurement, on considére
conventionnellement que I'arc minimal admis est:

Sat min =03 my. (2.86)

Si on obtient s; < Sz min, ON procéde au raccourcissement de la
dent. C'est-a-dire, on calcule le diameétre de la téte raccourci, d,, , en partant,
par exemple, de la condition s, =S, min- Autrement dit, on solutionne

I'équation transcendante :
f(da) =Sat ~Satmin = 0. (2-87)

Cet équation est implicite en d,, parce que ce diamétre de téte
apparait en inv o, par la grandeur:

d
COS Oy =d—b : (2.88)

a
C'est pourquoi la solution de (2.87) se fait numériquement.
2.2.1.9.4. Evitement de l'interférence en fonctionnement

Soit la fig. 2.37, sur laquelle sont représentés les profils en contact
dans les points de commencement, A, et de sortie, E, de I'engrénement
frontal. Il est nécessaire que le profil de la dent de la roue 1 soit en A en
développante. Sinon n'engréne pas deux développantes et la loi
d'engrenement plan frontal n'est pas satisfaite; ce fait est appelé
I'interférence en fonctionnement (au pied). La discussion est similaire en
point E: le profil de la dent de la roue 2 doit étre en développante en E.

On mentionne que linterférence au pied conduit aux répercussions
négatives spécifiques déterminées par [linsatisfaction de la loi
d’engrénement :

e chocs d’engrénement ;

e blocage de I'engrenage ;
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oF

Fig. 2.37. Schéma pour I'analyse de
I'interférence en fonctionnement (au pied)

e intensification de
l'usure ;

e rupture des dents ;
e Dbruit augmenté.

Les conditions
d'évitement de linterférence
au pied sont :

TIA=py 2 pu;

TE=py > pya.
(2.89)

ouU :: py, Pr2 SONt les rayons
de courbure de travail du
profil de la dent de la roue 1
et, respectivement, de la roue
2; puw Pu2 - les rayons de
courbure utiles du profil de la
dent de la roue 1 et
respectivement, de la roue 2.

Les rayons de
courbure utiles p, et pyo
sont donnés par
I'expression (2.79), qui se

particularise pour chaque roue. Les rayons de courbure de travail py; et p;,

sont (fig. 2.37) :

— — — ; [¢2 2 .

(2.90)

— — — : / 2 2
Si les conditions (2.89) n'en sont pas satisfaites, on procéde au

raccourcissement des dents :

1. de la roue 2, en tenant compte du besoin de 'engrénement correcte
en A, en partant de la condition a la limite p,; = p;, d’'ou on obtient le

rayon raccourcie de téte de cette roue 2 :

laor = \/(aw - pul)2 + rb22 ; (2'91)

2. de la roue 1, en tenant compte du besoin de I'engrénement correcte
en E, en partant de la condition a la limite p,, = p,, , d’oU on obtient le

rayon raccourcie de téte de cette roue :

faxr = \/(aw ~pu) + 1 - (2.92)
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2.2.1.9.5. Existence du jeu a la téte

Les jeux de téte c,,y sont indiqués sur la fig. 2.32, b ou 2.36. lls sont

donnes par l'expression (2.69). On impose la condition que ces jeux soient
plus grands que les valeurs minimales:
C12) 2 Cmin =0,1 M. (2.93)

Sinon, le fonctionnement est défectueux (spécialement — un
rendement plus réduit), puisque on apparait :

1. une résistance hydrauligue augmentée a cause de la compression de
I'huile dans l'espace du jeu;

2. une compression des impuretés dans cet interstice, ce qui donne une
résistance supplémentaire mécanique.

Si les conditions (2.93) ne sont pas satisfaites, on raccourcit de fagon
convenable les dents en imposant la condition a la limite, ¢,y =Cp,,, d'ou
résultent les diamétres de téte raccourcis, d,; ou d,, .

2.2.1.9.5. Existence du rapport de conduit frontal minimal

On a été montré au sous-chapitre 2.2.1.8.3 que le rapport de conduit

frontal, ¢, , doit étre supérieur a l'unité, pour réaliser la transmission du

mouvement sans intermittences d'une roue a l'autre. On impose plus
généralement :
€0 2 €4 min - (2.94)

Les valeurs minimales de rapport de conduite frontal sont :
1. aladenture droite :
Eqmin =12, (2.95)

pour éviter les intermittences d’engrénement dans la présence des écarts, qui
peuvent déterminer un engrénement unipare ;
2. aladenture hélicoidale :
€qmin =1, (2.96)
puisque l'existence du rapport de recouvrement, ¢ #0, détermine des
valeurs du rapport de conduit total bien plus grandes a1, ¢, > 1.
2.2.1.10. Modification de la denture
2.2.1.10.1. Modalités de modification de la denture

La modification de la denture représente le changement de la
géométrie de la denture en vue d'un meilleur comportement de I'engrenage :
on apparait des effets favorables sur la résistance et la durabilité et un
meilleur comportement aux vibrations et acoustique.



71

Les modalités de modification de la denture sont groupées dans le
schéma donné par la fig. 2.38.

Sans changement

—de la crémaillére—Deport de la

génératrice denture
Modification — o,
dela — —Des parametres |
denture ) de référence a
A changement de ¢
—la crémaillere— Correction
génératrice — i
De la forme de | de profil

L_la crémaillére Correction
géneratrice, qui— " |ongitudinale
détermine sur le

flanc engendré Correction

Ltotale  (ou
topologique

Fig. 2.38. Criteres de modification géométrique de la denture

2.2.1.10.2. Modification de la denture par le déport de profil

Le déport de profil ! représente un avantage exceptionnel offert par
'engrenement en développante de cercle, qui n'implique pas un effort
technologique: on change seulement la position de I'outil par rapport a la roue
qui est usinée.

L'étude de I'engrénement met en évidence les avantages favorables
offerts par le déport plus, qui déterminent I'utilisation remarquable de ce
déplacement.

Les effets favorables a la roue plus (déterminés par le déport plus)
sont :

1. l'évitement de l'interférence de taillage, se voir I'expression (2.83);

2. l'augmentation de I'épaisseur du pied de la dent, qui est visible en
analysant l'arc primitif frontal de la dent, s;, donnée par I'expression
(2.47). L'effet est visible sur la fig. 2.39, ou sont tracés le profiles en
développent du cercle entre le cercle de base et les cercles de téte
correspondantes pour trois coefficients de déport : 'épaisseur de base
de la dent, s, , accroit avec le déport vers celui positive. Par
conséquent, on augmente la résistance a la rupture du pied de la
dent ;

L Voir les considérations définitoires du sous-chapitre 2.2.1.7.2.
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Fig. 2.39. Profils en développante du cercle (qui sont tracés entre le
cercle de base et les différents cercles de téte) pour différents déports
de la denture (profil)

z=19 dents; p=0°.
Sur la figure sont modifiées en fonction du déport (les coefficients de déport
sont donnés entre parenthéses): 1. les points K sur la normale sur la
développante ; 2. les diamétres de téte, d, ; 3. les épaisseurs de base, sy ;

4. les épaisseurs de téte, s, .

3. laugmentation du rayon de courbure de tous les points de la
développante. Vraiment, conformément a la fig. 2.40 on voit que :
TK">TK', (2.97)

ou: TK' est le rayon de courbure de la développante non - déportée (zéro);
TK" - le rayon de courbure de la développante plus. Le rayon de courbure
plus grand détermine l'augmentation de la portance de la denture a la
sollicitation de contact des flancs *.

L'effet défavorable a la roue plus est le danger de l'aiguisement de
la dent (on peut voir cet aspect par des calculs).

Les engrenages déportés assurent |'entraxe désiré. Les autres effets
du déport de la denture sur I'engrenage ne sont pas étudiés en détail dans
notre cours. On fait seulement quelques remarques sur les engrenages plus :

1 Voir aussi le sous-chapitre 2.2.2.4.



Profil plus en
développant

Profil zéro en
développant

Ligne de référence de la
cré-maillére pour la roue

1

Ligne primitive
de la crémaillére

Profil frontal géné-
ratrice qui engendre
la roue plus

Profil frontal géné-
ratrice qui engendre
@) la roue zéro

Fig. 2.40. Rayons de courbure de la développante non - déportée et plus

1.

le rapport de conduit frontal, ¢, , se réduit ; cet effet défavorable est
estompée si le rapport de conduit total reste suffisamment grand ;

les glissements relatifs (caractérisés par la différence des vitesses de

glissement tangentielles \7}<1 -\7}<2 (se voir la fig. 2.10) ont des

valeurs maximales plus réduites. Par conséquence, se réduit aussi le
danger de l'usure associé a celui de grippage.

2.2.1.10.3. Modification des parametres de référence de la

crémaillére génératrice
A. Modification de I'angle de pression de référence

En général on augmente cet angle (une valeur est o, =28°). Les

effets sur la roue de 'augmentation de I'angle de pression de référence sont
mentionnés ci-apres (fig. 2.41).

1.

On augmente ['épaisseur de la dent au pied, d'ou il résulte une
portance agrandie a la sollicitation de rupture de la dent.

On augmente les rayons de courbure des développantes
(T"K > T'K), donc agrandit la portance a la sollicitation de contact par
fatigue des flancs .
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Sat
Sat  Profil non-modifié

Profil modifié

Y

O
Fig. 2.41. Effets de la modification de I'angle de pression de référence
frontal (oc't' > o
3. On réduit le danger de l'interférence au taillage. Vraiment, en utilisant
I'expression (2.81) on obtient :

_2(h; -X,) cosp <y 22 (h - x,,) cosp

Z‘rlnin G min 5 (2.98)
Sin~ Ot SN~ Ot
ou, en utilisant (2.83) :
.2 .2
X" - h* Z Sln (X,t ' _ * Z Sln at (2.99)

. - X .= - —_—
nmin a 2 COSB nmin a 2 COSB

4. Le danger d'aiguisement de la dent s'agrandit. Vraiment, on voit sur la
fig. 2.41 que s, <S,. C'est pourquoi l'augmentation de l'angle de
pression normale, a,, est accompagnée d'une réduction de la
hauteur de téte, h, (on accepte en régle générale dans ce cas le

coefficient minimal h; = 0,8). Mais la réduction de la hauteur de la
téte détermine un effet favorable : un moment de flexion de la dent
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plus petit, donc un meilleure comportement de la dent a sa sollicitation
de rupture (se voir le calcul de résistance).

Les effets sur l'engrenage sont présentés seulement comme des
remarques (sans démonstrations). lls sont identiques a ceux déterminés par
le déport plus:

1. la diminution du rapport de conduit frontal, € ;

2. la diminution des valeurs maximales des glissements relatifs.
B. Modification du coefficient de la hauteur de téte de référence
Ce coefficient peut étre diminué ou augmentée.
La diminution du ce coefficient détermine :
1. auxroues:

a) la réduction du danger de linterférence de taillage. Ce fait
s’observe simplement par I'analyse des expressions (2.81) et
(2.83): le nombre minimal de dents, z.,,, et le coefficient

minimal de déport, X, mi,,» Se réduisent a la diminution de h;, ;

b) un bras plus petit de flexion de la force donne un meilleur
comportement de la dent a la sollicitation de rupture (se voir
aussi le calcul de résistance).

2. aux engrenages : les méme effets que ceux déterminés par le déport
plus ou par l'augmentation de I'angle de pression de référence.

L'augmentation du coefficient de la hauteur de téte de référence
conduit a l'obtention des hautes dentures. Quoique le bras de flexion de la
force augmente, les effets sont favorables en analysant I'engrénement dans
le cas plus simple d’analyse de la denture est droite :

1. on peut assurer un rapport de conduit frontal plus grand que 2 (en
général, 2<g, <3). Par conséquence, la charge maximale qui

revient a une paire de dents se réduit et il en résulte un meilleur
comportement de la dent a ces sollicitations mécaniques;

2. on peut assurer une valeur nombre naturel du rapport de conduit
frontal ou de recouvrement. On démontre que dans ce cas on obtient
un atténuation de la variation en temps (a la longue de la ligne
d'engrénement) de la rigidité de 'engrénement ; par conséquence, on
obtient ainsi l'amélioration du comportement aux vibrations et
acoustique de I'engrenage *.

1 On démontre dans la théorie d’engrénement que la rigidité de 'engrénement se
modifie en marches a la logue de la ligne d’engrénement aux engrenages
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C. Modification du coefficient du jeu de référence (a téte/pied)

En régle générale, le coefficient ¢ est agrandi a c' = 0,3...0,4. On
permet ainsi la réalisation de l'outil a protubérance (fig. 2.42, a). Le profil
normal de la crémaillere a protubérance a une deuxiéme portion de ligne

droite a la hauteurc, , ayant I'angle de pressiona, . Ce profil réalise une

forme de dent avec un dégagement délibéré du pied (fig. 2.42, b); vraiment,
aprés la rectification du flanc (la technologie courante de finissement
appliquée aux roues d’aciers de carbonisation - trempe, qui sont les plus
utilisés aujourd'hui), le profil final doit reste sans le dégagement. A la
différence, la dent faite par la crémaillere sans modification présente aprés
rectification un seuil défavorable (fig. 2.43), puisque il est un concentrateur de
forme de tensions.

| An |
| Profil aprés la
© rectification
e
Y on pr
'
sﬂi UQ- Dégagement pro-
v voquee par la
I ! ‘ protubérance
4 —g
of ] a =
Protuberance

Fig. 2.42. Crémaillere génératrice a protubérance (a) et la dent en
réalisée (b)

2.2.1.10.4. Modification de la forme de la crémaillére génératrice

Au paragraphe antérieur C on a vu une modification de la forme de la
crémaillere génératrice, la protubérance, liée de la modification d’'un
paramétre de la crémaillére : coefficient du jeu de référence (a téte/pied), c.
On discute plus loin des effets des autres modifications de la forme de la
crémaillére génératrice.

Correction du profil. Soit une engrenage sans écarts d'engrénement.
Analysons le commencement de I'engrénement dans le point A (fig. 2.44). En

cylindriques, ce qui représente une importante excitation interne: excitation
paramétrique. Elle conduit a lI'existence de plusieurs domaines d'instabilité
paramétrique en fonction de nombre de tours, qui sont similaires aux résonances
des systémes excités forcés. Se voir aussi le sous-chapitre 2.2.4.3 « Facteur
dynamique (interne) ».
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considérant que la roue 1 est motrice, la
dent qui entre en engrénement en A se
la rectification  déplace théoriquement en avant, en
considérant qu'elle ne fait pas contact avec
. la dent conjuguée de la roue 2. Ce
Seuil de déplacement est la déformation unipare de

rectification la paire de dents dans le point D, §,p.
(=concentrateur ] ]
de forme) Comme résultat, Tl'entrée en

engrénement se fait prématuré devant A et
en dehors de la ligne d'engrénement, de
telle sorte que :

Profil apres la

Fig. 2.43. Dent engendrée par
la crémaillére sans 1. la loi de base de l'engrénement
protubérance n'est pas satisfaite;

2. des chocs sur les dents
apparaissent au commencement de I'engrénement.

Paire de dents qui se déf-
orment a §,p dans le point D

Portion de dent
qui doit étre Ligne d’engrénement
éliminée

Dent de la roue
menante qui se
déplace a 9J,p

=0

Fig. 2.44. Explication de la nécessite d'utiliser la correction du profil

C'est pourquoi il est nécessaire d'éliminer une portion de la téte de la
dent de la roue 2, ou du pied de la dent de la roue 1 pour un engrénement
plus correcte en A des engrenages de grande précision. Le probléme est
similaire a la sortie de I'engrénement, dans le point E.
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L'élimination d'une portion de dent se fait évidemment jusqu'a une
ligne de contact (fig. 2.45), d'aprés certaines dimensions. Le choix optimal
des dimensions permet aussi I'atténuation de la variation de la rigidité de
I'engrénement (c’est-a-dire, la diminution de l'excitation paramétrique).

Correction de

profil de tete

Ligne de contact

a) Denture droite b) Denture hélicoidale
Fig. 2.45. Correction du profil de la téte

Correction longitudinale. Pour souligner la nécessité d'utiliser la
correction longitudinale, analysons les modéles représentés sur la fig. 2.46,
ou des roues montées excentriquement par rapport aux appuis. On reléve ici
seulement linfluence des déformations de flexion des arbres sur la non -
uniformité de la répartition de la charge sur la longueur de la dent. Cette
détermine le non - contact des lignes de contact des dents conjuguées (fig.
2.46, b). Cet aspect est voit dans une autre projection (fig. 2.46, c), ou est mit
en évidence I'écart de direction des dents (entre les lignes théoriques de
contact des dents non - chargées). Par conséquence, la distribution
longitudinale de la charge devient non - uniforme au chargement de
I'engrenage (fig. 2.46, d). Cette non - uniformité de la distribution longitudinale
de la charge est accentuée a cause des erreurs technologiques.

L'uniformisation de la répartition de la charge sur la longueur de la
denture est réalisée en utilisant la correction longitudinale, par plusieurs
formes; la forme par bombage (les flancs sont arrondis longitudinalement sur
I'entiére leur longueur) est représentée sur la fig. 2.47.

Correction total (ou topologique). Elle est réalisée par la
combinaison des deux corrections (de profil et longitudinale). Elle est établie a
chaque point du flanc par le processus CAD (en considérant la déformation
locale) est elle réalisée par le processus CAM. C'est une correction moderne
trés efficaces pour les dentures cylindriques larges et trés chargées.
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Cylindres [ . Lignes de contact

primitifs superposées (qui
ne se voit pas)

A

Axes des arbres,

qui sont superposées Ecart de direction
des dents

c¢) Dents non-chargées

a) Arbres et roues non-chargés

Axes deformés
des arbres b 5
w o]
£
Distribution

non-uniforme
de la force sur
dents

des dents conjuguées d) Dents chargées
b) Cas idéal d'analyse: arbres chargés
et roues non-chargés

Fig. 2.46. Distinction de 'appatrition de la distribution non - uniforme de la
charge le long de la denture, en commencent de la projection dont les axes
des arbres non - déformés sont superposés

Lignes de contact

F.¢ - force normale dans le plan frontal (se voir le calcul de résistance) ; b,, -
largeur de fonctionnement de la denture.

2.2.2. Modes et causes de
détérioration de la denture
2.2.2.1. Introduction. Modes de
détérioration de la denture

Les engrenages représentent la
composante principale des transmissions par
roues dentées. L’aspect este relevé par une

Fig. 2.47. Correction statistique devenue célébre dans la littérature
longitudinale par bombage dédiée, regardant la détérioration des
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réducteurs de vitesse stationnaires, qui a été effectuée par la Alianz Versich-
AG Minchen & Berlin en 1976, dans l'ouvrage « Allianz-Handbuch der
Schadensverhitung » (lui citation est faite de Niemann et Winter, 1983). On
évidence que la fréquence en pourcentage des causes de sortie de
fonctionnement d’une transmission par roues dentées est la suivante :

1. 58,2% aux engrenages;
12,5% aux paliers;
9,7% a la carcasse;
6,7% aux arbres;

a M DN

le reste — aux autres com posants.

D’autre part, la édition de 1983 de l'ouvrage Allianz-Handbuch der
Schadensverhlitung” mentionne des autres pourcentages d’intérét,
regardant les causes de différentes défections des engrenages :

1. 41% - les erreurs d’exécution et montage ;
2. 40% - les erreurs d'utilisation et d’entretien;

3. 19% - les causes phénoménologiques inhérentes (qui seront
discutées en bas).

Comme résultat, les engrenages doivent avoir une fiabilité
suffisamment élevée, pour réaliser la fiabilité globale de I‘entiere
transmission dont ils font partie.

Les modes de détérioration de la denture sont synthétises dans le
schéma de la fig. 2.48. On constate que ces modes de destruction se refaire
a la rupture de la dent ou a la détérioration du flanc.

Les modes de détérioration rappelés peuvent étre groupés aussi
d’apres la possibilité de leur évitement :

a) détériorations évitables par mesure constructives; par exemple, la
disposition des engrenages dans une carcasse étanche, pour
l'évitement de l'usure abrasive intense, de telle sorte que pour
'assurance d’une lubrification normale;

b) détériorations dont les effets peuvent étre limitées par calcul a une
probabilité suffisante (rupture de la dent par fatigue et par
surcharges, usure des flancs par fatigue par pigdres).

Les modes de destruction classifiés sur la fig. 2.47 se discute ci-
apres. On analyse relativement a une modalité de destruction:
1. les causes et le phénoméne de la détérioration;

2. les mesures prises en vue d'accroitre la portance a chaque modalité
de détérioration.
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_ Rupture de Ia{ par fatigue

c dent statique(aux

o surcharges)

S o par piqlres
o < g

= (pitting)

— C H .

L3 _ — par fatigue exfoliation

3 f exfoliation

0 .

o° | usure de contact (avec le stade limite: de
§ grippage)

flanc )
— usure corrosive

— usure par déformations plastiques

— usure thermique

L des autres causes

Fig. 2.48. Modes de détérioration de la denture des engrenages

2.2.2.2. Rupture de la dent
2.2.2.2.1. Introduction

La rupture de la dent a comme résultat la détérioration brusque de la
roue dentée et, par conséquence, de I'engrenage. Elle se produit sans la
possibilité du dépistage a temps des manifestations connexes; comme
résultat, on détermine des préjudices importants dans le fonctionnement de la
transmission. C’est pourquoi sont nécessaires des mesures spéciaux pour
évitement ce mode de destruction et, implicitement, des conséquences
négatifs de celui. C'est aussi la raison pourquoi le facteur admissible de
sUreté dans le calcul a la sollicitation de rupture par fatigue est choisit plus
grand que celui spécifique pour la détérioration par fatigue du flanc (par
piqares), Sgmin =125 > Symin =115, dans le cas du fiabilité normale de

détérioration (99%).
2.2.2.2.2. Rupture par fatigue de la dent

Elle est la cause principale de la destruction des roues d'aciers a
dentures durcies superficiellement, des roues de fonte ou matiéres plastiques.

Le phénoméne de produire la rupture par fatigue de la dent est
analysé de suite. Comme résultat du chargement des flancs a forces
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normales sur profil %, la dent est soumise aux cycles de sollicitations & pied 2,
qui sont quasi-pulsateurs ou quasi-alternants. (aux roues a un sens de
mouvement) ou alternantes (aux roues intermédiaires ou a celles qui ont un
mouvement réversible).

Fig. 2.49. Positions de la force normale dans le plan frontal, qui actionne
sur une paire de dents en engrénement dans le point courrant K

IEnflz (Ifnf21) - force normale dans le plan frontal, qui actionne de la roue 2 (1) a la
roue 1 (2)

Le cycle quasi-pulsateur est spécifique aux engrenages qui travaillent
seulement dans un sens. Vraiment, comme on observe sur la fig. 2.49, la
force normale sur le flanc dans le plan frontal s’applique sur la dent en
commencent de pied vers téte a la roue menant 1 (force F,,), ou de téte
vers pied a la roue menée 2 (force Fy1,). Fyq2)- Sur le parcours de
'engrénement, la force qui revient a la paire de dents a les valeurs
approximatives indiquées sur la fig. 2.50:

a) le moitié de la force nominale, 05F;, sur les segments
d’engrénement bipares, AB = DE;

b) l'entiére force nominale, F,, sur le segment BD de I'engrénement
unipare.

! ’étude des forces se fait dans le sous-chapitre 2.2.4.6.
2 ’état de tensions & pied de la dent et la section dangereux de lui sont discutés
dans le sous-chapitre 2.2.5.2.
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~Fot |
an r ]
| |
o l
A B C D g Ligne d’engrénement
Ligne d’entrée successive en
]

engrenement des paires de dents

Fig. 2.50. Variation approximative du chargement nominal d’'une paire
de dents sur lui période d’engrénement (segment d’engrénement AE)

F,¢ — force normal en plan frontal (fig. 2.48 et le sous-chapitre 2.2.4.6); A, E —

points caractéristiques d’entrée et, respectivement, de sortie d’engrenement;
B, D — points caractéristiques d’entrée et, respectivement, de sortie
d’engrénement unipare; C — pole d’engrénement.

On peut aisément imaginer que le moment de flexion déterminé par
ce chargement par rapport a une section quelconque du pied de la dent se
modifie sur le parcours de I'engrénement : de minimum vers maximum a la
roue menant et inverse, de maximum a minimum a la roue menée. Apres la
fin de I'engrénement, se finit aussi la sollicitation de la dent, jusqu’a lui
rentrée en engrénement aprés une rotation de la roue. Comme résultat, la
sollicitation de la dent peut étre considérée quasi - pulsateur. Inversement,
si 'engrenage travaille dans les deux sens (c’est-a-dire il est réversible,
c'est le cas des transmissions planétaires), on peut avoir aisément
lintuition que le chargement de la dent se produit sur les deux flancs
opposées dans le cours d’une rotation, de telle sorte que la sollicitation du
pied de la dent peut étre considérée comme quasi-alternante.

L’expérience et la théorie démontrent que la tension maximale
apparue dans le point de tangence au raccordement de pied de la dent
d’un droit inclinée a 30° par rapport a I'axe de symétrie de la dent
(fig. 2.51). C’est un effet de la forme, qui donne une concentration maximale
de contraintes Dans cette portion et sur la partie tendue apparue une
fissure initiale, dans un point dont il y a défauts de matériau (point de petite
résistance mécanique). Ces défauts de matériau se trouvent:

a) a la surface (sur flanc), par exemple des écorchures technologiques
(produites par rectification ou shaving);

b) a petite épaisseur en sous-couche (inclusions non - métalliques,
retassures etc.).
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La fissure initiale se
propage en épaisseur, de
telle sorte que se forme une
rupture initiale ou crique
(fig. 2.52). La dent travaille

Portion tendue de la dent d€ Suite une période de

_ - temps, méme a cette

qui se rompe par fatigue  section faiblie. Sur l'effet de

la compression et de l'usure

5 réciproque des surfaces de la

0 N/mm crique, celles-ci deviennent

Lignes équipoten-  lisses, rappelant les surfaces

rectifitces. C’est possible

T d’apparaitre une corrosion de

équivalentes frottement (qui est appelée

couramment fretting”) sur

ces surfaces ; cette corrosion

se manifeste par une

Tension équivalente maximale oxydation locale (poussiére
de couleur de rouille).

30°
400 200

tielles de tensions

Fig. 2.51. Tensions locales a pied de la _ _
dent équivalent (en section normale) Puis cette crique se

t -t — tangente au raccordement du pied de la propage de plus en plus de la

dent; n -n — normal a la tangent au profildans ~ facine de la dent vers son
le point ou la tension est maximale. sommet  transversalement

par rapport a dent. A un
moment donné, quand la section est
devenu moins reésistant, se produit la
rupture finale (fragile) sur une surface
arrachée (fibreuse).

L'augmentation de la portance de
la rupture de la dent due a la fatigue se
réalise par:

1. l'augmentation de la base de la
Crique initiale a dent, possible par un module
agrandi. En effet, on démontre
que la tension au pied est inverse
Fig. 2.52. Schéma regardant la proportionnelle & module (comme
rupture par fatigue de la dent on va démontrer dans le sous-
chapitre 2.2.5.2) :

zones locales lisses
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c'est-a-dire, I'accroissement du module de deux fois conduit a la diminution
de la tension au pied de deux fois;

2.

la diminution du concentrateur de tensions, par I'agrandissement
des rayons de courbure dans la zone de raccordement; aspect
possible aux roues plus;

l'agrandissement de la résistance mécanique :

a) surtout aux aciers de cémentation, par le durcissement en
surface et revenue bas ; on obtient ainsi une augmentation de
la résistance mécanique de 1,4 fois par rapport a celle des
aciers d'améliorations;

b) par I'écrouissage de la surface du raccordement de la dent,
qui se réalise par roulement ou par grenaillage (application
d'un jet de grenailes de dimensions contrblées).
Conformément a Niemann si Winter (1985), le processus de
grenaillage détermine — méme s'il y a le seuil de rectification —
un accroissement de la portance de:

e jusqua 10% - aux dentures sollicités alternant -
symétriques;

e jusqu’a 35% - aux dentures sollicités pulsateurs;

l'agrandissement de la qualité de la surface de raccordement. La
rectification soignée qui n'entraine pas criques et est réalisée par
l'outil a protubérance conduit a une augmentation de la portance de
1,3 fois par rapport au fraisage de la denture<

I‘évitement du seuil de rectification (fig. 2.43), par la réalisation
d'une interférence de taillage contrélée (fig. 2.42, b), en utilisant un
outil a protubérance (fig. 2.42, a).

2.2.2.2.3. Rupture statique de la dent

La rupture statique de la dent est causée des surcharges a fréquence

(probabilité) trés petite d’apparition, en général sous 10* fois sur I'entiére
durée de la vie du roué dentée. Ces surcharges peuvent étre :

1.

2.

blocages du mouvement des roues, qui sont déterminés par la
pénétration des corps étrangers entre les dents en engrénement ;

des chocs du moment de torsion au commencement et a la fin de
fonctionnement, ou qui sont déterminés par des défections de la
machine moteur ou du systéme entrainé.

Comme aspect, I'entiere surface de rupture statique de la dent est

rugueuse et dénivelée.

La rupture statique peut étre :
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1. soit une rupture fragile aux dents durcies en surfaces;

2. soit une rupture par déformation plastique aux dentures a petite
dureté.

La résistance statique est de 2...3 fois plus grande que la résistance a
la fatigue de la dent.
Pour éviter ce mode de détérioration de la denture on recommande :
1. le dimensionnement des engrenages aux surcharges ;

2. la limitation des éventuelles surcharges par [lutilisation des
accouplements ou des autres systémes de sdreté.
2.2.2.3. Usure par pigures (piquage, pitting)

L'usure par piqlres est la cause principale de la détérioration des
flancs dacier a dureté petite et moyenne (HB < 4500 MPa). Cette
détérioration superficielle (piquage, pitting *) se manifeste par de trés fortes
pigares sur le flanc, situées prépondérant sous le cylindre primitif (fig. 2.53).

Cercle primitif Cercle primitif

t t
\V K21  VK121\

t t
* Vk21 v K12\

a) Pitting progressif b) Pitting a la roue ¢) Pitting a la roue
menante 1 menée 2

Fig. 2.53. Détérioration par la fatigue de contact (pitting) des flancs

v:<21 (V:<12) - vitesse tangentielle relative du profil 2(1) par rapport du profil 1(2) ,
dans le point curent de contact, K

Considérons pour cela le contact quelconque des flancs équivalues
par deux cylindres tangents sur la génératrice. Sur l'action de la force
normaleF,, ce contact linéaire devient une surface rectangulaire
d'écrasement, de longueur b (des cylindres) et largeur 2a (fig. 2.54). Sur

cette surface, la distribution de pressions est elliptique, @ un maximum donné
par I'expression de Hertz:

! Le terme en anglais « pitting » - trés utilisé en littérature — sera employé en cours.
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s F, 1
H= ) '
b p n 1-v2 +1—v§ (2.100)
El E2
M —
' Fn
V
a a Pression maximale OH

Distribution elliptique z/la~0,6

de pressions sur
le cylindre 1

Tmax = 0,3 0H

Tension tangentielle

en sous-couche

Fig. 2.54. Distribution des pressions de contact et de la tension
tangentielle en sous-couche au contact des deux cylindres

ou: p est le rayon de courbure équivalente; v4, v, - les coefficients de
contraction transversale (Poisson); E;,E, — les modules d’élasticité
longitudinale des matériaux. Rayon de courbure équivalent pour les deux
flancs convexes (le cas de I'engrenage extérieur) est donné par
I'expression:

1 1 1

=== (2.101)

P P12 P2
ou interviennent les rayon des cylindres, p; et p,.

Cette distribution des pressions génére statiquement une variation de
la tension de cisaillement sur la profondeur (sur la direction de I'axe Oz). Elle
a une valeur maximale trés grande a petite profondeur, z/a =~ 0,6

(généralement, a~ 0,2..0,3 mm).
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Le phénomeéne de produire des piqlres est détaillé successivement

Cette contrainte de cisaillement est certainement a [lorigine de
l'apparition des criques (microfissures). Vraiment, ce cisaillement
provoque un glissement moléculaire intense et un échauffement
suffisant pour entrainer la désagrégation locale de la matiére dans la
sous-couche, surtout aux sollicitations variables, surtout dans les
points faibles de matériau (des amorces existantes). Mais il est
possible aussi que ces amorces se produisent quand la sollicitation
variable de contact (la pression de Hertz) dépasse la charge de
rupture du matériau. Les criques de sous-couche se développent vers
la surface (le flanc).

Dans le méme temps, on peut développer une autre type de
microfissures : de la base des rugosités vers lintérieur du matériau.
Les causes sont :

a) les tensions de cisaillement a la base des rugosités sont
grandes dans la présence des concentrateurs de forme
représentés par ces rugosités ;

b) la rugosité agrandit le frottement, par l'interruption de la pellicule
de lubrifiant ('effet du frottement est expliqué plus tard).

La formation de piqdres est produite seulement dans la présence de
huile. Vraiment, le pitting affect trés rarement le transmissions qui
fonctionnent sans lubrification ou a une lubrification faible, parce que
le couche superficiel s'use en avance de lui destruction par fatigue.
Donc, l'existence du film de lubrifiant réduit 'usure de contact e
permet I'apparition du fatigue du matériau.

Les microfissures qui sortent sur le flanc tendent a s'orienter et ouvrir
comme direction en fonction du sens de la force de glissement
exercée sur le flanc. Le sens de la force de frottement este est défini
de la vitesse de glissement relative, ainsi :

a) aladent de la roue menant — du cercle primitif vers le téte et le
pied de la dent (2.51, b) ;

b) ala dent de la roue menée — du téte et pied de la dent vers le
cercle primitif (2.51, c).

Enfin, on remarque que la formation des piglres est déterminée aussi
l'action hydrostatique de I'huile. Cette action hydrostatique are effet
sur l'apparition des piqdres s'il existe le glissement négatif des flanc,
gu’il y a au pied de la dent : les sens du glissement relative linaire et
de roulement relative sont inverses. L’aspect est moins relevée sur la
fig. 2.53, b et ¢, mai il est met en évidence sur la fig. 2.55. Dans le cas
du glissement relative négative :
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a) premiérement on ouvert la microfissure (fig. 2.55, a), ce qui
favorise y I'entrée de l'huile ;

b) puis on enferme I'entrée de I'huile en microfissure, a cause du
sens de roulement du flanc conjuguée (fig. 2.55, b). Comme
résultat, I'huile enfermée est comprimé, ce qui produit nouvelles
sollicitations du matériau, qui peuvent étre suivies par des
arrachements de matériau autour de la microfissure et la
formation final du piqare (fig. 2.55, c).

Microfissure Piqare
' % ' % '
a) b) C)

Fig. 2.55. Mécanisme de formation des piqdres par la fatigue de contact

a) Ouverture et remplissage a huile de la microfissure ; b) fermeture de la
cavité de microfissure et la compression de I'huile en intérieur; c¢) piglre
formée par arrachement de matériau sous I'effet hydrostatique.

Observation 1. L’accroissement de la viscosité réduit le risque de
détérioration par pitting, parce que :

a) le lubrifiant pénétre plus difficile dans les microfissures, donc son
effet hydrostatique se réduit;

b) le régime de lubrification s'improuve, il pouvant devenir
partiellement EHD dans la présence de la viscosité plus grand.
Comme résultat, les flancs s’éloignent davantage et on réduit le
coefficient de frottement el la tension tangentielle et, en final, le
tendance de génération de microfissures sur le flanc;

c) les sollicitations dynamigues sont atténues du lubrifiant plus
visqueux.

Observation 2. L'accroissement de la vitesse de fonctionnement
favorise I'apparition du régime EHD. On améliore ainsi la portance a fatigue
de contact.

Enfin, on remarque I'existence de deux types de pitting.

1. Le pitting de rodage (de début) (piglres naissantes) se produit si
la pression superficielle est raisonnable. |l se forme surtout sur les
sommets des rugosités. A mesure que le rodage est réalise, le pitting
s'arréte ou devient invisible.
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2. Le pitting progressif (destructif) se réalise si, par contre, la pression
de Hertz est élevée; comme effet, les piqlres continuent a se
développer. Par la multiplications de piqdres, toute la surface active
du flanc devient irréguliére (le diamétre des piqlres atteint ainsi
parfois 2 a 5 mm), I'engrénement se perturbe (le graissage ne se
réalise pas et les charges dynamiques augmentent). C'est pourquoi la
transmission s'échauffe et le bruit s'amplifie et I'engrenage est hors
d'usure.

Les mesures pour accroitre la portance au pitting:

1. l'augmentation de la résistance superficielle du matériau. Aux aciers
on fait le traitement thermique de durcissement en surface ; il est
nécessaire d'avoir une profondeur traitée que celui ou la tension de
cisaillement est maximum. L'accroissement de la portance peut étre 4
fois plus grande par ce mesure (Niemann si Winter, 1985);

2. l'existence des rayons de courbures plus grandes, ce qui détermine
des tensions normales et tangentielle plus petites, se voir pour cela
'expression (2.100) et (2.101) et la fig. 2.54;

3. le choix dun lubrifiant approprié: tant plus visqueux que le
chargement est plus grand.

2.2.2.4. Usure de contact avec le stade limite de grippage

Cet usure constitue aussi un type possible de manifestation,
lorsqu'on réalise le contact direct entre le métal sur le métal ou quand
I'épaisseur du film d'huile peut devenir critique, ainsi qu’il est perforé par le
sommet des rugosités. Il s'agit des engrenages a faible vitesse et forcement
chargés ou des engrenages a grande vitesse. Comme résultat, on apparu
des microjonctions (ponts de soudures) sur les sommets de rugosités. Elles
sont cisaillées a cause du glissement relatif entre les deux piéces. On résulte
ainsi des arrachements et une mutation de matériau entre les flancs, (sur
épaisseurs de 0,005...0,080 mm). C’est 'usure de contact normal, lorsque
elle a une intensité réduite. L’'usure de contact intensive (grippage) se
manifeste par I'apparition sur le flanc des bandes de des arrachements de
grippage (fig. 2.56), qui ont différentes largeurs et épaisseurs : le flanc devient
dénivelée.

On distingue en fait deux groupes de types de grippage.
1. En fonction des grandeurs qui détermine le phénomeéne, ily a:

a) le grippage a froid (non - thermique), qui résulte aux
pressions de contact trés élevées est aux vitesses de
glissement extrémement faibles, a un manque de lubrifiant ou a
la lubrification par graisse ;
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Bandes de grippage sur la b) le grippage a chaud
direction de la vitesse relative (thermique) est lié a une

gl \\\\

est déterminée  par
échauffement excessif,
a) Représentation principielle de
bandes de grippage sur la dent

aux vitesses grandes et
une rugosité grande.

2. En fonction du degré de
détérioration, il existe :

a) grippage de
commencement (de
rodage), qui apparue

dans la période
immeédiate de mise en
fonctionnement du

couple de frottement (ici,
'engrenage) ; il disparue
immédiatement a la
réduction de la rugosité
dans le processus de
rodage;

b) grippage progressif,
qui se manifeste par une
destruction prononcée,
par bandes de grippage

b) Grippage sur une dent
provenant d'une boite de vitesses
de motocyclette (d’aprés
http://fr.wikibooks.org/wiki/Tribolo-

gie_-_Usure_des_surfaces) visibles.
Les mesures
Fig. 2.56. Grippage sur le flanc d’accroissement la portance a
de la dent grippage résulte sur la base des

considérations antérieures.

1. couples des matériaux non - soudables qui n'offre pas la filiation
cristalline résistante, c’est-a-dire a une composition chimique
différente (acier/bronze, acier/cuivre etc., par rapport a acier/acier
ou acier/fonte); cette variante peuvent étre appliquée aux
engrenages a vis, qui ont une vitesse de glissement grand a la
longue de la dente ;

2. dans le cas de I'acier aux deux roues : traitements thermiques et
thermochimiques (carbonisation, nitruration, phosphatage), qui
détermine une dureté grand des surfaces et I'évitement des
déformations locales plastiques, qui générent les microsoudures.
Mais c’est bien que la dureté des surfaces de méme matériau soit


http://fr.wikibooks.org/wiki/Tribolo-

92

relative différente, parce que autrement les microsoudures peuvent
aisément apparaitre. On fait aussi I'observation que
l'enrichissement du matériau a éléments d’alliage conduira a
I'évitement de I'apparition de microsoudures ;

3. rugosité petite;

a) huiles a additifs de EP, ou — dans le plus mal cas — huiles
visqueuses (d’onctuosité).

2.2.2.5. Observation sur la portance relative des engrenage
a plusieurs modes de destruction

Il est d’intérét d’analyse la portance relative des engrenages aux
différentes modes de détérioration de la denture. Cette analyse est utile
surtout pour les roues d'aciers alliées, les matériaux portance grand par
rapport aux autres types. Des considérations théoriques et expérimentales
ont permis de tracer une grandeur de portance, par exemple le moment de
torsion capable au pignon en fonction de la vitesse périphérique (au cercle
primitif) de la roue (fig. 2.57), pour deux types d’aciers représentatifs par leur
traitement thermique ou thermochimique :

)
Grippage
(de 3 fois)

Grippage De contact

Pitting (de
4 fois)

De contact

Rupture par

Rupture par fa-
fatigue

tigue (de 1,4 fois)

—

Pitting

Sans destruction

Sans destruction

Moment de torsion capable au pignon
Moment de torsion capable au pignon

Vitesse périphérique Vitesse périphérique
a) Aciers d’amélioration, b) Aciers durcies superficiellement,
HB;) < 3500 MPa HRC ;) > 55

Fig. 2.57. Portance relative des engrenages d’aciers a deux états de
traitement, aux différents modes de destruction (dupa Niemannn si Winter,
1983)
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1. aciers d’amélioration, a duretés petites et moyens des flancs, HB<
3500 MPa;

2. aciers de carbonisation et trempe superficielle, a haute dureté des
flancs, HRC > 55, mais a maintien d’'une ténacité élevée en noyau.

On constate par l'analyse de la figure les suivantes conclusions :

1. les modes critiques de destruction pour une large plage de vitesses
périphériques sont :

a) de détérioration des flancs par la fatigue par piqdres, si les
aciers sont d’amélioration ;

b) de rupture par fatigue du pied de la dent, si les aciers sont
durcies superficiellement ;

2. la portance des roues dentées durcies en surface est plus grande que
celle des aciers d'amélioration (fig. 2.57, b) :

a) denviron 4 fois a l'usure par piqdres ;

b) de seulement 1,4 fois a la rupture par fatigue du pied de la dent,
qui est la celui critique ;

c) de 3fois dans 'usure par grippage.

On fait 'observation que le prix coltant est plus grand au cas des
aciers traites thermochimiques par carbonisation, trempe et revenue a bas
température. Mais I'agrandissement de la portance de ces aciers fait que la
réduction du gabarit détermine une réduction du prix coltant. L’aspect est
met en évidence par un étude fait par Niemann si Winter (1983) aux
réducteurs de vitesses a une marche (tableau 2.2), a roues dentées de
différentes marques d’aciers et traitement thermiques et thermochimiques.
Vraiment, le tableau 2.2 montre que les aciers durcis superficiellement par
carbonisation, trempe et revenue bas et la finition par rectification finale de
la denture (par exemple, la marque 20 Mn Cr 5 conformément a normes
DIN) déterminent la plus grand réduction du poids totale de la transmission,
de telle sorte que du prix coltant associée par rapport a la situation de
I'utilisation des aciers d’amélioration. C’est la raison pourquoi la majorité de
producteurs use aujourd’hui les aciers durcis superficiellement pour une
large gamme de charges et vitesses.

2.2.3. Matériaux de roues dentées

Dans ces conditions, de la gamme grande de matériaux possibles
(aciers, fontes, bronze, matériaux sintérisées, matériaux plastiques), la plus
grande portance est assurée par les aciers, et notamment ceux alliées.
On choisit comme matériau un acier allié de carbonisation (C = 0,1...0,3%),
trempe et revenue bas pour les deux roues dentées. Vraiment, on assure
ainsi :



Tableau 2.2. Comparaison entre les caractéristiques des réducteurs cylindriques a une marche, a roues dentées de

différents matériaux et traitements thermiques et thermochimiques, pour les données : moment de torsion a pignon,

21,1 kN m; rapport de transmission, 3; facteur d'utilisation, K, = 1,3; facteurs de sdreté minimaux a la sollicitation de
contact, Sy min = 1,3, et de rupture de la dent, Sg min = 2,3 (aciers conformément a DIN)

Matériau
Carcacteris- 2(I)3I|\§/]|20(r:1r: 5
tiques C45 42 Cr Mo 4 Roue: 31CrMoV9|34CrMo4| 20MnCr5
42 Cr Mo 4
Pignon: Trempe par | Carbonisa-
Traitement Normali- g carbonisation — Nitruration en | courants tion — trempe-
. . Amélioration ” ;
thermique sation trempe -revenue bas gas d’induction revenue bas
Roue: amélioration
Usinage final de Fraisage | Fraisage Plgnop: rgctlflcatlon Fraisage fin Fraisage, o
par par Roue: fraisage par par : Rectification
la denture lapping
roulement | roulement roulement roulement

Entraxe de
fonctionnement/ 830/10 650/10 585/10 490/10 470/10 390/10
module [mm]
Pods total [kal et | ggo5, 4860; 3465; 2620; 2390; 1581;

pourcentag 174% 100% 71% 54% 49% 33%
de modification
Pourcentage de
modification du 132% 100% 85% 78% 66% 63%
prix coltant
Facteurs de Sh=1,3 Sy=1,3 Sy=1,3 Sh=1,3 Sy=14 Sy=1,6
sUreté effectifs Sk=6,1 Se=5,7 SE=39 Sk=23 Se=23 Sk =23

€6
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1. une portance agrandie, donc des gabarits réduites a une
chargement donné ;

2. comme résultat, un prix coltant global plus réduite de la
transmissions qu’'en cas d’utilisation des autres traitements
thermiques et thermochimiques. le traitement thermique
d’amélioration;

3. lafinition (tournage);

le taillage de la denture (fraisage par roulement);

5. le traitement thermique de base de durcissement superficielle par:

- carbonisation, c’est-a-dire [l'enrichissement de Ila couche
superficielle du flanc a carbone jusqu’a C = 0,8...1,2%;

- trempe a huile;
- revenue bas (en air), qui détermine aussi un recuit de
stabilisation;

6. la finition final des flancs qui est nécessaire parce que la denture se
déforme thermique dans le cours du traitement thermique. Les
méthodes le plus répandues de finition du flanc sont:

- larectification de la denture cylindrique;
- le lapping de la denture conique.

On recommande les marques d’aciers roumaines qui sont surtout
utilisés pour les engrenages cylindriques et coniques (tableau 2.3).

H

On constate qu’'on indique pour chaque marque d’acier lainsi-t
appelée dimension caractéristique s. Elle et I'épaisseur sur laquelle
apparut martensite aprés le trempe, a minimum 0...90%. Par cela on
assure une dureté corrélée méme a une contenue bas de carbone en
couche®. Pour chaque forme et dimensions de la roue on établit
spécifiqguement une dimension caractéristique de calcul, s., (définie dans
le sous-chapitre 2.2.5.4, concernant la conception des engrenages) ; le
matériau est choisit correctement si cette dimension est plus petite que la
dimension caractéristique pour le matériau, S, < Spax -

2.2.4. Forces d’engrenage
2.2.4.1. Chargement, chargement nominale

Les forces d’engrenage sont causées du chargement appliqué au
systéme mécanique de qu’il fait partie. Par chargement on considére
toutes les forces et moments qui sont appliqués au systéme par les
processus de travail, commande et réglage, de telle sorte que du milieu

1 On ne discute plus ce probléme. Les diagrammes de dispersion de la dureté en
fonction du contenue de carbone et la quantité de martensite minimale réalisée par
traitement sont indiqués, par exemple, par Chesa e. a. (1984).
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ambiante (rafales de vent, dénivellations du chemin etc.).

Tableau 2.3. Marques roumaines d’aciers de carbonisation, trempe et
revenue bas (conformément a STAS 791-88), qui sont recommandées pour
le roues cylindriques et coniques

Traitement Dureté Résistar!ce de -
: recomman- base ala Dimen-
thermique < . .
dée fatigue sion
Marque d’acier o Du ; |caractéris-
STAS 791-88 | 1em- Mé'f'fl’“ En | Sur |piedde ﬂiﬂc tique
lt):rrg- r ° " |noyau, |flanc, ladent,} -* | possible,
°C ! rgent HB | HRC | Gglimp | Himb Smax [MmM]
MPa
T  aHuile |~ 2600
. 860 MPa
13 Cr Ni 30 R aAIr 150
180 a) 950
T  aHuile |~2950 b) 800
880 MPa | ©
18 Mn Cr 10 r 3 AIr % § 150
180 ™ H
T  |Huile |~3150, §
18MoCrNi13 (2840 | MPa | o S | 150
r aAir o 850
o
T aHuile |~340) cg 700
840 MPa
21 Mo Mn Cr 12 : 150
r aAir
190
Note
1. T-trempe; r-revenu bas.

La résistance & la fatigue du pied de la dent est considérée dans les cas :

a) on contréle la carbonisation ; b) sont possibles des décarbonisations ; c)
on ne se contrdle pas la carbonisation.

La résistance a la fatigue de contact du flanc s’adopte normalement dans

le milieu de lintervalle précisée (la valeur s’adopte maximale si on été
respectées les caractéristiques physiques et chimiques du matériau et les

conditions

de traitement).

Le chargement réel est non - uniforme, un exemple est le celui
donné sur la fig. 2.58. En général, le chargement réel est stationnaire (ces
parameétres statistiques sont constants en temps) pour les systémes
mécaniques a durée grande d'utilisation.
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M, En calculs, de telle sorte
que pour la caractérisation des
systémes mécaniques, on utilise le
chargement nominal. Ce
chargement est un moment de

__torsion aux transmissions a roues
Temps dentées, qui est déterminée
généralement par la machine ou le
systtme de travail. La valeur
nominale du moment est
constante, elle étant établie sur la
base des conditions prédominantes
de fonctionnement, sans prendre en considération les chocs inertiels de
démarrage et d’arrét. On considére souvent que le chargement nominal est
déterminé par les paramétres nominaux du moteur, en tenant compte que
le moteur d’actionnement est choisit plus grande que le celui nécessaire
pour vaincre le chargement réel.

Le calcul de résistance se développe utilisant la valeur du
chargement réel, qui se correcte par facteurs spécifiques qui seront
analysés de suite. On précise que ces facteurs peuvent étre établites par
meéthodes de calcul standardisés (DIN 3990, ISO 6336, STAS 12268-84).

2.2.4.2. Facteur d’application (d’utilisation)
2.2.4.2.1. Définition

Le chargement réel déterminé par des sources extérieures a
'engrenage peut étre décrit par un chargement équivalent constant. On
peut ainsi définir le facteur d’application (d’utilisation) par I'expression :

Mt ech

Fig. 2.58. Exemple de variation en
temps du chargement réel (le moment
de torsion M)

KA_

Mt nom ( )

oU M; ¢ - le moment de torsion équivalent; M, ,m - le moment de torsion

nominal. L’établissement du facteur d’application se fait par
recommandations ou par un calcul basé sur le collectif de chargement.

2.2.4.2.2. Valeurs recommandées pour le facteur d’application

Dans le tableau 2.4 on indique des valeurs de base du facteur
d’application, K, ; elles sont valables pour les engrenages de lindustrie

mécanique générale et a grande vitesse, de puissance relativement
constante et au fonctionnement hors des intervalles de résonances. On voit
gue les valeurs du ce facteur dépendent de type de fonctionnement
(uniforme, chocs faibles, chocs modérés, chocs élevés), qui est déterminé
par la machine menante (moteur) et le systtme mené. Quelques exemples
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de machines menantes et menées d’apres leur type de fonctionnement
sont données dans les tableaux 2.5...2.7.

Tableau 2.4. Valeurs indicatives du facteur d’application ( ISO 6336:1996)

Type de Type de fonctionnement du systéme menée
fonctionnement de Uniforme Chocs Chocs Chocs
la machine menante faibles modérés élevés
Uniforme 1,00 1,25 1,50 1,75
Chocs faibles 1,10 1,35 1,60 1,85
Chocs modérés 1,25 1,50 1,75 2,00
Chocs élevés 1,50 1,75 2,00 >2,25

Tableau 2.5. Exemples de machines menantes d’apres leur type de
fonctionnement (ISO 6336:1996)

Type de fonction-

nement de la ma- Exemples de machines menantes
chine menante
Uniforme Moteurs électriques (par exemple, le moteur a courrant

continue), turbines a vapeurs ou a gaz (couple de
démarrage faible et rarement utilisé)

Chocs faibles Turbines a vapeurs ou a gaz, moteurs électriques ou
hydrauliques (couple de démarrage élevé et
fréquemment utilisé)

Chocs modérés  |Moteurs multicylindres a combustion interne

Chocs élevés Moteurs monocylindres a combustion interne

2.2.4.2.3. Collectif de chargement

On met le probléeme de calculer plus exactement le facteur
d’application. Le tel appelé collectif de chargement permet 'établissement
du chargement équivalent du chargement réel déterminé par sources
extérieures a I'engrenage et, finalement, le calcul du facteur d’application.
Par méthodes spécifiques statistiques on peut obtenir un tel collectif
discrétisé en marches (fig. 2.59) *; chaque marche représente une variation
pulsateur du moment ayant comme amplitude la valeur du moment sur le
respective marche (fig. 2.60). Le collectif est limit¢é comme durée et se
répéte de k fois jusqu'a la destruction de la piéce.

Une méthodologie de calcul de facteur d’application est présentée
de suite.

Y 1l'y a aussi des collectifs discrétisés continuellement, qui ne sont pas représentés
dans cet ouvrage. lIs s’utilisent plus difficilement en calculs.
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Tableau 2.6. Exemples de systemes menés d’apres leur type de

fonctionnement pou

r les engrenages de lindustrie mécanique générale
(ISO 6336:1996)

Type de fonction-

nement du Systémes menés
systéme mené
Uniforme Dynamo ; transporteurs a courroies ou a bandes

uniformément chargés ; transporteurs a vis ; monte-
charge léger; machines d’emballage; boites
d’avance de machines-outils ; ventilateur ;
centrifugeuses légéres; pompes centrifuges ;
agitateurs et mélangeurs pour liquides a faibles
viscosités ou matiéres a densité uniforme ; cisailles ;

foreuses ; poingonneuses ¥ tours transporteurs
b)

Chocs faibles

Transporteurs a courroies ou a bandes non
uniformément charges (par exemple avec des
colis) ; transmissions principales de machines-
outils ; monte-charge lourd ; rotation de grues;
ventilateurs industriels ou de mine ; centrifugeuses
lourdes; pompes centrifuges; mélangeurs et
agitateurs pour liquides a viscosités élevés ou pour
matiéres a densité non uniforme; pompes
multicylindres a pistons ; pompes répartisseuses ;
extrudeurs (généraux); calandreuses; fours
rotatifs ; laminoirs (continues de zinc, d’aluminium,
de telle sorte que laminoirs a fils ou a billettes).

Chocs modérés

Extrudeuses de caoutchouc ; mélangeurs hacheurs
a fonctionnement continue pour [industrie du
caoutchouc et de plastiques ; broyeurs a boulets
(Iégers) ; machines a bois (scieuses, tours);
laminoirs a lingots ©) d); mécanismes de levage ;
pompes a pistons monocylindre.

Chocs élevés

Drague (transmission de la chaine a godets);
chaines a godets; tamis; pelles mécaniques ;
broyeurs a boulets (lourds); hachoirs a
caoutchouc; concasseurs (pierre, minerais) ;
machines de fonderie; pompes lourdes de
distribution; foreuses Rotary; presses de
briqueteries ; tambours écorceurs ; décolleteuses ;
laminoirs a bandes a froid © ® ; presses a briquettes.

a) Couple nominal
d’estampage.

= couple maximal de coupe, de pressage,
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b) Couple nominal = couple maximal de démarrage.
c) Couple nominal = couple maximal de laminage.
d) Couple de rupture courant.

e) K, jusgu’a 2 du fait de ruptures fréquentes des bandes.

Tableau 2.7. Exemples de systemes menées d’apres leur type de
fonctionnement pour les engrenages a grandes vitesses, conformément a
ISO 6336:1996

Type de
fonctionnement du Systémes menés
systéme mené

Uniforme Compresseurs radiaux pour installations de
conditionnement d’air, pour fluides de
processus ; bancs d'essais de puissance ;
geénérateurs et excitateurs pour production de
base ou de longue durée ; transmissions pour
machines a papier.

Chocs faibles Compresseurs d’air ou de gaz pour pipe-lines ;

compresseurs axiaux ; ventilateurs
centrifuges ; générateurs et excitateurs pour
production de pointe; pompes centrifuges
(tous types sauf ceux cites ci-apres) ; tous les
types de pompes rotative a écoulement axial ;
pompes a engrenages ; industrie de papier
(machine Jourdain ou machine a raffiner,
transmissions auxiliaires de machine a papier,
machines a gaufrer le papier).

Chocs modérés Soufflantes rotatives a cames ; compresseurs
rotatifs a cames avec écoulement radial ;
compresseurs a pistons (3 cylindres et plus) ;
aspirateurs d’air pour l'industrie et les mines
(grands et avec démarrages fréquentes);
pompes rotatives d’alimentation des
chaudiéres ; pompes a cames rotatives;
pompes a pistons (3 cylindres et plus).

Chocs élevés Compresseurs a pistons (2 cylindres), pompes
centrifuges (avec chateau d’eau) ; pompes a
boues ; pompes a pistons (2 cylindres).
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Fig. 2.59. Collectif de charge- Fig. 2.60. Chargement pulsateur de
ment discrétisé en marches la dent dans une marche

On considére une collectif fictif de tensions proportionnelles aux
tensions limites de la courbe Wéhler (fig. 2.61).
(log) o |
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Fig. 2.61. Collectif de tensions proportionnelles a chargements, qui est
comparé a courbe Woéhler

On considére aussi une loi d’accumulation de la détérioration. On
utilise, par exemple, la loi Palmgren - Miner de 'accumulation linéaire de la
détérioration, 'une de plus appliquée dans I'ingénierie. Elle dit qu’on produit
la destruction a une certaine probabilit¢é de I'élément de machine si la
somme des détériorations partielles de chaque marche du collectif est:

J
n.
S=k-Z;‘W'i=l, (2.103)
1=

ou: k est le nombre d’applications répétées du collectif; j — nombre de
marche du collectif; n;- nombre de cycles correspondantes du marche i;

N;- nombre de cycles limites sur la courbe de Wohler au niveau de
tension ;.
On fait I'observation que - dans I'application de la loi d’accumulation

par (2.103) - on utilise tous les marches du collectif, incluant les ceux situés
sous la résistance a la fatigue, o . Normalement, ces marches ne sont pas
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utilisées dans I'expression Palmgren - Miner, mais on ne connait pas les
valeurs de ces tensions, dans I'absence des dimensions.

La liaison entre le nombre de cycles et la tension sur la courbe
Wohler est donnée de fonction Basquin:
Np -65° =N; -6 =ct, (2.104)

ou interviennent grandeurs qui dépends de matériau le type de la
sollicitation: op - la résistance a la fatigue; Np - le nombre associé de

cycles de base; my — la pante de la courbe Woahler.

On démontre expérimentalement que la somme S varie en limites
larges, S = 0,3...10. En acceptant pour conclusions de principe que S =1,
de expression (2.103) on peut déterminer le nombre d’applications
repesées du collectif :

1

L ny (2.105)
N;

k =

i=1

La durabilité s’obtient par la multiplication de la longueur du collectif
de k fois (nombre de répétions du cycle jusqu'a la destruction de la piece :
i i

L=k-Yn=—>0m=t =1
En, Zj: N ; N (2.106)
- Mali] n
N 3N

On définie le nombre relatif de cycles comme la durée relative due
de nombre dans le cadre du collectif :

N

o j 2.107
n; ( ' )
i=1

Il permet 'obtention de la durabilité du systéme dans la forme:

L= j 1 [nombre de cycles].

3y u; (2.108)

Cette durabilité est associée a la tension équivalente, de telle sorte
que I'équation (2.104) de la courbe Wohler s’écrit dans la forme:

My _ Mo _
L-oeeh =Nj-0;° =ct,
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d’ou il en résulte :

m
L-c 8

ech (2.109)

Mo
i

Niz
(¢}

En introduisant la derniére expression dans (2.108), on obtient:

J
Coth = . Ui o] (2.110)
i=1

On divise les deux membres par la tension nominale, c,om:

[G—“j o=iui( ° J N (2.111)
i=1

Ghom Chom

Cette expression permet I'obtention du facteur de fonctionnement. I
peut étre obtenue en deux variantes. Ainsi, pour la rupture du pied de la
dent la tension sur un marche, o;, est proportionnelle & moment de torsion

correspondante,My;; en plus, il est utilisé la pante de la courbe Wohler,
mgy =mg. C’est pourquoi on obtient de (2.111) :
1/m|:

M k M )
Kap = —= = Zui( u ] . (2.112)

Mtnom i=1 Mt nom

Pour le cas de la sollicitation de contact sur flanc, la tension sur
marche, o;, est proportionnelle a /M, ; la notation de la pente de la
courbe Wohler est my = my,. L'expression (2.111) devient:

my 2/mH

M k My )2
Kay = —=n = Zui( “ J . (2.113)

Mtnom i=1 Mt nom

2.2.4.3. Facteur dynamique (interne)

Les engrenages sont des systémes oscillants qui sont soumises a
deux types d’excitations :

1. excitations externes : la variation en temps du chargement externe
(déterminée par la machine menante et le systéme méne);

2. excitations internes de I'engrenage : I'excitation paramétrique et
les excitations forcées déterminées par les erreurs de I'engrenage
déterminées par l'imprécision.
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Rigidité de
'engrénement

Amplitude de vibration

A B C D E

Fig. 2.62. Variation
approximative de la rigidité de

I'engrénement la longue de la 432
ligne d’engrénement Fig. 2.63. Harte dinstabilité paramétrique
A, B, C, D, E — points principales d’un system a un degré de liberté

de la ligne d’engrénement (f, - fréquence d’engrénement)

La plus déterminante excitation interne est cela paramétrique, qui
est la variation en temps de la rigidité de I'engrénement. On a lintuition
simple que la rigidité de I'engrénement est proportionnelle @ nombre de
paires de dents qui se trouvent simultanément en engrenement (fig. 2.62).
Cette excitation détermine des domaines multiples d’instabilité (résonance)
paramlétriques, méme si le systéme est considéré a un degré de liberté (fig.
2.63) .

C’est la raison pourquoi les charges supplémentaires déterminées
par les excitations internes sont importantes. Comme résultat, la charge
nominale se corrige par le facteur dynamique interne :

M
K = techv

; (2.114)

v =
Mt nom

Dans I'expression antérieure interviennent : M, ..y, - l&@ moment fictif

constante qui équivaut maintenant le chargement réel déterminé par le
vibrations internes de I'engrenage.

2.2.4.4. Facteurs de la répartition frontale de la charge

Les écarts d’engrénement modifient la répartition de la charge sur
les différentes paires de dents par rapport a I'absence des écarts. Ces
écarts d’engrénement sont déterminées par:

1. les déformations des dents sur charge;

1 On connait que le systéme & un degré de liberté & excitation forcée a seulement
une résonance, ou on apparait les vibrations les plus prononcées.
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2. la modification du profile;
la précision d’exécution de I'engrenage;
4. le rodage possible (quand on utilise les aciers d’amélioration).

Pour tenir compte de ces modifications de la dent, on utilise les
facteurs de la répartition frontale de la charge dans le cas de la sollicitation
de contact du flanc, Ky, et de la sollicitation de rupture de la dent,K,

(les facteurs ayant des valeurs différents dans les deux cas de sollicitation).
Comme résultat, le facteur de la répartition frontale de la charge devient :

_ Mtechoc

K (2.115)

a =
Mt nom

Dans I'expression antérieure interviennent: M, ., - l€ moment

fictif équivalent, de valeur constant, qui équivalue le chargement réel dans
la présence des écarts d’engrénement qui déterminent la répartition
frontale de la charge; M;,,m — le moment de torsion nominal qui charge

'engrenage dans I'absence des écarts d’engrénement.

2.2.4.5. Facteurs de la répartition longitudinale de la charge

A couse de limprécision d’exécution et des déformations des
composants de la transmission a roues dentées, le chargement ne se
repartit uniformément sur le longueur des dents *. Ainsi, les dents seront en
contact sur leur entiére longueur ou seulement en un partie en fonction de
chargement, rigidité (en principal de I'arbre) et des écarts technologiques.
Un contact sur une longueur partielle signifie des sollicitations locales plus
élevées de la dent. Parce que le calcul dans la quelconque sollicitation se
fait dans I'hypothése du chargement uniforme sur la longueur de la dent,
est nécessaire de tenir compte du chargement réel non - uniforme par la
correction du chargement nominale.

On vy utilise les facteurs de la répartition longitudinale de la charge
(sur la longueur de la denture), dans le cas de la sollicitation de contact du
flanc, Ky, et de la sollicitation de rupture de la dent, Kg; (les facteurs

ayant des valeurs différents dans les deux cas de sollicitation). Les
expressions de ces facteurs sont écrites en utilisant dans ce cas les
tensions :

! La grandeur du contact des dents conjugues peut étre visualisée

expérimentalement par la telle dite pate de contact. Elle est une image du contact
entre dents obtenue par un rotation lente de I'engrenage chargé, quand les flancs
sont couvertes en préalable a un couche trés mince de teinture spéciale.
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OH(F
Kg = OHEmax (2.116)
OH(F)nom
dans 'expression antérieure interviennent: oyyr)nax — la tension de contact
maximale (au pied), pour la distribution non - uniforme de la charge le
longue de la dent; oyF)nem — la tension de contact maximale (au pied),
pour la distribution uniforme de la charge le longue de la dent.
On considére dans le calcul de ces facteurs :
1. les écarts de direction des dents et leur atténuation par rodage;

2. la position des roues dentées entre les paliers et les déformations
des arbres;

3. larigidité de la denture et la force sur la dent;

4. le bombage ou le chanfrein des bouts de la dent;

5. la longueur relative de la denture, qui est défini a I'engrenage
cylindrique par le facteur diamétral longitudinal (de longueur de la
denture) :

— bW

= d_1 ,

dans cette expression en interviennent: b,, - la longueur effective de

contact entre les dents conjuguées; d, - le diamétre primitif du pignon.

Vg (2.117)

En suite, on va établir les expressions de calcul des forces
nominales qui actions dans les engrenages paralleles cylindriques a
denture droite, en partant du moment de torsion nominal qui est appliqué
sur la roue petite 1.

2.2.4.6. Forces nominales dans les engrenages
cylindriques a denture hélicoidale

2.2.4.6.1. Déduction 1

Soit la représentation de la fig. 2.64 des forces nominales au pignon a
denture hélicoidale a sens droite. Sur la fig. 2.64, a, sont représentées les
forces qui actionnent sur le pignon en lui trois projections ou sections. Sur la
fig. 2.64, b sont tracées en groupe :

1. laforce normale sur le flanc (primitif de fonctionnement), Ifnwl;
2. les trois lui composants :

a) laforce tangentielle (primitif de fonctionnement), Iftwl;

b) laforce radiale (primitif de fonctionnement), ﬁwl;
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c) laforce axiale (primitif de fonctionnement), F,; .

F-F Ligne d’engrénement

‘H

Cercle primitif de
fonctionnement

Ligne d’engrénement
équivalente

Cercle primitif de
équivalent

H-H
— — On
N?\ Fntwl  Fawi t o
Bw fawt
| -
= J
Fl R > YE o Fw /Ag\

™ } /’><
. S N
Ligne primitive du flanc ‘

Fwi Rwi

a) b)

Fig. 2.64. Forces nominales sur le pignon 1 dans le pole d’engrenement
C, en trois plans de projection (a) et groupée (b)

Ces composants dont la résultante, la force normale :

anl = I:twl + I:rwl + I:awl- ) (2-118)

On intervient aussi dans cette déduction :

1. la force normale dans le plan frontal F-F, Fyg,q ;
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2. la force normale dans le plan tangentiel H-H sur le cylindre primitif de
fonctionnement du pignon, Fuy -

L'ordre pour établir les forces est donné en suite.
1. Dans le plan frontal F- F:

a) la force tangentielle primitive, calculée en utilisant le moment de
torsion nominal et le diamétre primitif du pignon :

=—, (2.119)
b) la force radiale primitive, calculée en fonction de celle tangentielle :

Fwi = Fawa 190y - (2.120)
2. Dans le plan horizontal H- H :

a) la force axiale primitive :
Faw1 = Fw1 19Bw (2.121)

ou B,, est 'angle d’inclinaison de la dent sur le cylindre de roulement ;

b) la force normale primitive sur le flanc du pignon :

_ Ftwl
ntwl = cosB,, (2.122)
3. Dans le plan normal N- N :
a) la force normale (primitive) sur le flanc :
1 1
Fwi=Fuwi——=F ; .
nwl = Fntwi COS ty twl COS Gy COS By (2.123)

b) de nouveau, la force radiale (primitive), calculée dans ce plan en un
nouvelle expression :
_ I:twl ) tgwn

Fowi = Fows - t00 = ——.
w1 = Fntw1 * 190wt cosB,, (2.124)

La composante radiale étant unique, les expressions (2.120) et
(2.124) sont égalisées, ainsi qu’on obtient :

tgoL, = W (2.125)

On observe qu’on obtient une expression analogue a celle similaire
déduite a crémaillére :
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L’expression (2.125) permet l'obtention de Il'angle de pression
primitive de fonctionnement normale (dans le plan normale), qui n’a été pas
établit antérieurement aux éléments géométriques de I'engrenage :

tgo,yy = tgo,,; - COS By, - (2.126)

Observation. Les forces antérieures peuvent étre particularisées pour

le cercle primitif (de taillage), en faisant les remplacements suivants: d,,; a

d;, ay @ o By @ B. Comme résultat, on obtient de (2.119)...(2.121)
et (2.123):

a) laforce tangentielle primitive :
2-My

Ftl = ; (2127)
d
b) la force radiale primitive :
Fi=Fa-tQoy; (2.128)
c) laforce axiale primitive :
Far =Fu-t9B ; (2.129)
d) la force normale primitive :
F
F,=——%
" cosa, cosP (2.130)

2.2.4.6.2. Déduction 2

Pour des calculs de résistance il est nécessaire d'utiliser une autre
expression de la force normale sur le flanc, qui se déduit en utilisant sa
représentation dans le plan d’engrénement (fig. 2.65). Premiérement on écrit
la force normale primitive de fonctionnement dans le plan frontal :

F
Fofwt = ———. (2.131)

Puit on peut obtenir la force normale primitive de fonctionnement dans
la projection E-E du plan d’engrénement :

F F
E _ - nfwl _ twl .
™1 cosB,  COSoL,, COSP, (2.132)

Observation. La force normale obtenue se particularise, comme on a
été fait dans la déduction 1, sur le cercle primitif, en faisant les
remplacements connus. On obtient ainsi la force normale primitive :

F
Fop = 4

cosa, COSPy, (2.133)



109

Génératrice du cylindre
primitive de fonction-
nement qui passe par C

Ligne de contact entre
dents qui passe par C

Fig. 2.65. Une autre déduction de la force normale sur le flanc du pignon

2.2.5. Calcul de la résistance de la denture
2.2.5.1. Tension de contact sur flancs

On fait 'observation générale que les bases de calcul de résistance
son conformément aux standards STAS 12268-84, ISO 6336 or DIN 3990,
qui sont dédiés au calcul de résistance des engrenages.

La tension de contact (maximale) d'aprés Hertz (au contact des deux
cylindres sur une génératrice) est considérée comme une grandeur qui
caractérise la portance a pitting. L'expression (2.112) est reprise pour la
section normale de I'engrenage équivalent dans la forme :

F, 1
GHO = I . > P .
ech Pn i 1-vq N 1-v5 (2.134)
El EZ
Plus haut interviennent : °H0 - |a tension de contact de base; Fo . la

force normale primitive sur le flanc, qui est considérée la méme sur les deux

roues, T~ Fn1 = Fnz (c’est-a-dire on ne considére pas le rendement); !

une longueur équivalente des deux cylindres équivalents qui tient compte de

ech -

I'existence simultanée de plusieurs lignes de contact sur flancs; Pn - le rayon
de courbure équivalente dans le point de contact dans le plan normal.
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Pour la force normale primitive on accepte I'expression (2.133).

La longueur équivalente de la génératrice commune des deux
cylindres équivalents — qui module le contact des dents inclinées — est établit
comme une moyenne de la somme des lignes simultanées de contact des
paires de dents, dans la forme :

Ie(:h = Zlli

_by g4
cospy

(2.135)

!

T{ A B C D E To

Fig. 2.66. Variations le logue du segment d’engrenement, T,T, , du rayon
de courbure normale, p,, de la force normale sur le flanc, F,, et du
rapport F, / p,
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Pour l'établissement le point de calcul du rayon de courbure normal
pn, ON fait 'analyse de la variation de la tension de base o, le longue du

segment d’engrénement AE. On voit sur la fig. 2.66 que la tension oy, est

maximale dans le point B (mais c’est possible d’exister des autres ponts
particuliers dans lesquels cette tension devient maximale). Mai s c’est
possible d’accepter 'hypothése que qu’on peut considérer sans grandes
erreurs que la tension maximale se trouve dans e pole d’engrénement C.
Comme résultat, se calcule le rayon frontal du point primitif de
fonctionnement C (fig. 2.67):

Plan d'en-

grenement

des flancs en C

Fig. 2.67. Rayons normales et frontales de courbure du profil de la dent,
dans le schéma d’engrenement et le plan d’engrénement rabattu
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1 1 1 1 1 (1 1) 1

Pic Pt Picz TC ToC \ry Ty ) tQoy,

Y 1 20p+l 1
d, d,)coso,tgo,, d; i, COSoy tgo,,

(2.136)

Cette valeur permet I'obtention du rayon de courbure normale. On
observe que l'expression d'un seul rayon normale dans le point C est (fig.
2.67):

_ Piaa
Pnc1 —COSBb (2.137)

Comme suite, I'expression se traduit par le rayon équivalent en C :

Pnc = : (2.138)

de telle sorte que la valeur inverse est :
1 2 ip+1 cos By

Pnc Op i COSoy-tgoy

(2.139)

Maintenant on peut faire tous les remplacements nécessaires dans
I'expression (2.134), des expressions (2.133), (2.135) et (2.139). On obtient la
tension de contact de bas dans la forme :

| R 1
OHo = ] ‘ 2 2\
ech Pnc 1-vi 1-v;5
T +
= E,
Fu
cosa; COSP, 2 ijp +1  cosPy 1 _ (2.140)
bw &4 d; ijp  COSoy tgoy (1-v2 +1—v§
cosPy, E, E,
Fu i +1
=Z4Ze Z, [ tld 12
w2

Dans I'expression antérieure interviennent des nouvelles grandeurs :

1. Zy - le facteur géométrique :

2 cos
Zy = /Z—Bb (2.141)
COS” oy tgaLy,

ou, conformément a (2.75) :
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B, = arctan (cosa, tgB); (2.142)
2. Zg - le facteur d’élasticité (de matériau) :
T 1—\/1 +1—V1 (2143)
E, E,
3. Z, - le facteur de conduite :
1
Ze = |—; (2.144)
€a

la valeur antérieure qui résulte de démonstration est valable, conformément
a I'expérience, pour les dentures hélicoidales a un rapport de conduit de
recouvrement grand, eg >1; dans les autres situations on utilise les

expressions:

a) pour les dentures droites :

z, = |2t (2.145)
3
b)  pour les dentures hélicoidales a g5 <1:
4— €
z, :\/ 38(* (1—gB)+8—B. (2.146)
o

Enfin, on précise qu'on a été introduit le facteur empirique
d’inclinaison de la denture, Zg, pour compenser les différences entre les

résultats expérimentaux et les valeurs calculées. On recommande :
Zy = \/COSpB . (2.147)

Il en résulte I'expression finale de la tension nominale de contact :
Fu o +1

OHo = ZH ZE ZS ZB b dl i12
w

(2.148)

La tension effective de contact sur le flanc s’obtient par la correction
de la force nominale a facteurs de correction du chargement, de telle sorte
que l'expression antérieur devient en considérant aussi la condition a la
limite :

GHZZHZEZSZﬁ\/

; S0pp =
by, d; l2 SHmin

(2.149)

La condition a la limite de plus haut inclue :



114

1. latension admissible a la fatigue de contact des flancs, op ;

2. la tension limite du matériau (le moins résistant) des roues, oy im
(qui sera discuté plus tard);

3. le facteur de sdreté minimal, Syin (Sumin =115 pour la fiabilité
normal de 0,99).
La vérification se peut faire par I'analyse du facteur de slreté
effective :
_ OHiim

Sy = > Sy jim - (2.150)
OH

2.2.5.2. Tension au pied de la dent

On considére sur la fig. 2.68 la dent droite équivalente a celle
inclinée, qui appartient a la roue eéquivalente (fig. 2.31): de module
normal,m,,, et @ nombre de dents équivalent, z,,, donné par I'expression

(2.55). Dans le sous-chapitre 2.2.2.2.2 on a été montré que la dent se
rompre a fatigue dans la zone tendue du pied et que la section dangereuse
(d’épaisseur sg,) est déterminée par des tangents aux profils inclinées a

30° par rapport a 'axe de symétrie de la dent.
On considére les suivantes hypothéses de calcul :

1. laforce normale F, est appliquée sur le sommet de la dent;
2. iln'y a qu'un seul couple de dents en contact (mais on va tenir compte

dans les calculs de l'existence de plusieurs paires de dents en
engréenement);

3. les composants de la force normale F, sont établis sur le point

d'intersection de la ligne d'action de la force (la ligne d'engrénement
pour la denture équivalente) avec I'axe de symétrie de la dent;

4. la dent est modelée comme une poutre encastrée dans la section
dangereuse d’épaisseur s, .

Dans la section dangereuse apparaissent les suivantes tensions :

1. la tension maximal de flexion, o, déterminée par la composante
F, cosog,;

2. la tension de compression, o., déterminée par la composante
F, sinag,;

3. la tension de cisaillement, t, déterminée par la composante
F, cosog, .
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Ligne d'engrenement pour la denture équivalente
Fn cos a5 (force de
flexion et cisaillement)
/

OFa
\ Fn sinapg (force
de compression)

Fn

©
® .
& Section dangereuse

A .
Portion tendue (qui

se rompe a la fatigue)
of (tension

A44W3/ de flexion)

W < Encastrement de la dent

oc (tension de
! compression)

1 (tension de cisaillement)

/
oe (tension
W 7. équivalente)
Epure réelle de Of réelle™ Of YSa
tensions normales (tension réele)

-

Fig. 2.68. Dent équivalente dans la section normale et les états de
tensions au pied de la dent
Les expérimentes mettent en évidence les suivantes conclusions :

l'effet positif de diminution de la tension de tendue déterminée par la
tension de compression (c'est-a-dire - la tension totale maximale
o5 — 6. dans la portion tendue) est annulé par celui déterminé par le

1.
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cisaillement introduit par la composante F, cosag, ; comme résultat,
la valeur de la tension équivalente maximale sur ce partie,c,,
s’approche de celle de la tension maximale de flexion, o; ;

2. donc on peut considérer que la tension de flexion réelle s'obtient de
celle maximale de flexion, o;, par lui correction avec le facteur de
concentration de contrainte, Yg, :

Ot reelle =0f Ysa- (2.151)

Mais la tension de flexion est (fig. 2.68) :
_ Mtimax _ Fn COSOpa Nea

G

w, b, SZ. (2.152)
6

dont la longueur de la poutre qui remplace la dent est considérée
approximativement :
b

cosp’

b,

12

(2.153)

b étant la longueur axiale de la dent a la roue qui se calcule (b, ou b,). En
utilisant aussi I'expression (2.131) pour la force normale primitive — établie
par la déduction 1 de forces nominales — I'expression (19.164) devient :
H
_ cosa, cosf
b- SIgn
6 cosp
6 hﬂ.
R m,, COSOg,4 (2.154)
= . _ _
bm, Sen cosa,
mn
Ft

= Yeg -
b'mn Fa

cosag, hgy

Plus haut est apparu le facteur de forme de téte (la force étant
appliquée a la téte) de la dent ::

hea
CoSOp, .

2 1
cosa
SFn n
my

(2.155)
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Ce facteur est un grandeur géométrique adimensionnelle qui décrit
I'effet de flexion de la poutre : la tension de flexion est proportionnelle a
cette grandeur.

On fait aussi I'observation que les dimensions du poutre - dent on
été faites adimensionnelles dans I'expression (2.154), par l'interméde du
module normal, m,, pour obtenir le facteur de forme (2.155) dans une

forme adimensionnelle, de telle sorte que lui établissement se fait simple
(graphiquement) pour un module quelconque.

En introduisant (2.154) en (2.151), on obtient la nouvelle expression
de la tension de flexion réelle au pied de la dent :

F
Of réelle =Of Ysa = ﬁ Yea Ysas (2.156)

n

La tension nominale au pied de la dent s’obtient par I'adaptation
de I'expression antérieur pour le cas général de I'existence simultané en
engrénement de plusieurs paires de dents (en utilisant la correction a
facteur de conduit Y.) et de I'existence de la denture hélicoidale (en

utilisant le facteur d’inclinaison de la denture, YB) :
Ft
bm

Opp =0t reelie Ye Yp = Yea Ysa Ye Yp- (2.157)
n

En suite on pressente la détermination des facteurs mentionnés
plus haut.

1. Le facteur de forme de téte, Yg,, et le facteur de concentration de
contrainte, Yg,, sont données en diagrammes, en fonction de
nombre de dents normal, z,, et de coefficient normal de déport de
profil, x,,. Il'y a aussi des diagrammes qui donnent directement le

produit de ces facteurs, qui est appelé le facteur de téte de la dent :
YFS = YFa YSa . (2158)

Le facteur Yg, dépend directement du parametre de concentration
de contrainte :
Skn

gs = ,
° 2 Pep

(2.159)

dont pg est le rayon de courbure dans le point le plus sollicitée du profil (fig.
2.68). 1ISO propose I'expression :
1
hFa
21423 F2
Sen) . S (2.160)
Yeu =112+013 —" | qq ,
hFa
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qui est valide pour 1<qg < 8.

2. Le facteur de conduite, Y, tient en considération I'existence en

engrenement de plusieurs paires de dents et se détermine en
utilisant I'expression empirique :

075
Y, =025+ == (2.161)
a

Pour discuter l'effet du facteur d’inclinaison, Yg, sont représentées

sur a fig. 2.69 trois variantes de positions des lignes de contact sur
le flanc, en fonction de différents grandeurs du rapport de
recouvrement, eg. Quand ce rapport est suffisamment grand

(fig. 2.69, c) et la ligne de contact a une inclinaison plus grand sur le
flanc, I'effet de flexion de la force distribuée le longue de ce ligne est
diminuée vers le pied. Mais cet effet ne doit étre surestimée pour
une inclinaison plus grand de la denture; vraiment, quand le contact
se réalise sur un ligne trés courte sur un coin de la dent, des erreurs
géométriques plus grands existantes peuvent déterminer un
concentration grand de la charge, ce qui peut déterminer la rupture
de la dent. On recommande :

(0]

Si eg >1,0nprend eg =1 ; etsi p>30°, onprend B =30°.

Distributions de la charge le long de lignes de contact

Effet de flexion plus petite de la charge tout pres du pied

a) £g<gq b) B =Ea C) E3>Eq,

Fig. 2.69. Positions des lignes de contact sur le flanc pour différentes
grandeurs du rapport de recouvrement par rapport a celui de conduit

frontal et distributions de charge le long de celles lignes

Tension (résistance) a la fatigue par flexion au pied de la dent

s’obtient de celle nominale donnée par I'expression (2.157), dans laquelle
on inclut aussi les facteurs de correction de la force :
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oF =0fg Ka Ky Ko Kigp s (2.163)
ou, dans une forme plus générale qui inclut la condition a la limite :

F Ka K, Kyg K
= AR YL Yea Ye Yp <Opp =
b my SF min

OFlim

OF (2.164)

Les grandeurs de vérification sont: la tension (résistance)
admissible a la rupture par fatigue du pied de la dent, orp; la tension

(résistance) limite du matériau de la roue, o, (elle sera discutée plus
tard) ; le facteur de sOreté minimal, Sg i, (Sgmin =125 pour la fiabilité
normale de 0,99).

On peut faire aussi la vérification du facteur de sdreté effective :

G .
Sp=—Ms>g (2.165)
OF
2.2.5.3. Tensions limites
2.2.5.3.1. Tensions limites a la fatigue des flancs

La tension limite du matériau a la fatigue de contact des flancs
(pitting) se détermine a I'expression :
OHlim = OHlimb Zn ZL Zyv Zr Zw Zx - (2.166)

Une grandeur clef dans l'expression antérieure est la tension
(résistance, contrainte) limite de base du matériau, oyy,. Elle se

détermine dans des conditions standard pour roues a méme matériau,
traitement thermique et rugosité du flanc, conforme a une fiabilité normale
de 0,99. C’est-a-dire, I'établissement de la tension limite du matériau de la
roue s’obtient par la correction (adaptation) de la résistance limite de base
aux caractéristiques concrétes de I'engrenage de calcul. Le premier facteur
de correction, Z,;, sera discuté plus tard. Les autres facteurs de correction

sont discutés ci-apres.

1. Le facteur des matériaux de lubrification, Z, , considére l'influence

de la viscosité du lubrifiant. Une viscosité plus grand que celle
standard réduit le danger d’apparition des piqdres, parce que le
lubrifiant pénétre plus difficile en microfissures, donc lui effet
hydrostatique se réduit, le régime de lubrification EHD est amélioré,
donc se réduit le coefficient de frottement et la tension tangentielle
en sous-couche qui génere des microfissures, les charges
dynamique sont plus réduites (se revoir les considérations du sous-
chapitre 2.2.2.3).
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Le facteur de vitesse, Z,, considere leffet de la vitesse

périphérique sur la résistance au pitting. Une vitesse plus grande
gue celle standard réduit le danger d’apparition des piqgQres, parce
gue est favorisée lapparition du régime EHD (se revoir les
considérations du sous-chapitre 2.2.2.3).

Le facteur de rugosité des flancs, Zg, considére l'influence de ce

rugosité sur la résistance au pitting. Une rugosité plus grande que
celle standard réduit la portance aux pigQres, parce que les
amorces plus grandes représentés par cette grande rugosité
favorise I'apparition des microfissures et, d’autre part, s’'interrompue
le film de lubrifiant et s’agrandit le frottement entre les flancs (se
revoir les considérations du sous-chapitre 2.2.2.3).

Le facteur d’écrouissage (ou de rapport de duretés entre les deux
roues), Z,y , considére l'influence de la différence entre les duretés

sur la résistance au pitting. S’il y a une différence plus grande que
celle de 'engrenage standard entre les duretés des deux roues, se
réduit la résistance a la fatigue, parce que le flanc plus dur détériore
plus intensivement le celui plus ductile, surtout la rugosité et les
écarts de forme sont relativement grands.

Le facteur de dimension, Zy, considére l'influence des dimensions

de la dent sur I'apparition du pitting. Aux engrenages durcies et
nitrurés se réduit la résistance aux piqdres a un module plus grand
par rapport a celui standard, comme résultat de I'accroissance du
nombre des amorces, des variations plus grandes en structure etc.

logo Le facteur de durabilité des

OH lim
SHlim
SH lim

Fig. 2.70. Courbe Wéhler du

flancs, VANE nécessite une

discussion plus ample. On utilise
pour cela la courbe Wohler pour le
y matériau de la roue (fig. 2.70). Ce
courbe est indiquée en standards
(DIN 3990, ISO 6336,
STAS 12268-84) pour différentes

st

= types daciers et fontes. On
NHiimst N NHiim log N observe I'existence de trois zones
en fonction du nombre de cycles
de sollicitation N :

matériau a la destruction de la

denture par pitting 1. la z_one de la sollicitation
statique, N <N jimst» OU la

résistance statique ne se diminue pas nombre de cycles:
OHlimst = Ct;
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2. la zone de la durabilité limitée, Nyim st <N <Ny im » dans laquelle la
résistance oy, se diminue linéairement (en coordonnees
logarithmiques) a nombre de cycles ;

3. la zone de la résistance non - limitée a la fatigue, N >N i, dans

laquelle la résistance a la fatigue de contact des flancs est
constante, oy, =ct (cette résistance est méme oy, pour le

matériau essayé en conditions standard, lorsque, évidemment,
Zy =1).

Les valeurs pour le facteur de durabilité Z sont recommandées en

standards pour les premiéres deux zones de nombre de cycles.
2.2.4.3.2. Tension limite a la fatigue par flexion du pied de la
dent

La tension limite a la fatigue de flexion du pied de la dent s’établit en
utilisant I'expression :

OFlim =O0limb YN Y5 YR YxX (2.167)

ou intervienne la grandeur clef spécifique notée ogyp, Qui est la

résistance a la fatigue au cycle pulsateur de I'éprouvette lis de méme
matériau et traitement thermique que ceux de la roue dentée, qui est
essayée en conditions standard. Cette valeur se corrige a facteurs de
corrections spécifiques (le facteur Yy sera discuté plus tard).

1. Le facteur de sensibilité a I'entaille, Yy, caractérise 'effet d’entaille

ou de contrainte de tensions du matériau. Ce facteur dépend, donc,
de matériau et de gradient de tensions. L'effet d’entaille est tant
petit que le matériau est plus ductile par rapport de celui de
I'éprouvette standard.

2. Le facteur de rugosité du raccordement de la dent, Yg, corrige la

résistance du pied en fonction de la rugosité dans la section
dangereuse du pied. L’'augmentation de la rugosité par rapport a
celle de I'éprouvette diminue la portance a la fatigue de flexion du
pied, parce que les amorces sont plus nocives comme effet.

3. Le facteur de dimension, Yy, prend en considération l'effet de
réduction de la résistance du pied a dimensions de la dent, parce
gue les dimensions plus grandes déterminent :

- leffet prépondérant négatif d’augmentation du nombre de
points faibles et de défauts;
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- l'effet positif, mais plus réduite, des gradients plus petites de
tension (en concordance a la théorie d’élasticité).

logo Le facteur de durabilit¢ a
flexion, Yy, nécessite la méme

discussion plus ample, liées de la

courbe Wohler a la flexion d’une

SFlimy éprouvette. On observe sur la fig.

SE lim 2.71 l'existence de trois zones
caractéristiques, qui se distinguent

par le nombre N de cycles de
sollicitation :

OF lim st

Ng N NE i lo =N
| Flimst Ifhm g 1. la zone de la sollicitation
Fig. 2.71. Courbe Wéhler du statique, N <Ng jimst, dont

matériau a la destruction par la

fatigue par flexion d’'une éprouvette pratiquement |a_resistance

statigue ne se diminue pas
a nombre de cycles, o, =Ct;

2. la zone de la durabilité limitée, Ng i, st <N < Ng i, dans laquelle la
résistance ogj,, se diminue linéairement (en coordonnees
logarithmiques) a nombre de cycles ;

3. la zone de la résistance non - limitée a la fatigue, N > Ng j;,,, dans

laquelle la résistance a la fatigue de contact des flancs est
constante, og;, =Ct (C’est évident que sur ce zone la résistance a

la fatigue est oq i, €t Yy =1).

Les valeurs pour le facteur de durabilité Yy sont recommandées en
standards pour les premiéres deux zones de nombres de cycles.

2.2.6. Méthodologie de conception des engrenages
cylindriques
2.2.6.1. Etapes

La méthodologie de conception des engrenages cylindriques est
synthétisée dans le schéma de fig. 2.72. On part d’'un nombre restreint de
données initiales de conception. Des autres données sont adoptées
initialement, mais aussi sur le parcours.

Plus bas on traite largement les données de conception, le
dimensionnement et la vérification de la trempe du matériau. Les autres
étapes de dimensionnement seront développées ainsi :

1. le calcul des éléments géométriques — conformément avec es
considérations traitées dans le sous — chapitre 2.2.1 ;
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2. la vérification de résistance (aux sollicitations de contact sur flanc et
de rupture de la dent) — par I'adaptation des considérations de
calcul de dimensionnement ;

3. la représentation en dessins des roues dentées — par I'application
des connaissances du dessin technique.

()

>

g

—

©

c . .
=, Dimensionne-
o ment

()

| &

®

C

()

—

(®)]

c

o

S 7| Eléments
o géometriques
=

Q.

Q

(&)

c

(@]

(&) ;g .
o T Vérifications
©

()

(O]

Q.

IS

S

w

— Dates de conception adoptées

— 1. Entraxe de fonctionnement, a,,

— 2. Module normal, m,, yin

_— 3. Nombres de dents des roues, z; $i z,

— 4. Module normale finale

4. Coefficients de déport normaux de profil, X,

et X,»

— Eléments géométriques (engrenage, roues)

— Veérification de la qualité géométrique

_ Vérification préliminaire de la trempe du
matériau

— Vérification a la sollicitation de contact sur flanc

| Vérification a la sollicitation de rupture de la
dent

— Dessins des roues dentées

— Vérification préliminaire de la trempe du matériau

Fig. 2.72. Etapes de conception des engrenages cylindriques

2.2.6.2. Données de conception

Les données de conception sont choisies initialement ou quelques
d’elles peuvent étre établies sur parcours. On indique plus bas les données

initiales d’intérét.

1. L’angle d’inclinaison de référence de la denture :

a) P=10° - dans le cas des dentures faites par aciers durcies

superficiellement (carbonisation —trempe -revenue bas) qui
sont recommandées pour I'obtention du gabarit et prix de colt
minimales, comme on a été montrée antérieurement (le sous
— chapitre 2.2.2.5) ;
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b) P =15° - dans le cas des dentures d’acier d'améliorations ; la
valeur plus grande s’explique par la portance plus petite de
ces matériaux et, donc, par le chargement axial plus réduit
des paliers (ce fait permet I'accroissement du chargement
axial des paliers par cet angle d’inclinaison plus grand).

La longueur relative de la denture est donnée par le facteur
diamétral longitudinal (de longueur) de la denture, vy, ,se voir
I'expression (2.117). de raisons de gabarit minimal et de qualité
fonctionnelle, on recommande les valeurs y, conformément au
tableau 2.8. les valeurs plus réduites déterminent I'accroissement
du gabarit ; par différence, les valeurs plus grandes causent un effet
plus négatif fonctionnel : la distribution plus non — uniforme de la
charge sur la longueur de la denture, donc le décroissement de la
portance de I'engrenage.

Tableau 2.8. Recommandations des valeurs le facteur diamétral

longitudinal de la denture aux engrenages cylindriques, wq

Denture durcie Denture améliorée et
superficiellement normalisée
Position du Classe de précision conformément a STAS
pignon 6273-81

5-6 7-8 9-10 5-6 7-8 9-10

Symétriq_ue 1,0 0,7 0,4 1,5 1,3 0,8
entre paliers

Asymétri_que 0,7 0,4 0,3 1,3 0,8 0,6
entre paliers

En console 0,4 0,3 0,2 0,5 0,4 0,3

2.2.6.3. Dimensionnement des engrenages cylindriques

2.2.6.3.1. Introduction

Le dimensionnement des engrenages cylindriques se fait en

utilisant la minimisation du gabarit de I'engrenage comme le critére

1.

primordial d’optimisation. Cette minimisation s’obtient en utilisant :

la minimisation géométrique, qui se réalise par la méthode qui sera
présentée ci-apres :

le choix — conformément des considérations de sous-chapitre
2.2.2.6 — d'un acier de grande résistance mécanique et qui peut
étre durcis superficiellement (par exemple, I'acier 18 Mn Cr 10
STAS 791-80).
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2.2.6.3.2. Etape 1: calcul de I’entraxe de fonctionnement
minimal
Le dimensionnement de l'entraxe de fonctionnement assure la
premiére condition de minimisation du gabarit par géométrie. Pour
démontrer ce chose, on parte de la condition de la résistance a la
sollicitation de contact sur flanc, donnée par I'expression (2.149):

GH:ZHZE Z8 ZB\/

Fu Ka Ky Ky Hyp iy +1 <o = OHlim
. Soup = :
by, d; l12 SHmin

Un partie de I'expression sous - radical se transforme ainsi :
bW dl bw dl bW dl bW d%
Mais le volume de la roue (dans le pressent cas — le pignon) est

proportionnelle a produit b,, df qui apparut dans cette expression :

: d?
Volume pignon = b, n41 .

(2.168)

Il en résulte que le dimensionnement de condition de résistance a la
fatigue par pigdres conduit aux dimensionnement minimales des roues et,
donc, de I'engrenage.

Pour choisir la dimension qui sera établit par calcul, on part des
données de conception existantes. L’'une est le facteur axial longitudinal
(de la longueur) de la denture :

bW
Va=7T"» (2.169)
aW
d’ou on obtient la longueur de la denture dans la forme :

D’autre part, le diamétre primitif du pignon peut étre écrit
approximativement en fonction de I'entraxe de fonctionnement :

a, z&l:M:ﬁ(uin), (2.171)
2 2
d’ou:
2a,,
= (1+ ilz) ' (2172)

Comme résultat, dans I'expression de calcul de résistance s’obtient
aprés remplacements une seule dimension : I'entraxe de fonctionnement.
Vraiment :
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2 My Ka Ky Ky Hyg i, +1 _

GH:ZH ZE ZS ZB\/

b, dZ i1
7.7 7 7 2My Ka Ky Ko Hug iy +1
=LH LE Lo L > ; =
v 2a, l12 (2.173)
oY (1+i12)
M, Ka K, Ky, K i)
:zH.zE.zg.zB.\/ n A Y :0‘ Hp (1+_'12) < oup -
2y, ay, l12

Il en résulte 'expression de calcul de I'entraxe de fonctionnement :
2
(1+i ) 3\,/Mt1 Ka Ky Khg Kpg (ZH Ze Z, ZB)
12)° . 2 2
2-walp ome  (ZnZL Zy Zg Zw Zx)
(2.174)

Le calcul se fait en adoptant des valeurs moyennes des facteurs qui
interviennent dans cette expression, qui sont recommandées, par exemple,
par Radulescu et collaborateurs (1986) et STAS 12268-84. (quelques
recommandations sont données plus bas)

Ay Z Ay min =

1. Le facteur d'application (sollicitation de contact), K,,, résulte en
utilisant 'expression (2.113).

2. Le facteur dynamique (interne) se recommande — dans l'idée que la
précision de I'engrenage este corrélée a sa vitesse périphérique
(STAS 12192-84), aspect qui se vérifie aprés le dimensionnement :

a) K, =12 -aux engrenages a denture droite ;
b) K, =115 - aux engrenages a denture inclinée.

3. Le facteur de la répartition longitudinale de la charge (sollicitation de
contact) dans le cas d’adoption des valeurs données dans le
tableau 2.8 pour le facteur diamétral longitudinal de la denture, vy :
a) Ky =13..14 - aux dentures soumises au rodage (aciers

d’amélioration);
b)  Kyg =15 - aux dentures non — soumises au rodage (durcies
superficiellement).

4. Le facteur de la répartition frontale de la charge (sollicitation de
contact), K., qui est recommandé ainsi :
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a) Ky, =1 - aux engrenages précises (classes de précision
1..7);

b) Kuo = iz - aux engrenages imprécises (Z, étant le facteur

€

de conduite, qui sera discutée plus tard).

5. Le facteur géométrique, qui peut étre apprécié approximativement
(avec une précision suffisante) en utilisant son expression de
définition (2.141) :

Z, - 2.cosB, z\/ 2.cosB, (2.175)
COSZ 0, .tga\m COsa; -sincxt Y

plus haut, 'angle d’inclinaison de base est donnée par (2.142), qui est
repris plus bas:

B, = arctan (cosa, tgB),

et 'angle de pression de référence frontal résulte de (2.34) :

o, = arctg [EJ—ZBJ . (2.176)

6. Le facteur d’élasticité (de matériau) dérive pour les deux roues
d’acier en utiisant  I'expression (2.143), dans la

formeZg =189,8 VMPa .
7. Le facteur de conduite : Z, =1.

Le facteur d'inclinaison este donnée par (2.162).

La tension (résistance) admissible a la fatigue de contact des flancs,
opp - Se voir (2.149) — est définie par la tension limite du matériau

(le moins reésistant) des roues, o.;,, €l le facteur de sdreté
minimal, Sy, (=1,15 a la fiabilité normale,de 0,99). Les autres
grandeurs qui définissent la tension limite du matériau oy, - Se
Voir (2.166) — sont acceptées au dimensionnement ainsi :

a) la tension (résistance, contrainte) limite de base du matériau,
OHiimb » €St donnée dans le tableau 2.3 ;

b) le facteur de durabilité des flancs, Zy =1, dans l'idée que la

durée de la vie de I'engrenage dépasse le domaine de la
durabilité limite de la courbe Wonhler ;
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c) le facteur des matériaux de lubrification, Z, =1,
d) le facteur de vitesse, Z, =1,
e) le facteur de rugosité des flancs, Zg =1,

f) le facteur d’écrouissage (ou de rapport de duretés entre les
deux roues), Z,y, =1,

g) le facteur de dimension, Zy =1.

Si le résultat de calcul futur de veérification a la sollicitation de
contact des flancs sera inacceptable avec ces valeurs préliminaires, le
calcul de I'entraxe de fonctionnement se refait en introduisant des valeurs
plus précises qui peuvent étre établites dans ce calcul de vérification.

En général, I'entraxe de fonctionnement calculé se standardise
conformément a STAS 6055-82 (tableau 2.9). Pour cela, on analyse entre
quelles valeurs standardisées se trouve l'entraxe de fonctionnement
minimal, a,, min € [@sTAsi» 8sTAsis1] €1 pUiS se choisit :

1. la valeur inférieure de l'intervalle :
ay =asTAsi: (2.177)
Si:
a, <105 agrasi. (2.178)

2. en cas contraire, on adopte la valeur supérieure de l'intervalle :
y = agTASi+11 (2.179)

Tableau 2.9. Entraxe de fonctionnement, a,,, en mm (extrait de STAS
6055-82)

Sériel | 40 | 50 | 63 | 80 [ 100|125 160|200 |250 315
Sériell | 45 | 56 | 71 | 90 | 112 140|180 | 225|280 | 355

Nota. 1. Les valeurs jusqu’a 3600 mm s’obtiennent par la multiplication a
10 des valeurs du tableau. 2. On recommande a priorité la série 1; cette
recommandation devient facultative en absence des engrenages fabriqués
sur marché.

2.2.6.3.3. Etape 2: calcul du module normal minimal nécessaire

Le dimensionnement du module se fait de la condition (2.164) de
résistance a la rupture par fatigue du pied de la dent (repris ci-aprés) :

= = Yra Ysa Ye Yp <Opp = I_ :
b mn SF min

OF
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L’expression est valable pour quelconque roue. Mais ci-aprés elle
est particularisée pour le pignon, de telle sorte que elle devient
successivement :

_ I:t KA Kv KHa KHB %
- Fa

o Yo Y, Yg =
F b m, Sa "¢ 'B
2M
e KA Kv KH(:( KHB
= 1 Ye, Yo, Y. Yg =
W, a, m, Fa "Sa "¢ 'B (2 180)
2My K Ky Ko Ky '
- T Ve, Yoo Yo Vg =
a, ~—¥.m
Wa ay (1+i12) n
My (L+ip)Ka K, Ky Kp
= 2 = Yra Ysa Ye Yp <Opp.
Wa a'W mn
D’ici on résulte le module normal:
My (L+is2)Ka Ky Kpg Ky
Mp 2 Mpin = : - < & Yea Ysa Ye YB- (2.181)

2
Wa aw Ofp

Pour faire le calcul de cette expression, on adopte préliminairement
des valeurs moyennes usuelles données pour les facteurs qui vy
interviennent (Radulescu et collaborateurs, 1986 ; STAS 12268-84), qui sot
présentées plus bas.

1. Le facteur d'application (sollicitation du pied de la dent), K,,,
résulte en utilisant I'expression (2.112).

2. Le facteur dynamique (interne) se choisit similairement que dans le
calcul de I'entraxe minimal (se voir lu sous — chapitre antérieur).

3. Le facteur de la répartition longitudinale de la charge (sollicitation du
pied de la dent) peut étre considéréKey =K.

4. Le facteur de la répartition frontale de la charge (sollicitation du pied
de ladent) : Kg, =Ky, -

5. Le facteur de forme de téte de la dent (méthode C conformément a
STAS 12268-84) : Yg, =25.

6. Le facteur de concentration de contrainte : Yg, = 2.
7. Le facteur de conduit (sollicitation du pied de ladent) : Y, =Z,.

8. Le facteur d’inclinaison de la denture : YB = ZB'
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La tension (résistance) a la fatigue par flexion au pied de la dent,
Opp - Se Voir (2.164) — est défini par la tension (résistance) limite du

matériau de la roue, ofj,, et le facteur de sdreté minimal, Sg i,

(=1,25 pour la fiabilit¢ normale de 0,99). Les autres grandeurs qui
définissent la résistance o, - se voir (2.167) — sont acceptées au

dimensionnement ainsi :

a)

b)

d)

e)

la résistance a la fatigue au cycle pulsateur de I'éprouvette lis
de méme matériau et traitement thermique que ceux de la
roue dentée, 0y, , cONformément au tableau 2.3;

le facteur de durabilité a flexion: Yy =1, dans l'idée que la

durée de la vie de I'engrenage dépasse le domaine de la
durabilité limite de la courbe Wohler ;

le facteur de sensibilité a I'entaille : Y5 =1 ;
le facteur de rugosité du raccordement de la dent :

. Yr =1 - pour des roues avec le pied de la dent rectifie,
ayant Ra <16 um ;

o Ygr = 0,95 - pour des autres cas;

le facteur de dimension (sollicitation du pied de la dent):

On répéte la méme observation fait antérieurement au calcul de

'entraxe : si les valeurs des facteurs obtenues par le calcul de vérification a
la sollicitation de rupture par fatigue du pied de la dent différent beaucoup
de celles d’ici, se refait le calcul du module en introduisant des valeurs plus
précises de ces facteurs.

Le module se standardise d'aprés STAS 821-82 (tableau 2.10)
aprés la troisieme étape (d’établissement des nombres de dents), ainsi que
on résulte un engrenage plus :

a, —a>0. (2.182)

Tableau 2.10. Module (en mm) pour la mécanique générale et lourde

(extrait de STAS 822-82)

Serie |

125115| 2 | 25| 3 4 5 6 8 | 10

Serie |l

1,125|1,375|1,75|2,25( 2,75 3,5| 45 | 55 7 9 | 11

Note. La série | est recommandée pour choisir plus aisément des outils pour la

usiner la denture cylindrique.
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2.2.6.3.4. Etape 3 : établissement des nhombres de dents

En partant des grandeurs établies antérieurement ('entraxe de
fonctionnement, a,, , et le module normal, m,,), se peut définir une méthode
géométrique optimale d’établissement les nombres de dents et le déports
de profils. La méthode assure une portance optimale dans deux modes
décisifs de destruction de la denture : la sollicitation de contact des flans et
la sollicitation de rupture par fatigue de la dent.

Le nombre de dents maximal du pignon. Le nombre de dents du
pignon (la roue petite) s’obtient en partant de la condition que I'engrenage soit
plus, type qui assure des avantages fonctionnels aussi pour les roues que
pour l'engrenage. On considére de ce point de vue deux conditions
d’existence de I'engrenage plus :

1. la différence entre l'entraxe de fonctionnement et l'entraxe de
référence soit positive — se voir I'expression déja définie (2.182) :
a, —ax0;

2. cette difféerence et limitée supérieurement, condition basée sur

expérience :
a, —a<lim,, (2.183)
La premiére expression (2.182) se développe dans la forme:
o, —aca, - Mmnl122) o Mamn 2o (0184
2cosp 2cosp

d’'ou on obtient le nombre de dents limité supérieurement par un nombre
maxime, Z;max -

2a, cosP
Z) S Zymax = W—(l

+u). (2.185)
nmin
La deuxiéme expression ((2.183) devient :

a, —a-11m, =a,, —%";[?(u u)-11m, <0,  (2.186)

d’'ou on obtient le nombre de dents limité inférieurement par un nombre

minimal, z; i, -

2 (a, —m,)cosp
Mnmin (u +1)

21 2 Zimin = (2.187)

Le choix final du nombre de dents (comme un nombre naturel) est fait
en tenant compte des recommandations suivantes :

a) z; =2..17 (21) - si les dentures sont d’aciers durcies

superficiellement par carbonisation -trempe- revenue a faible
température;
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b) z, =2...23 (25) — si les dentures sont d’aciers durcis en surface par
trempe inductive ou par nitruration ;

C) z; =25..35 — si les dentures sont d’aciers d’amélioration (HB <
3500 MPa).

Le nombre de dents de la roue résulte simplement :
Z, =U2z,, (2.188)

qui s’arrondit aussi a un nombre naturel.
On analyse maintenant si sont remplies les suivantes conditions.

1. Les nombres de dents ne doivent pas avoir des diviseurs communs.
Ainsi on évite le contact fréquent des mémes paires de dents, qui
maintiendrait une excitation interne et déterminerait un comportement
mal de 'engrenage aux vibrations et bruit.

2. Le rapport d’engrénement effectif (Qui sera définit ci-apres) ne différe
pas par rapport de celui standard (normalisé) que dans des limites
imposées (ce condition s'impose s'il y a sets de roues standards on
marché’, dont 'engrenage peut étre constitué) :

u:|u—uef|
u

A < Au, =0,03. (2.189)

Plus haut on a intervenue le rapport d’engrénement effective :
_ Zgrand (E 22)
Zpetite (E Zl)

3. L’engrenage est plus, conformément aux expressions (2.182) et
(2.183). Sinon, on reprend le choix des nombres de dents utilisant:

u (2.190)

ef

- une autre valeur z, ;

- or, si n‘'on obtient pas un résultat dans la variante antérieure —
une autre valeur z;.

2.2.6.3.5. Etape 4 : établissement du module normal final

En fonction de nombres de dents choisies (préliminairement), on
recalcule et on standardise le module. L’ordre de calcul est donné plus bas.

1. On établit la gamme des valeurs entre qu’elles on peut trouver le
module standardisé, ainsi que la somme de coefficients de déport
Soit positive :

! Dans notre pays n’existent pas des normes pour la fabrication et I'existence de
sets de roues. Mais se recommande la vérification de ce condition comme un
option généralement valable.
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Mp =Mgrag € [Mpjnr; My sup]? (2.191)

pour cela, on calcule :

a) la limite supérieure m,q,, qui résulte de I'expression (2.182)
d’accomplissement du somme minimale des déports de profil:
2a,, cosp

my, Smnsup = z,+2,

(2.192)
b) la limite inférieurem,;,; qui résulte de I'expression (2.183) de

limitation de la somme maximale des déports de profil :
2 a,, cosp
Z,+2,+22coSB

My 2 Mpjps = (2.193)

2. On standardise le module conformément a STAS 822-82
(tableau 2.10). Si n'on pas obtient une valeur standardisée qui
assure les conditions (2.192) et (2.193), on fait les suivantes

modifications :

a) on choisit une autre valeur z, ;

b) on reprend le recherche en commencent avec une autre
valeur z;.

2.2.6.3.6. Etape 5 : établissement des coefficients de déport du
profil
On calcule successivement les suivantes éléments géométriques pour
établir les coefficients de déport normal de déport de profil :
1. l'entraxe de référence, a, en utilisant (2.68) ;

2. l'angle de pression de référence frontal, o, en utilisant (2.34);
3. langle d’engrénement frontal, qui résulte de (2.67) dans la forme :

Oyt = arccos[mJ ; (2.194)
a'W
4. la somme des coefficients normaux de déport de profil, qui résulte de
(2.65) dans la forme :

Z,+25 . )
=—=<.(inva,; —iNvo, ); 2.195
2 th(n ( wt t) ( )

ns

5. le coefficient normal de déport de profil du pignon, conformément a la
recommandation de ISO TR 4467:1982:

Xog & Xpg +—— 4 A U2 (2.196)

u+l  u+1’



134

dans I'expression antérieure on prend :
a) u=5, pouru>5;

b) Ae[05...0,75] aux engrenages réducteurs;
c)  2e[0...05] aux engrenages multiplicateurs.

6. le coefficient normal de déport de profil de la roue, qui résulte par la
différence :
Xn2 = Xns — Xpt - (2.197)

2.2.6.4. Vérification du trempe du matériau

Dans le cas d'utilisation des aciers traites thermiquement, mais
aussi de fonts a graphite sphéroidal ou perlitique pour les roues dentées, il
est nécessaire la vérification de la possibilit¢ d’assurance une dureté
suffisante dans I'entiére épaisseur sollicitée (minimum 80-90% martensite).
Pour ¢a on vérifie la telle appelée dimension caractéristique s. Comme on a
été montrée au sous-chapitre 2.2.3, le matériau est choisit correctement si
la dimension caractéristique calculée pour la forme de roue est plus petite
que la dimension caractéristique maximale spécifique pour le matériau,
Scal < Smax - Si cette condition n'est pas accomplit, on se réélut le matériau.

Les dimensions caractéristiques de calcul pour deux formes
usuelles de roues dentées — l'arbre - pignon et la roue dentée — sont
indiguées sur la fig. 2.73

b
N
)
n
¥
©
| |
©
©
a) Arbre-pignon b) Roue dentée
d : —
Seal= ;1 1.Si sy>2h,s,=b,
2.Si sy <2h, Scal= S2

Fig. 2.73. Dimensions caractéristiques de calcul pour deux formes
usuelles de roues dentées cylindriques
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2.3. Transmissions par roues dentées

2.3.1. Introduction

Le rapport de transmission réalisée par un engrenage cylindrique ou
conique est limitée (i< 6), pour éviter les différences grandes de gabarit
entre les roues dentées d’'un engrenage. Mai en pratique il est nécessaire a
réaliser des rapports de transmissions grandes. Dans ce scope on utilise
plusieurs roues dentées, qui forme les telles appelées transmissions par
roues dentées.

Une classification de base des transmissions par roues dentées est
liee de la possibilité de mouvement relative des axes des roues dentées.
Dans le sous-chapitre 2.1.2 on a été donnée une classification des
engrenages de ce point de vue :

1. des engrenages ordinaires, qui ont les axes de roues dentées 1 et
2 fixes par rapport a une base 0 (fig. 2.74, a) ;

2. des engrenages planétaires, qui ont une roue dentée 2 a axe
mobile autour de celui fixé par rapport a base 0 de l'autre roue 1

(fig. 2.74, b).
11 1 2
2 L
24 =H
0
p— 2 H p— l
ZZ 1ZZ] ZZ]
7 Iz Izl
0 0 0

a) Engrenage ordinaire  b) Engrenage planétaire

Fig. 2.74. Schémas cinématiques des engrenages paralléles
cylindriques ordinaire (a) et planétaire (b)

Cette classification se maintient dans le cas le plus général des
transmissions par roues dentées. C’est-a-dire il y a similairement :

1. des transmissions ordinaires par roues dentées, qui ont les
axes de roues dentées fixes par rapport a une base (fig. 2. 75 et
2.76) ;

2. des transmissions planétaires par roues dentées, qui ont une
roue dentée a axe mobile autour de celui fixe de l'autre roue
(fig. 2.78).



136

2.3.2. Transmissions ordinaires par roues dentées

On va analyser largement les transmissions qui contiennent
seulement des roues dentees cylindriques, qui sont les plus utilisées en
T 1 1 pratique. Deux variants sont
—— — présentées sur la fig. 2.75. On

945 945 I A
voit que les roues dentées
F;;J F;;J q ~ .y r .

peuvent étre lites en série

0 0 (fig. 2.75, a) ou en paralléle (fig.

T o > T, 3 2.75, b).
o T — 1 La transmission
4% }M} }M} ordinaire par roues liées en
0 Vgﬂ Vg série assure un gabarit frontal

L réduit, comme le celui d'un
3 4~ 7 4 engrenage  cylindrique, en
— transmettant le mouvement a la

[M -
7 distance.

La transmission
ordinaire par roues en
- paralléle assure un rapport de
a) Roues en série b) Roues en parallele ransmission plus grand g'un

seule engrenage, un besoin

Fig. 2.75. Schémas cinématiques des  imposé fréquemment en
trains ordinaires de roues cylindriques  pratique. Mais le désavantage
montées en série (a) et en paralléle est le la complexité
(b) constructive, qui est causée de

l'utilisation d’'un nombre grand

de roues.

On met le probléme de calculer le rapport de transmission total
(assurée de [lentier transmission). Le rapport de transmission est
considérée ci-aprés comme un grandeur algébrique, pour se voir le sens
de la vitesse angulaire de l'arbre menée par rapport a celle de l'arbre
menant.

Transmission ordinaire par roues liées en série (fig. 2.75, a). Le
rapport de transmission totale est écrit comme un produit de rapports

partiels :
. O _ 0 0 . z z z
w3 0y 033 Z Z, Z

Observations.
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1. On voit que le rapport a été écrit comme définition et puis par
considération des éléments géométriques (ici les nombres de dents
de roues dentées).

2. On constate que le rapport de transmission total ne dépend pas de
roues intermédiaires, qui sont appelées a ce cause «roues
parasites ».

3. On voit aussi que le rapport de transmission totale a émergé positif
pour la transmission analysé. Donc les vitesses angulaire menante,
®1, et menée, w5, du transmission analysé sont de méme sens.

Dans cette idée, on imagine facilement qu'un roue dentée
supplémentaire 4 dans la transmission en série sur la fig. 2.75, a, va
conduire a un sens changée de la vitesse angulaire menée, o,, par

rapport au sens de la vitesse menante, o;.

Transmission ordinaire par roues liées en parallele (fig. 2.75, b).
On écrit similairement :

. 0 O O3 . . Z, Zy| 2,24
o =—T=—"——"—"=lply=\——"\||-"—|=-"— (2.199)
ou on a tenu compte que ©®, = 0;.

On voit que le rapport de transmission totale peut étre obtenue trés
grand, en considérant un nombre nécessaire d’engrenages.

Les transmissions par roues dentées coniques sont moins utilisées.
On représente sur la fig. 2.76 deux variantes de transmissions ordinaires
mixtes qui contiennent un engrenage conique 1 - 2 et en plus :

1. un engrenage cylindrique 3-4 (fig. 2.76, a) ;
2. deux engrenages cylindriques, 3-4 et 5-6 (fig. 2.76, b).

2350 k0 2350 350 §E0

1 1

il ~— 1 3 4

e == l I 1

o 3 4 0 5 6
1 ]
L . - | ml ’ al

4z0 720 Jzo  7Zo 1o
a) b)

Fig. 2.76. Schémas cinématiques des trains ordinaires a une paire de
roues conique 1-2 et, en plus, un ou deux engrenages cylindriques, 3-4
(a) et 5-6 (b)
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Observation. L’échelle de représentation du dessin d’ensemble ne se reproduit pas dans I'ouvrage a toutes les
projections, a cause du format de la page.

Fig. 2.77, a. Réducteur cylindrique (projection principale)
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Fig. 2.77, b. Réducteur cylindrique (projection
inférieure)

Observation. L’échelle de représentation du dessin
' d’ensemble ne se reproduit pas dans I'ouvrage a

toutes les projections, a cause du format de la page.
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Fig. 2.77, c. Réducteur cylindrique (projection latérale)
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28 |Anneau distancier 1| CAZ32F 1200728 | crasomes
27 [Couvercle 1 | CAZA2FA2007-16 | qramsommen
%6 |Goupille conique BEx40 | 2 STAS 3436-80 T
25 |Arbre 1 | CAZR2FA2007-25 | crmsenees
24 |Clavette B10x96x62 1 STAS 1004-51 STh
73 [Roue dentée 1 | cazazrizoor23 | BMET
22 |Anneau distancier 1| C1232F 1200722 | crmsommes
21 |Roulement 30215 2 SR 39201994
20 |Anneau 0 75x2,4 2 | SRIS03B01-1:2000 | Caoutchous fran 5o e
19 |Anneau distancier 2 | CAZIFA200719 | rnbames
18 |Rondelle Groyer NG 16 SR 76E6/2-1904 sTne oy | SReRs
17 |Boulon Max25 16 STAS 4272-89 SLEESTAS [Femi Rk
16 |Cauvercle 1 | CAZA2FA2007-16 | qramsommen
15 |Gamiture d'étanchement | 1 | C.1232F.1.2007-15 | FATSrecdt
14 |Bouchar fileté M14x15 | 1 STAS 5304-80 I AN
13 |Douille 1| CAZAZFA200713 | sromveoner
12 [Mivelle d'huile 1 | C1232F 1.2007-12.0
11 |Filtre d'aérage 1 | C.1232F1.2007-11.0 ;
10 |Rondelle Griwer N 1 SR 7666/2-1994 st | EEeRE
9 |Boulon Maxl2 1 STAS 427269 | aracomn e | EET
3 |Couvercle 1 CAZIZFA2007-6 | araosoomen
7 |Anneau - vis M10 2 STAS 318677 S
6 |Rondelle Groger N10 4 SR 7EEE/2-1994 | een | FREDE
& |Boulon M12:x35 1 STAS 427269 | crpmmmn o RO EET
4 |Rondelle Groger N10 4 SR 7EEE/2-1994 | DICEA | EREDE
3 | Boulon M10x30 1 STAS 427269 | crpmmmn o RO EET
2 |Carcasse supérieure 1| CA23F12007-2 | op poiomqan
1 |Carcasse inférieure 1| CA23FA12007-1 | op prientqag

Pos, Dénomination Q‘mﬁél\“ Nnmbr:tsrl;ldgsjsin ol hatériau Q‘w

Echelle 1:2

Université POLITEHMICA de Bucarest, Chair d'Eléments de Machines et Tribologie

REDUCTEUR CYLINDRIQUE DE NOMERE DE TOURS

C1232F 1.2007 -0

Fig. 2.77, d. Réducteur cylindrique (cartouche d’inscriptions et
nomenclatures de définition)
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49 |Rondelle 1| CAZ32F1.2007-37 | crameomsag

43 |Boulon MEx30 2 STAS 427269 | aracimnnge | Emi LT
47 |Rondelle 55 1 STAS B621-64 R

46 |Clavette A12xB8x100 1 STAS 1004-81 Ta o

45 |Anneau distancier 1| CAZIZFA2007-45 | crmmoen

44 |Couvercle 1| CA232F1.2007-44 | Lramcomsan

43 |Manchette A54:x70x10 1 STAS 7950/2-87 - oD g Ton £ne
42 |Anneau distancier 1| CAZ32F12007-36 | crpeomes

41 |Arbre- pignon 1 | cizazFizoo7-41 | JABET

40 |Roulerrent 30309 2 SR 39201994 :

39 [Rondelle Groyer MME 1 SR 7666/2-1994 et renn

38 [Boulon MEx2A 4 STAS 4272-89 STAE?;?SCIS'Q-?S 5{5{562134;%';,[
37 |Couvercle 1| CA232F12007-37 | Sraceomman

36 |Anneau distancier 1| CAZ32F12007-36 | crmeommen

35 [Anneau O 95:2 4 2 | SRISO3601-1:2000 | Cacutchoue  fri=an £
34 |Anneau distancier 1| CAZ32F12007-34 | crmeonmen

33 [Rondelle 1| CA232F12007-33 | LracEamean

32 |Boulon M12:30 2 STAS 4272-89 | srasomonnrs |vieo 146
31 [Clavette A18x113125 1 STAS 1004-81 STAS e

30 [Rondelle 80 1 STAS B621-84 TAG S0

29 |Manchette ABSx110x10 1 STAS 7950/2-87 - T50 o 1o Eh

Fig. 2.77, e. Réducteur cylindrique (continuation des nomenclatures de

pour leur portance plus grande.

définition)

La variante de transmissions ordinaires contenant seulement
des engrenages coniques est rare en pratique (aux différentielles, aspect
non discutée dans notre cours). La variante contenant trois roues coniques
liées en série ou deux engrenages coniques liés en paralléle * ferait que la
premiére et la derniére roue aient les axes paralléles. Mais cette situation
pourrait étre obtenue en utilisant des roues cylindriques, qui sont préférées

Un exemple de transmission ordinaire avec un engrenage
cylindrique est donné comme un dessin d’ensemble en trois projections sur
la fig. 2.77.

1 On propose comme exercice seulement pour une mieux compréhension a faire
les schémas cinématiques pour ces cas non pratique, mais de discussion.
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2.3.3. Transmissions planétaires par roues dentées
2.3.3.1. Introduction. Degré de mobilité

On a dit que la transmission planétaire contient roues dentées a
axes de rotation mobiles autour des autres fixes. Des exemples sont
donnés sur la fig. 2.78. Ces transmissions contiennent

1. des roues centrales ou planétaires (1 et 4), qui ont des axes de
rotation fixes a la base 0.

2. des satellites (2 et 3), qui ont des axes de rotation mobiles autour
de ceux fixés a la base ;

3. le bras porte - satellites ou le chassis tournant (H), qui soutient
les arbres des satellites.

Les transmissions de roues dentées sont de mécanismes planes
qui doivent accomplir une condition de mobilité : on doit établir le nombre
des éléments menantes de telle sorte que le mouvement de toutes roues
dentées soit déterminé. La théorie des mécanismes vy utilise une
expression de calcul du degré de mobilité, qui n'est pas analysée dans
notre cours. Mais on peut constater intuitivement que le nombre nécessaire
des éléments menantes est deux pour tous les transmissions:
normalement ils sont les roue centrales 1 et 4 ; 'élément mené sera le bras
port - satellites H.
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Fig. 2.78. Schémas cinématiques des trains planétaires a roues
cylindriques (a, b) et coniques (c)
-«———  Sages transversaux aux axes de rotation
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On mentionne aussi que les suivantes aspectes de dénominations
liées du degré de mobilité :

1. silatransmission a le degré de mobilité égal a 2 (tous les exemples
sur la fig. 2.78), il S'appelle transmission différentielle ;

2. si on fixe I'une des roues (centrales) menantes, on obtient un
transmission qui a le degré de mobilité égal a 1; il est appelée
transmission planétaire proprement dit.
2.3.3.2. Rapport de transmission du transmission

planétaire proprement dit

Considérations générales. On discute ci-aprés le calcul du rapport
de transmission du transmission planétaire proprement dit. On utilise la
méthode d’inversement du mouvement (de Willis), qui permet la
transformation du transmission planétaire en transmission ordinaire. Pour
cela on superpose un mouvement supplémentaire a vitesse angulaire — oy
sur le mouvement de chaque élément, de telle sorte que le bras H
deviendra fixe.

On applique ce méthode premiérement aux transmissions par roues
dentées cylindriques (fig. 2.78, a, b). On écrit cinématiquement :
. 0 —O®
iy = ———H (2.200)
Wy — OH
ou le rapport de transmission du transmission a bras H fixe a été symbolisé
par l'indice supérieur attaché H.

L’expression définitoire antérieure est développée en considérant
au transmission planétaire proprement dit qui a, par exemple, la roue 4
fixée, m, =0 :

—oy i = 0, — oy . (2.201)

D’ici on peut obtenir le rapport de transmission, en considérant la
roue 1 menante :
. (O] .
iy = —==1-it!,, (2.202)
®h
ou en considérant le bras port - satellites H menante :
(DH 1

p=—=—7" 2.2
H1 . 1_@4 (2.203)

Pour calculer ces rapports, on doit exprimer le rapport i1H4 du
transmission ordinaire par les éléments géométriques (nombres de dents).
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Pour la variante du transmission de fig. 2.78, a on obtient en
utilisant I'expression définitoire (2.200) :

H _ O =0y [ Zp || Z4|_ Z3Z4 (2.204)
14 = G — oy 2, )\ z3) 724 '

d’'ou on obtient le rapport de transmission du transmission ayant la roue 1
menante et le bras H menée, se voir 'expression (2.202) :

Si le bras H deviendrait menante (en place de la roue 1), on obtient
le rapport de transmission dans ce cas en utilisant (2.203) :

L I S 1
Mo 1oy, Zaza (2.206)
2123

Pour la variante du transmission de la fig. 2.78, b, le rapport ilH4 est
défini géométriquement ainsi :

) O — O z z Z, Z
i = 2101 (_ZJ [_ _4j e Sl 2 (2.207)

En utilisant cette valeur, on peut obtenir les rapport de transmission
du transmission dans les deux variantes d’élément menante (on propose
comme exercice I'écriture de ces rapports).

Cas particulier de calcul pour la variante de la fig. 2.78, a. On
considére un cas particuliere des nombres de dents : z; =100 ; z, =99 ;

z3 =100 ; z, =101. On obtient le rapport de transmission :

. o] Z, 2, 99.101 1
iy = —==1— =1- = :
Oy Z, Z4 100-100 10000
Il en résulte que ce transmission est un multiplicateur (i<1) a un
rapport de transmission trés petite (pratiquement non - fonctionnel) a cause
du moment trés grand qui doit étre appliquée a la roue menante.

Si on considére que le bras H est menante, le rapport donné par
(2.203) est :

. Oy 1 1
= OH - ~10000.
e, 2224 ,_ 99101
2, 24 100 -100

Ce transmission est un réducteur (i>1) a un rapport de
transmission trés grande, qui s’obtient en utilisant seulement quatre roues
dentées.
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En conclusion, les transmissions planétaires par roues dentées
assurent un rapport de transmission trés grande par rapport a autres types
de transmissions meécaniques.

Aspects concernant la transmission planétaire par roues
coniques (fig. 2.78, c). Le rapport de transmission se déduit en appliquant
la méme méthode. Un probléme est I'établissement du signe du rapport de
transmission ilH4 de I'engrenage obtenue comme ordinaire en appliquant la
méthode d’inversion du mouvement. Ce rapport est défini géométriquement
par (2.200). Mai on met le probléme a définir le signe de I'expression
geometrique correspondante (se voir les expressions correspondantes

(2.204) — pour la fig. 2.78, a — et (2.207) — pour la fig. 2.78, b, pour les
transmissions par roues cylindriques.

On peut appliquer une regle de signe a I'écriture algébrique du ce
rapport de transmission, qui est donnée par la méthode de fléches
transversales aux axes de rotation. En acceptant un sens de la fleche a
la roue 1, les autres fléches résultent de la condition que les deux fléches
d'un engrenage soient convergentes ou divergentes a la génératrice
commune. Finalement, on compare la premiére et la derniére fleche :

1. sielles ont le méme sens, le rapport de transmission est plus ;

2. si elles ont des sens contraires, le rapport de transmission est
moins.

a la transmission de fig. 2.78, c, les fleches des roues 1 et 4 ont des
sens contraires, donc le rapport iT4 est défini géométriquement ainsi :
(Dl — (DH . 22 Z4

H
| =

14 g — O 2, 73 (2.208)
En suite, se développe le calcul des rapports de transmission iy ou

iyg, €n utilisant les expressions (15.193) et (2.203).



