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Chapitre 1

Vis et écrous

1.1 Introduction

Les vis comptent parmi les éléments les plus utilisés en construction des
machines et dans les assemblages. On peut les classer, d’aprés leur fonction, en

— wvis d’assemblage, servant & construire des assemblages démontables;

— wvis de mouvement, permettant de transformer une rotation en une trans-
lation ;

— wvis de fermeture et d’étanchéité, servant & fermer des orifices, par exemple
pour le remplissage et la vidange d’huile, ou & serrer un couvercle & joint ;

— vis de pression, servant a presser une piéce en leur extrémité ;

— vis de mesure (micrométre) ;

— etc.

1.2 Filetages (figures 1.1 et 1.2)

il
i
-

FIGURE 1.1 — Hélice définissant le filetage

e,
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SOMMET DU FILET

FLANC DU FILET

CYLINDRE

__CYLINDRE

/ DE BASE

{a’: ANGLE DU FILET
p: ANGLE DU FLANC

FIGURE 1.2 — Terminologie

1.2.1 Généralités

La caractéristique fondamentale des vis est le filet, « nervure en saillie sur
une surface cylindrique ou conique engendrée par le mouvement hélicoidal, au
tour de l'aze de cette surface, d’une section génératrice prise dans un plan mé-
ridien » (NBN109-1961).

Le filet est dit madle losqu’il fait saillie extérieurement sur une piéce male
(exemple : vis). Il est dit femelle lorsqu’il fait saillie intérieurement sur une
piéce femelle (exemple : écrou).

Les notions de sommet du filet et de fond de filet sont exprimées par la figure
1.2 mieux que par toute forme de discours, ainsi que celle de flanc du filet.

L’angle de flanc B est 'angle formé par 'une des traces des deux flancs sur
un plan méridien et la perpendiculaire a ’axe du cylindre ou du cone de base
contenue dans ce plan. On notera qu’a priori, il peut exister deux angles de flanc
différents (filets & profil dissymétrique).

Le pas P est la distance, mesurée le long de I’axe, entre deux points homo-
logues de sections successives d’'un méme filet dans un plan méridien.
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trizngle primitif

d = odiamétre extérieaur = diamétre nominal

d,= oliamétre olu noyaw
diamotre & Flancs de filet

R
il

H = hautewr olw érfanga}e Pr;miti{-’
fr= pas

A = hawtewr pertante de filet

FIGURE 1.3 — Dimensions

Les autres dimensions sont représentées en figure 1.3. On notera que le dia-
métre nominal d, qui sert & définir la vis, est le diamétre extérieur. Le diamétre
du noyau de la vis (diamétre a fond de filet) sert dans certains calculs de résis-
tance. Le diamétre a flancs de filet ds se compte & mi-hauteur du profil.

Une piéce est dite filetée a droite lorsque, vissée dans le sens des aiguilles
d’une montre & une piéce fixe, elle s’écarte de 'opérateur ; elle est dite filetée a
gauche lorsque, vissée dans le sens anti-horlogique, elle s’écarte de I'opérateur.
Les piéces filetées 4 gauche, qui sont exceptionnelles, doivent étre repérées pour
éviter tout risque de détérioration au dévissage. Ces repéres consistent en des
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saignées (figure 1.4). Une piéce filetée peut comporter un seul filet ou plusieurs

SAIGNEES

3

FIGURE 1.4 — Marquage des filets & gauche

filets juxtaposés, identiques et équidistants; elle est dite, dans le premier cas,
a filet simple et dans le second, a filets multiples ou a plusieurs entrées. Cette
derniére dénomination provient du fait que le vissage de la vis sur ’écrou peut
démarrer dans autant de positions angulaires différentes qu’il y a de filets.

1.2.2 Filetage ISO (figure 1.5)

écrou %
_ B 609___**, ,___% . |
iz “5°° % ¥ PROFIL DE BASE
E{
Vis s
\ I % SUR_LE DIAMETRE
£
o b 7] bunovay
e g ®
S DE_LA VIS
J 108
o &
o ‘U“ ‘d‘.

FIGURE 1.5 — Profil ISO
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Le filetage triangulaire ISO a pour section génératrice un triangle équilatéral
dont le coté est égal au pas. Le profil ainsi défini est tronqué par deux cylindres,
menés au huitiéme et au quart de sa hauteur, respectivement & partir du sommet

et de la base. On a donc
H = 7 tg30°

et les autres dimensions en découlent, suivant la figure 1.5. La hauteur portante
vaut gH . Cest le filetage le plus courant pour les assemblages.

1.2.3 Filetage trapézoidal et filetage carré

08a

Hiz

FOND

Hiz

/!
// y A /Iﬁ e /
R IZAND ///// ﬂ///

FIGURE 1.6 — Filetage trapézoidal : n, = nombre d’entrées; p = pas; H =
hauteur du triangle primitif, H = 1,866p/n.; h = hauteur portante du filet,
h =0,5p/ne; a = vide a fond de filet

7
N

N
AN

FIGURE 1.7 — Filetage carré
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Ces filetages, représentés en figures 1.6 et 1.7, sont trés courants dans les vis
de mouvement. Leur rendement est d’autant meilleur que I’angle de flanc est
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plus petit, comme nous le verrons plus bas.

1.2.4 Autres filetages

Les filetages précédents sont les plus courants. Il en existe cependant d’autres,
parmi lesquels il convient de citer

— le filetage 4 gaz, ayant un angle de flanc de 55°, qui s’utilise dans les

raccords de tuyauteries ;
— le filetage Withworth, le filetage en dents de scie, etc.;
— le filetage rond, trés robuste et peu sensible aux chocs, qui est utilisé pour

les accouplements de wagons de chemin de fer.

1.3 Visserie d’assemblage

1.3.1 Désignation

Il existe de trés nombreuses espéces de vis et d’écrous et les figures 1.8 et
1.9 ont pour seule prétention d’en donner quelques exemples, sans vouloir étre
exhaustives.

D F”f’?

Vis ATETE | VIS ATETE | vyis ATETE

(YLINGDRIGUE FRAISEE CYLINDRIGUE VIS SANS =

LARGE = £

. =AREE = TETE L

VIS A TETE ) v - GOUJON
HEXAGONALE Vis! A si% EMPREINTE

(& collerette) PANS cREUX] CRUCIFORME
i VIS A SCELLER Vis A TETE BOMBEE,
vs A70E A COLLET CARRE | VI5- BOUCHON

|

)
e

&

1

|
N

|

FI1GURE 1.8 — Quelques types de vis
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D

4
=
/

HEXAGONAL HAUT CARRE' BORGNE (_RElNELE
‘ A ENCOCHES S
HEXAGONAL (NORMAL) —— CRENELE,

A COLLERETTE

D

HEXAGONAL 8AS

CYLINDRIQUE _FENDU CYLINDRIQUE A TROUS FRONTAUX

FIGURE 1.9 — Quelques types d’écrous

La norme belge NBN 507 dénombre en effet 119 espéces différentes de vis et
19 especes d’écrous. Il existe une désignation abrégée des vis et écrous, dont les
principes sont donnés en figure 1.10, suivant NBN E 27-002.



CHAPITRE 1. VIS ET ECROUS

ATIVIINOVE %

FIGURE 1.10 — Classification des vis et écrous
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Les rondelles s’emploient dans certains cas, soit que la surface sur laquelle
repose l’écrou soit trés tendre (bois), auquel cas on emploie une rondelle large,
soit qu’elle soit mal finie ou encore oblique par rapport & l’axe de la vis (serrage
de profilés, fig. 1.11. Certains boulons & haute résistance comportent des congés
qui rendent l'utilisation de rondelles nécessaire.

A METAUX A _BOI5

RONDELLES _POUR _PROFILES

Inclip, lF-nl;nn 8y,

Pour_ProriL-U

POUR PROFIL - L. I

1 @ 1

FiGURE 1.11 — Rondelles

1.3.2 Dispositifs de sécurité

Pour empécher le desserrage spontané des vis et écrous, spécialement dans
le cas de sollicitations dynamiques ou accompagnées de chocs, il est souvent
nécessaire d’utiliser un dispositif de freinage, encore appelé dispositif de sécurité.
Certains de ces dispositifs consistent & augmenter le couple de desserrage par
frottement, comme les rondelles élastiques, les écrous auto-serrants les rondelles
& dents, les rondelles Belleville, les contre-écrous. On parle alors de sécurités
relatives. Lorsque la sécurité résulte d’un effet d’obstacle, on 'appelle sécurité
absolue. dans cette catégorie se trouvent les goupilles, les rondelles & ailerons et
les sécurités par fil (figl.12).
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QUELQUES DISPOSITIFS
DE _FREINAGE

contre -écrou

W/

RONDELLE - RESSORT CONTRE- ECROU ECROU ELASTIQUE
(GROWER) (PAL)

Ecrou Vis

RONDELLE| BELLEVILLE

frein en nylon

RONDELLE
A DENTS

ECROU AUTOSERRANT

ECROU AU TUIERRNTIL

( NYLSTOP )

GOUPILLE ET ECROU

CRENELE

FIGURE 1.12 — Freinage des écrous

1.3.3 Qualité mécanique des vis

En ce qui concerne la résistance des vis, il existe une classification en classes
de qualité, fondée sur la charge de rupture nominale. La contrainte de réfé-
rence est le quotient de ’effort passant par le boulon, par une section résistante
conventionnelle §, définie par

™ dlmaz+d22
)y =—- = =
=5 ()
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0l di may est le diamétre maximum a fond de filet et dy, le diamétre a flanc
de filet (figures 1.3 et 1.5). (On trouvera les valeurs de €2, pour les vis les plus
courantes en figure 1.13.)
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FIGURE 1.13 — Dimensions des vis les plus courantes
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Chaque classe de qualité est repérée par deux nombres séparés par un point.
le premier de ces nombres représente le centiéme de la contrainte a la rupture
minimale, exprimée en M Pa, et le second exprime le rapport entre la limite
élastique et la contrainte de rupture, en dixiémes. Ainsi, une vis de classe 10.9
posséde une contrainte de rupture au moins égale &

R,, =10-100 = 1000M Pa
et une limite élastique au moins égale &

Ry = 0,9R,, = 900M Pa

. Les essais de réception sont spécifiés dans les normes. De la méme fagon il
existe une classification de qualité des écrous fondée sur la pseudo-contrainte
Force/Qy qu'ils doivent subir sans dommage lors d’une épreuve normalisée. On
trouvera en figure 1.14 les qualités des vis et écrous et leur disponibilité selon
les types de vis.

(I50/R898/1,

I50,/2898/3

FARAPTERT STTQUES CTASSES DE QUALITE NORMALISEES
ECANIOURS 3.601 4,501 4,81 5.615.816,6] 56,81 6,91 8,8 110,912,9]14.9
wmin 1320 400| 2001 so0 | 500 | eoo| Gool ool soo ticoolszeol1400

L IP2) e TsE0 | 5501 700 | 7o ] Boa] Bool Boal 1000l 1200 1400 11600

BRINELL min 190 | 3101 110 140 [ 140l 170 %70 170l 225 280 [ 330 |390
HB wmaxr  |1501 1701 170 215 [ 2151 245 245] 2451 300 |368 | 425 -

Ro o (MPa) min [200] 240 320 3001 400 360 480 540 640 {900 | 108011260

Rjﬁliﬁencemiﬁ e |- |- - |- |« |~ |- l6 |40 |30 |30

k% min 125 | 25 | 14 |20 Lto [16 |8 iz 112 19 a 7

Remsi.:a.nce 2 la Tdentique & R . La rupiure ne peut se produire juste

tractl?ﬂ_sous gous la téte de fg‘v:fhso

cale bisise

QUALITE a p & 2 10 12 14
o s on R s
Tension"?/n ,, lors 400 | 500 | 600| 200 | 1000} 1200|1400
de 1'épreuve de charge

(vPa)

VIS MORMALTSEES

TYPE QUAT. 3.0 4.6 1 4.8 15,6 |5.8 |6.6 {6.8]6.9]8.8 {10.9]|12,9}14.9
mG T x ® x X
mCL1 X by
154 x X x
o X X
nCs 3 X ® pid
ST X X
fnS o X X X

FIGURE 1.14 — Qualité mécanique des vis et écrous
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1.3.4 Fabrication des vis

A partir de rondins laminés ou étirés, on peut fabriquer les vis de plusieurs
manieéres.

(a) Au tour, il faut partir d’un rondin dont le diamétre excéde le diamétre sur
angles de la téte, tourner un corps et une téte ronds, fileter le corps, puis
fraiser les pas de la téte.

(b) Par déformation plastique, on forge d’abord la téte par repoussage, et il
ne reste plus qu’a fileter la tige.

(c) On forge la téte, puis on marque le filet par roulage.

En ce qui concerne ’équipement, le procédé (a) est le seul possible dans un
atelier courant. Mais il nécessite un enlévement de matiére important. Pour la
fabrication en série, le procédé (c) est le plus économique et le plus rapide. Le
filet roulé présente un meilleur état de surface et est plus résistant, car les fibres
de laminage y suivent le filet, contrairement au filet tourné, ou elles sont coupées.
De plus, le roulage provoque des contraintes superficielles de compression favo-
rables a la résistance en fatigue. Cependant, ces contraintes résiduelles peuvent
étre annihilées par un traitement thermique. C’est pourquoi les meilleures vis,
en ce qui concerne la résistance, sont obtenues par roulage aprés traitement ther-
mique & 'aide de machines trés puissantes, comme la machine luxembourgeoise
PEE WEE [1]. signalons encore les traitements superficiels, dont le plus courant
est la phosphatation (au manganése de préférence) qui empéche la rouille et
lubrifie le boulon. Les vis phosphatées se reconnaissent & leur couleur noire.

1.4 Frottement de la vis sur 1’écrou

1.4.1 Systéme a coins

Nous commencerons par envisager le systéme de la figure 1.15 ot deux coins
sont en contact sur une surface inclinée d’un angle a selon ’axe 1 et d’un angle
— [ selon 'axe 2. Le coin inférieur est astreint & se mouvoir horizontalement et
le coin supérieur, & se mouvoir verticalement, par des guidages sans frottement.
Le coin horizontal se meut & une vitesse u sous U'effet d’une charge T et le coin
vertical, & une vitesse w, tout en étant soumis & une charge résistante V.

Comme le montre la figure 1.15 (b), la vitesse de glissement relatif v, est
inclinée de I’angle «, ce qui méne & la condition

w=utga
La normale & la surface de contact a pour composantes

_ (tga7 _tgﬂ7 1)
V1+tg2a+tg2

Sur cette surface agissent une force normale P et une force de frottement Q) =
uN. L’équilibre vertical du coin supérieur s’exprime par la condition

P
V1+tg2a+tg2p

N = Png — Qsina = — Qsina
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-
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3

w[%g (b)

FIGURE 1.15 — Systéme & coins

L’équilibre horizontal du coin inférieur donne
Ptga
V1+tg?a+tg? g

Tenant compte de la condition @ = uP, on obtient

T=Pni+Qcosa= + @ cosa

T tga+ucosoz\/1+tg2a+tgzﬁ

N 17usina\/l+tg2a+tg25

On peut simplifier cette expression en posant

1 ﬁﬁmmmwmmwﬁ“ S écir’bnA A

tg " = ucosa\/l +tg?a+tg28 = u\/l +tg? Bcos? a
ce qui conduit au résultat !

T tga + tgo* N
—:7:t
N 1—-tgatge* gla+¢7)

1. Remarque : Lorsque ’angle « est petit, on peut écrire

1
cosar~1l, 1+tg2BcoslarnV/1+tg2f8=——
cos 3

ce qui donne
I
cos 8

formule qui est parfois, & tort, utilisée sans se soucier de la valeur de a.

tgp* ~

21

(1.1)

(1.2)
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Le rendement de ce mécanisme, dans le sens direct que nous avons examiné
est donné par
_ Nw tg o
Ndirect = Tu - tg(OZ+Q0*)
On remarquera qu’il est d’autant plus faible que ¢* est plus grand, ce dernier
augmentant si
— le coefficient de frottement p augmente
— l'angle 8 augmente ;
— l'angle o diminue. 2
Examinons & présent le fonctionnement rétrograde du mécanisme, c’est-a-
dire celui ou u et w sont négatifs. La relation entre u et w est inchangée, mais
la force de frottement change de sens, ce que l'on peut exprimer en changeant
le signe de ¢*. Il vient alors

(1.3)

~ = tela—¢%) (1.4)

Comme on peut le constater, le second membre n’est pas nécessairement positif.

— Sia > ¢*, T est positif, ce qui revient & dire que la charge N est capable

de vaincre une réaction 7' positive. on dit alors que le mécanisme est
réversible.

— Si a < ¢*, T est négatif, c’est-a-dire que le coin inférieur a besoin d’étre
aidé pour se mouvoir. Sans cette aide, le mécanisme se coince. On dit alors
que le mécanisme est irréversible.

— Si les deux angles sont égaux, le mécanisme est & la limite de réversibilité.

Le rendement rétrograde est donné par
_ Tv _ tgla—¢")
"rétrograde = 7, ~ T tga (1.5)
Il est positif si le mécanisme est réversible et négatif si le mécanisme est irré-
versible.

Lorsque le mécanisme est irréversible, on a tg(a + ¢*) > tg2a > 2tgq, ce

qui implique que le rendement direct vérifie

1
(Mdirect irréversible < 9 (1.6)

1.4.2 Systéme vis-écrou

Tout ce qui vient d’étre vu s’applique au systéme vis-écrou. Le coin inférieur
est alors la vis et le coin supérieur, I’écrou. IV est alors la force axiale sur ’écrou.
Le moment de torsion & la vis vaut alors, lorsque la vis est motrice,

da

d
M, =T :Ng tg(a + ¢*) (1.7)

ou dy est le diamétre & flanc de filet. Si I’écrou est moteur, on pourra, dans le
cas réversible, récupérer & la vis un moment

d *
M, = N= tg(a - ¢") (1.8)

2. Dans certaines limites. En fait, ¢* atteint un maximum pour un angle o un peu inférieur
4 45°.
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Les vis de mouvement peuvent étre réversibles ou irréversibles. Dans le cas
irréversible, seule la vis peu commander le mécanisme, ce qui peut étre recher-
ché pour éviter un frein, mais c’est au détriment du rendement. C’est le cas,
notamment, des étaux, que ’on ne désire évidemment pas voir se desserrer spon-
tanément. Le rendement direct des étaux est donc toujours faible et & défaut
d’un calcul précis, on table sur = 0,1. Les vis d’assemblage sont toujours
irréversibles.

Un systéme vis-écrou sera d’autant plus réversible ou plus proche de la ré-
versibilité que 1’on

— augmentera ’angle o = %{;2 et donc, le pas. Les vis & plusieurs entrées,

ayant un pas plus grand, sont plus réversibles que les vis & simple entrée. 3

— diminuera ’angle de flanc 3. Les vis & filet carré sont donc les plus réver-

sibles.

— diminuera le coefficient de frottement (lubrification).

1.4.3 Couple de serrage de I’écrou dans un assemblage

Dans le cas des assemblages, la technique normale consiste & poser la vis puis
a serrer I’écrou. Ce dernier presse les piéces serrées avec une pression p, d’ou il
résulte un couple de frottement supplémentaire

(M) io :/ upr - 2mrdr
écrou/piece surface de contact

auquel on donne généralement la forme

Dy

(Mt)ecrou /pisce = pN—=

ou D), est un diamétre moyen de 1’écrou, qui, pour les proportions courantes,
s’évalue par
Dy =1,4d

Au total, on a donc un couple de serrage donné par

d D
Ms=N ;tg(aJrga*)JruTM . Dy ~14d (1.9)

Dans le cas des vis d’assemblage, ’angle « est petit et on peut écrire approxi-
mativement, si P est le pas,

tg(a+¢") ~tga +tgyp %rderCOSﬁ

ce qui simplifie la formule en

d2 P 12 DM
Mg~ N—|— — 1.10
s 2 <7rd2+cosﬁ+'ud2> (1.10)

A titre de premiére approximation, on cite souvent la formule forfaitaire

Mg =~ 0,2Nd;

3. Dans certaines limites, voir note de bas de page précédente.
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L’application de la formule 1.10 se heurte & la trés grande dispersion des

coefficients de frottement expérimentaux

aux valeurs données en figure 1.16.

. Des essais pratiques [8, 9] ont mené

BTAT DE SURPACE

féa’ selon lubrification (VDI-R 2230)

Galvanizé (Zn)e Bfﬁ»m
Cadmid o 7ﬂ-m

Hon traité

0,125..0,18
0,0B...0,12

0,125..0,17
0,0840.0,11

vIg BCROU non graigsé[huild pite MoS
Thosphaté WM 0 1deee0,18] Ugideos0315] Op100a.0511
Phosphaté Zn Opthese0,21 0y 14e000,17| 0,10...0,12

Galvanied = 8/'”“

Galvan.

5 /wm

0,125..0,17

0,14.0.0,19

Cadmié = S/.Lm

5,08...0,12

Cadmid = 6/01-1

0,10.5+0,15

FIGURE 1.16 — Frottement des boulons - p est ici noté féq

1.5 Précontrainte

Le fonctionnement correct d’un systéme boulonné nécessite un fort serrage

préalable du boulon, lui donnant une contrainte initiale proche de sa limite
élastique. C’est la précontrainte. Son role est d’empécher le décollement des
piéces serrées. Nous allons voir que, moyennant cette condition, 1’assemblage
résiste d’un maniére particuliérement favorable au boulon.

Nous allons d’abord étudier le processus de serrage du boulon. Lorsque
I’écrou arrive au contact des piéces & serrer, le serrage commence. La vis est
alors tendue d’une force Ny et les toles (c’est le terme générique que nous uti-
liserons pour les piéces serrées), comprimées de la méme force. Par conséquent,
le boulon s’allonge d’une longueur

_ Mo
-5

ou k, est sa raideur (loi de Hooke). De la méme facon, les piéces serrées se
contractent d’une longueur

e (1.11)

N
Juo | = > (1.12)
t
Le déplacement total, repris par le déplacement axial de I’écrou, vaut
1 1
ug = Uo,p + uo¢| = No | — + — (1.13)
ky ki

On en réduit aisément I’angle 6y dont a tourné I’écrou, a condition de connaitre

le pas P*
2T 1 1
O = Ny [ — + —
0 O<kv+kt>

5 (1.14)

1.6 Calcul des raideurs

Examinons & présent de quelle maniére on peut évaluer les raideurs k, et k;

4. A cet angle ), il faut encore ajouter 'angle di 4 la torsion de la vis lors de la précon-
trainte, de la forme 6y 7 = 79 - £/(G1Ip) - Nous verrons plus loin comment calculer 7o.



1.6. CALCUL DES RAIDEURS 25

1.6.1 Raideur de la vis

Considérons, pour fixer les idées, la vis représentée en figure 1.17. Sous un
effort Ny, on a les allongements suivants :

1) Raideur de ls vis kv (dism. nominal 4)

ol
4 n 1.1, 0,44 1
=g 3 A
2, T s T, v na/e AL,
]2 1., 14 15
- o =t + TR e
(f" n, ;3 £,
Lo ol 12 1 L0t
= g oo B
0,4 4 ™ a2/4
FIGURE 1.17 — Calcul de la raideur de la vis
No
Portée 1 12
EQ,
No
Portée 2 12
EQ,
No
Portée 3 : ——/
EQ; °
No
Portée 4 14
EQ, !
) No . D . )
Portée 5 ﬁ& ot 2, est la section résistante de la partie filetée.
b

Il reste a tenir compte de la déformation de la téte et de la partie engagée dans
I’écrou. On admet que ces deux parties équivalent chacune & une portion de

longueur
ltete = Lecrou = 0,4d
de cylindre de diamétre nominal d. Il vient ainsi

e L O S S R R ¥
0T\ B T B, T EQ, T EQ;  EQq  BQ; | prf

donc

1 1 (0,4d ¢ b U3 by U5 0,4d
e T T R T 1.15
" E<”4d2+91+92+93++94+95+”22 (1.15)
On notera que dans le cas d’une vis roulée, le diamétre de la tige n’est pas
le diameétre nominal d, mais le diamétre a flancs de filets ds.

1.6.2 Raideur des piéces serrées

Le calcul de la raideur des piéces serrées est plus délicat. Le principe géné-
ralement adopté consiste & remplacer les piéces serrées par un cylindre creux

équivalent :
1 Ly

b  EQ,

(1.16)



26 CHAPITRE 1. VIS ET ECROUS

F1GURE 1.18 — Calcul de la raideur des piéces assemblées

La détermination du rayon de ce cylindre a fait I’objet de recherches depuis
longtemps déja, notamment par Bobarikov en 1911 [4] et par Rotscher en 1927
[19]. Des études plus récentes, dues a Junker [5, 6, 7], ont amené & corriger
quelque peu ces premiers résultats. Les formules de Junker distinguent trois
cas, en fonction du diamétre Dy du plus grand cylindre inscrit dans les piéces
serrées et de son rapport au diamétre sur pan d, de la téte de vis (figurel.18).

1. Pour Dy < d,, on a simplement

Q=T (D} - D?) (1.17)

2. A lautre extréme, lorsque les piéces serrées présentent une largeur Dy
grande, c’est-a-dire Dy > 3d,, on a

(da + ét>2 - D?] (1.18)

™

Q4 1

10

3. Pour les cas intermédiaires, c’est-a-dire pour d, < Dy < 3d,, on procéde
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par interpolation linéaire entre les deux formules précédentes :

Dy =d, — +(d2-D;)

€t 2 2 ™ 2 2 dagt g?
do+ L) —D2| =T |(a? - D —t
(s gs) 02| = [0 -0 e

et pour d, < Dy < 3d,, on écrit

[y g L (P ) (detle, G
Qt_4{(da Di)+2<da 1)( = T 100 (1.19)

ce qui est correct aux limites.

NSNS

DH:3da —

1.7 Fonctionnement sous une charge axiale

7 rV v’ / .
;%// _/:< q./f/‘/t//\/\
%&k ik -‘:\ii\\\\\ [\\\

T v,

-,
“
—~

&)

FIGURE 1.19 — Répartition des efforts sous une charge axiale F’

Généralement, la charge axiale F' est appliquée a Uintérieur des piéces, sou-
vent sur le plan méridien de chacune d’elles (figurel.19). La partie des piéces
situées entre les points d’application de la charge forme le systéme des piéces
serrées, dont la flexibilité s’obtient aisément :

Ny 1
i = —=—qli = =N, 1.20
YT B, T T (1.20)
avec .
q
— == 1.21
ki ke (1.21)
Le reste forme le systéme de la vis, dont la flexibilité est donnée par la relation
N, N, 1
p=— °(1—q)ly = —N, 1.22
u’u EQb + EQt( q) t k,lu v ( )
avec ) . )
— =4 (1-q— 1.23
v 0o (1.23)

Il est clair que 'on a la relation

o111
Lttt 1.24
R T (1.24)
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Considérant alors le systéme précontraint comme référence, Ueffet de la sur-
charge F' est d’allonger le systéme de la vis et le systéme des piéces serrées d’un
méme déplacement Au’. Les efforts dans les deux systémes sont alors modifiés
suivant la loi de Hooke,

N{) = NO + k;AUI
N/ = Ny—kAd
avec la condition d’équilibre
F=N,—-N;

soit
F = (K + k) Ad

On en déduit la répartition suivante des efforts entre le systéme de la vis et le
systéme des piéces serrées :

k/
N/ =N, = No+ ﬁk,F=N0+q>’F (1.25)
v t
! ké !

ou apparait le coefficient de charge du systéme de la vis

K
ki, + ki

(1.27)

On définit aussi fréequemment la raideur relative de la vis

Tk, + ke

(1.28)

Ces deux coefficients sont en relation simple. En effet |

¥ Z k
Phi' = ke
L+ L ,}f+é ky + Ky

BN

k

+

BN

soit
o' = g (1.29)

Le coefficient de charge @' est généralement trés inférieur a l'unité (' =
0,1...0,4) ce qui permet d’expliquer la bonne tenue des systémes boulonnés a
la fatigue. Les vis sont en effet des corps fortement entaillés pour lesquels la
résistance en fatigue est assez faible. Par rapport au métal de base, la charge de
rupture est fortement augmentée et la limite d’endurance, fortement diminuée,
ce qui méne & un diagramme de Smith-Goodman dont les branches sont, prati-
quement & 45°. En conséquence, le critére de résistance a la fatigue se résume a
vérifier que le terme alterné de la contrainte o, soit inférieur & op. Or, sous une
charge alternée F, I’assemblage ne transmet & la vis qu’une charge ®'F beaucoup
plus faible, ce qui est trés favorable. Ceci est d’autant plus vrai que

— le systéme de la vis est plus souple;

— le systéme des piéces serrées est plus raide.
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C’est pourquoi, dans les cas difficiles, on utilise des vis amincies les plus longues
possibles, ou d’autres artifices représentés en figure 1.20.

TETE DE BIELLE

portées de guidage

,/"/ P o
7

miw] =

RS

ASSQUPLISSEMENT DU
SYSTEME BOULON

(T1]]

i e @%
|
|
|

tige amincie

H i
L& |

COMPARAISON P2l

Capacité statique Z 400 400 70
CaFacL'té dynamique % 4060 434 162
Prix % 400 95 463

F1GURE 1.20 — Amélioration de la tenue des vis en fatigue

1.8 Serrage initial

Le serrage initial est important & plusieurs titres. D’une part, c’est lui qui
garantit que les piéces restent serrées en toutes circonstances, ce qui s’exprime
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par la condition
Ny=Nyg—(1-®)F>0

D’autre part, on peut prescrire un serrage requis Ny pour diverses applications.

1.8.1 Etanchéité pour un liquide sous une pression p

11 faut que le pression sur le joint soit au moins égale & un multiple yp, avec
v =1,5 (joint souple) ...4 (métal/métal)

Dans le cas de forces fortement variables, on mettra les surfaces en contact direct
avec un joint torique.

1.8.2 Effort transversal () a reprendre par frottement

Q
Hsurf

Np =

avec gyrf =
— 0,45 : construction métallique, acier Ry 2 = 300M Pa, surfaces grenaillées,
sablées, passées au chalumeau, moyennant des essais préalables avec 90%
de succeés;
— 0,60 : mémes conditions, acier Ry o = 360M Pa;
— 0,30 : constructions métalliques, surfaces brossées ;
— 0,10...0,15 : construction mécanique, surfaces contaminées.

1.8.3 Serrage résiduel sous force axiale

Npg > 0, pourcentage raisonnable de F’

1.8.4 Effet du tassement des interfaces

Or, le serrage n’est pas parfaitement permanent, car les rugosités de surface
se tassent petit a petit sous l'effort. Ce tassement peut étre chiffré de maniére
approximative & l’aide du tableau suivant [10] :

Tassement axial Aug en um
Source Sollicitation axiale | Sollicitation au glissement
pulsatoire ou combinée
Filet 5 5
Chaque interface
vV 4 8
\YAYAY 2 4

La perte de serrage qui en résulte se calcule par la formule

ANO:1A$

(1.30)
ot
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1.8.5 Effet des dilatations thermiques différentielles

Notons encore que le serrage peut étre altéré par des dilatations différen-
tielles. Dans le cas de matériaux différents, les piéces serrées, soumises & une
augmentation 7' de la température, ont tendance a se dilater de

Aug = alT
tandis que la vis a tendance & s’allonger de

Augp = o, b4T
ce qui provoque une diminution de serrage

ay — )l T
ANy = {ow — ae)beT s t)l : (1.31)
ko ke
On notera que si la vis est en acier et les piéces en aluminium, on obtient, pour
T > 0, une diminution de serrage négative.

1.9 Sécurité par rapport a la déformation perma-
nente des vis

Le calcul de la vis & la déformation permanente doit se faire avec la section
minimale de la vis 25. Pour une vis filetée sur toute sa longueur, c’est €2,. Notons
0o la contrainte normale liée & la précontrainte :

[ ﬁg
Il ne faut pas perdre de vue qu’il existe, lors du serrage, une contrainte de torsion
due au moment de frottement entre la vis et I’écrou. Cette contrainte vaut

161“15 8N0d2 d2
_ — 2t * 1.32
= o 7 telat¢’) (1.32)
En pratique, cela donne le plus souvent 75 ~ 0,40q, & moins que la vis ne

soit assouplie par des sections plus minces que le filet. En notant alors Ao le
supplément de contrainte axiale da a la dorce F,

tg(a+ ") = 209

'F
Ao = 1.
o o (1.33)
on obtient, a partir du critére de von Mises, la condition
R
\/(00 +Ac)2 4378 < =02 (1.34)

50,2
L’expérience a montré que l'on peut se contenter d’une sécurité vis-a-vis de la
limite élastique égale & 1 [10], ce qui est parfaitement compréhensible, car la
premiére plastification en torsion n’implique pas la plastification dans la masse.
Généralement, Ao est faible (Ao ~ 0,1Rp2), ce qui permet d’effectuer un
serrage initial menant environ &

\/ o2 + 3718 ~ 1,300 = 0,9R »

oy~ 0, 7R072

Ce résultat sert de base au prédimensionnement de I’assemblage.

soit
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1.10 Reésistance des vis a la fatigue

Fortement entaillées, les vis n’ont qu’une résistance limitée en fatigue. Comme
nous 'avons déja signalé, il suffit en fait de vérifier la grandeur de la contrainte
alternée o,. La sécurité en fatigue, donnée par

)
Oq

Sp = (1.35)
doit étre au moins égale & 1,5. Il faut noter que la contrainte alternée se calcule
avec la section du noyau ), et non avec la section résistante conventionnelle
Q. Les limites d’endurance & prendre en compte sont données dans le tableau
suivant [10, 16].

Limite d’endurance des vis
Elaboration | Tt. therm. aprés roulage | Roulé aprés Tt. therm.
Classe 5.6 | 88 10.9,12.9 8.8 10.9,12.9
M4...M8 50 | 60 70 100 110
M10...M16 | 40 | 50 60 90 100
M18..M30 | 30 | 40 50 80 90

1.11 Risque d’écrasement des piéces serrées

La téte de la vis et ’écrou transmettent aux piéces serrées une pression équi-
librant D'effort dans la vis. Cette pression ne peut étre excessive, sous peine de
marquer fortement les piéces. D’aprés les recherches de Junker [5], le serrage
provoque a la fois des déformations et de 1’écrouissage, ce qui permet d’at-
teindre en service des pressions limites plus élevées que les classiques pressions
d’écrasement : on écrira donc la condition

_ N (1.36)
b= Qp = Plim -

avec les limites suivantes pour un serrage a la main.

Matériau piéces serrées | piim/M Pa
Acier, R,, = 370M Pa | 300
Acier, R,, = 500M Pa | 500
Acier C45 amélioré | 900
Ft, R,, = 200M Pa | 750
Mg-Al9 moulé sous pression | 200
Mg-Al9 moulé en coquille | 200
Al-Si6Cu4 moulé en coquille | 300

Dans le cas d’un serrage a la machine, ces valeurs sont & multiplier par 0,65.

1.12 Risque d’arrachement des filets

Lorsque ’on utilise I’écrou fabriqué de pair avec la vis, le probléme de 'arra-
chement des filets ne se pose pas, car les normes prévoient une mise a ’épreuve
de I’écrou garantissant contre ce risque : ’écrou est fait pour résister au moins
aussi bien que la vis.
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Mais il existe de nombreuses applications ot la vis s’engage directement
dans un trou taraudé pratiqué dans une des piéces ( par exemple, pour fixer un
accessoire sur le bati d’une machine). Il faut alors s’assurer que le nombre de
filets en prise suffit & reprendre leffort. Le tableau suivant donne des indications
a ce sujet :

Longueur d’engagement minimale

/ Classe de qualité de la vis | 8.8 | 8.8 | 10.9 | 10.9
/ Finesse du pas d/P <9 |>9 | <9 | >9
Piéce AlCu4Mgl 1,1d 1,4d

taraudée | Ft grise R,, =200MPa | 1,0d 1,2d 14d
Acier R,, = 370M Pa 1,0d 1,25 d 1,4 d
Acier R,, = 500M Pa 0,9d 1,0d 1,2d

C45 amélioré 0,8d 0,9d 1,0d

1.13 Incertitude de la valeur du serrage initial

Dans tout ce qui précéde, nous avons parlé de la valeur de la précontrainte Ny
sans trop nous soucier de la maniére de la mesurer. Il convient cependant d’exa-
miner avec quelque attention les méthodes de production de la précontrainte,
afin de déterminer leur précision.

1. Nous avons déja cité la mesure de ’angle de rotation de I’écrou. On serre
I’écrou a la main jusqu’a ce que la résistance devienne manifeste et on
admet que ce symptome détermine la mise en contact des piéces. Il suffit
alors de mesurer ’angle de rotation de I’écrou mi & la clef pour déterminer

Peffort , par la formule
2w 1 1
0p=—=No|—+ —
o p (k * kt>

Il faudrait, en toute rigueur, ajouter ’angle de déformation de la vis en
torsion, mais celui-ci reste faible (= 2°).

2. On peut également mesurer 1’allongement de la vis : on a en effet

No
Up,w =
ky

Cette mesure est souvent malaisée du fait que les deux extrémités de la
vis ne sont pas toujours accessibles. En outre, le matériel de mesure doit
étre suffisamment précis.

3. La méthode la plus courante consiste & mesurer le couple de serrage grace
a une clé dynamométrique. Certaines se contentent de mesurer le couple,
mais d’autres, plus perfectionnées, déclenchent lorsque le couple atteint
une valeur donnée. L’inconvénient de ce procédé réside dans le fait que le
couple de serrage dépend du coefficient de frottement qui varie trés fort,
excepté dans le cas des vis phosphatées au manganése dont le traitement
de surface assure une bonne reproductibilité du frottement.

4. 1l existe des machines a visser, électriques, hydrauliques, pneumatiques
ou encore a percussion. Elles possédent toutes un dispositif de limitation
du couple.
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5. Le procédé le plus grossier consiste & prescrire le serrage avec une clé dont
le bras de levier est relativement court. Le principe est qu'un homme de
force normale, obtiendra le serrage voulu en y mettant toutes ses forces.
Il va sans dire que ce procédé est le plus grossier de tous. (Pour des vis de
fixation de roues, tabler sur une force de 500N.)

Pour chacun de ces procédés, la précision peut étre mesurée par le rapport

ay, entre la plus grande et la plus petite valeur de la précontrainte & laquelle il
peut mener :

(1.37)

Les valeurs du tableau suivant sont prescrites par la recommandation VDI-
R2231, Anziehen von Schrauben.

ap | Mode de serrage et circonstances

1.4 | clé dynamométrique, surfaces huilées ou enduites de pate de MoS,
1,6 | machine a boulonner, surfaces huilées ou enduites de pate de MoSs
mesure de l’allongement

1,8 | clé dynamométrique, pas de lubrification

2 | machine a boulonner, pas de lubrification

mesure d’angle

3 | serrage avec une clé de longueur réduite

La précontrainte & prescrire est égale aux 9/10 de la précontrainte maximale,
de maniére & éviter toute surcontrainte.

1.14 Calcul des assemblages vissés précontraints

1.14.1 Dimensionnement initial

Dans le cas le plus général, ’assemblage doit reprendre un effort longitudinal
F, tout en garantissant un serrage résiduel N nécessaire pour ’étanchéité, le
frottement,etc... On doit donc avoir

Nt.min = No,min — ANy — (1 — ®")F = Np
ot ANy est la perte de serrage. Ceci donne
Nomin = Nr + ANy + (1 — @) F
Le serrage maximum vaut donc
Nomaz = @ Nomin = 0[N+ ANg + (1 — @) F] (1.38)

Mais cette formule contient le coefficient ®’, qui dépend des dimensions & dé-
terminer, de méme d’ailleurs que la perte de serrage. En d’autres termes, le
probléme est implicite, et il nous faut une valeur de départ. Pour obtenir celle-
ci, nous remplacerons dans la formule (1.38) (1 — ®')F par F, ce qui constitue
une majoration, et nous omettrons en compensation le terme ANy. Ceci donne

No.maz = ap(Ng + F) (1.39)

Ceci permet de déterminer la section résistante minimale de la vis par la formule

NO max
Qpin = —mar 1.40
0,7Rp 2 ( )
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1.14.2 Vérification

La section étant choisie, on peut calculer les raideurs k, et k;, les nombres
D, g, @’ et la perte de serrage ANy. On en déduit Ny ez par (1.38) et Ny min =
No,maz/aw. On peut alors vérifier la vis suivant le processus suivant :

1. Sécurité par rapport a la déformation permanente : relation (1.34), avec

NO,max-

2. Sécurité en fatigue : relation (1.35).

3. Ecrasement des piéces serrées : relation (1.36), avec No maz-

4. Risque d’arrachement du filet, avec No maz-

1.14.3 Exemple

Assemblage d’étanchéité. Piéces en acier R,, = 500M Pa. Epaisseur & ser-
rer : 50mm. Effort variant entre 10000 et 20000N par boulon. Serrage mini-
mum : 170N par boulon. Boulons phosphatés, hexagonauz, qualité 8.8, serrés a
la clé dynamométrique sans lubrification. La zone de serrage contient au mieux
un cercle de diameétre Dy = 40mm.

1. Prédimensionnement On a d’abord o, = 1,8 et Ryo = 0,8 x 800 =
640M Pa. Donc
Nomaz = 1,8(Nr + F) = 1,8(170 4+ 20000) = 36310N
ot N 36310
Qmin ~ O max - = 81, 04 2
0,7Ro> 0,7 x 640 mm
La section minimale est ici €. Le tableau des vis donne pour M12 :

O = 84,3mm?

dqe = 19mm

P = 1,75mm (pas normal)
do = 10,863mm

Q. = 80,2mm?

D, = 14mm

et on peut encore calculer

40
dy = 1/ —2=10,36mm
s

nd?>  w(12)? 9
Q = 4 -1 ° 113, 1mm

2. Calcul des flexibilités
1 1 (0,4><12 50 0,4 x 12

) =3,229-10 %mm/N

%y 210000 \ 113.1 ' 843 T 1131
Comme Dy = 40mm < 3d, = 57Tmm,
n 1 /40 19-50  (50)2
Q = =192 -4+ =—-1) | —=—= =222 2
' 4[(9) ()+2<19 )( 5 100 , Jmm
1 _ L o =1,068 x 1076

k, 210000 222,9
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3. Raideur relative de la vis

b =

1

[kt
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1,068

1 T =
B 3,229 4+ 1,068

=0,2485

4. Coefficient de charge du systéme de la vis : En posant ¢ = 0,5 (valeur

courante),

3 =qd=0,5-0,2485 = 0,1283, (1 —®') = 0,8757

5. Perte de serrage : 3 interfaces VV

Aug = 5+3x4=1Tum
17 x 1073
ANy = = 3956 N
0 3,229 + 1,068)106
6. Précontrainte
No.min 170 + 3956 4 0, 8757 - 20000 = 21640N
Nomaz = 1,8Ngmin =1,8-21640 = 38950V
7. Sécurité par rapport a la déformation permanente
Nomaz 38950
= : = = 462,0M P,
0o o 813 62,0 a
n = 0,14
P I 1,75 0,14 x 2
t N = — = ’ ’ =0,2129
gla+¢7) 7dy " cosB  7-10,863 3 ’
do 10, 863
= 200—t ) =2 x462,0— 0,2129 = 206,3M P
To g0 db g(Oé + ¥ ) X ) 10’ 36 ’ ) a
¢'F  0,1243 x 20000
Ao = —=——"——=2949MP
o o 813 9,49 a
ovym = \/(4627 0+ 29, 49)2 + 3(206, 3)2 = 607,7M Pa
640
= = ]_ 1 .K.
50,2 607’ 7 5 053 > 0
8. Sécurité en fatigue
Fma:c - szn
F, = — 5 = 5000N
'F, 0,1243 x 5000
a = = ? =1, 4 N
o Q. 80,9 7,749
op = 90MPa (vis roulées aprés T.T.)
90
= =11,61 > 1,5 O.K.
5D Tag 0T h

9. Pression sur les piéces

130mm>

Ny + ®'F = 38950 + 0,1243 x 20000 = 41440N

NU

Qp

41440
130

= 2 —318,7MPa

500M Pa acier R,, = 500M Pa

500
318,7

>1

O.K.
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10. Couple de serrage

Nod 10,863
M, = ‘; 2 tg(a + ¢*) = 38950——-0,2129 = 45,05 - 10° Nmm
Dy = 1,4d = 16,8mm
Dy, 5
Mécrou/piéce = ,LLNOT = 45, 81 . 10 Nmm
Ms = M+ Mgeron picce = 90860Nmm = 90,86N'm

Le couple & prescrire est 0,9 - 90,86 = 81,77TNm

1.15 Vis sollicitées a ’effort tranchant

Dans les fabrications anciennes, on utilisait des vis pour résister au tran-
chage. Ceci ne peut se faire que si la section cisaillée n’est pas filetée et si, de
plus, elle est ajustée dans le trou. Cete derniére condition est destinée a éviter
les chocs. Elle est absolument nécessaire et malheureusement, elle nécessite une
opération d’ajustage cotiteuse. De plus, il est nécessaire de percer les piéces a
assembler simultanément aprés les avoir positionnées convenablement, ce qui est
incompatible avec une fabrication en série. Cette méthode est & présent aban-
donnée.® A I’heure actuelle, on monte les vis avec jeu dans leur trou, et on ne
compte, pour la transmission de I'effort, que sur le frottement. Bien entendu, on
perd ainsi le positionnement relatif des piéces, qui doit étre assuré par d’autres
moyens. On dit généralement : « les vis ne sont pas des centrages ».

1.16 Flexion parasite

Des surfaces insuffisamment paralléles provoquent une flexion de la vis. Si
« est langle entre les deux surfaces et ¢, la longueur de la vis, la contrainte de

flexion vaudra
_pod
=Y

et croitra avec l’angle mais sera inversement proportionnelle & ’élancement £/d
de la vis. Pour a« =1° et ¢£/d =3, on a
0,0175 1

- =611MPa!

o = 210000 - .

Ce résultat montre qu’il est indispensable de vérifier le parallélisme des surfaces.
Par ailleurs, des vis longues seront beaucoup moins sensibles & ce probléme que
des vis courtes.

5. La vérification consiste alors & s’assurer que la contrainte de cisaillement de la vis est
admissible, ainsi que les pressions de contact entre les vis et les piéces.
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Chapitre 2

Assemblages arbre-moyeu

2.1 Généralités

Le probléme de la fixation d’un moyeu sur un arbre se pose chaque fois
que l'on veut lier & 'arbre une poulie, une roue dentée et, en général, un corps
quelconque destiné a tourner avec lui. C’est dire que ce probléme se rencontre

souvent.

Le tableau ci-dessous donne une classification des modes d’assemblage les

plus fréquents, selon leur principe et leur domaine d’utilisation

serré

Principe Obstacle
— Mobilité Fixe Obstacle
Couple axiale axialement précontraint Adhérence
1 éventuelle
faible clavette-disque clavette-vélo clavette creuse
goupille clavette-disque pingage
sur rainure
moyeu inclinée
moyen clavette // clavette inclinée cone
emmanchement
a la presse
grand profil pol. clavetage tg anneaux élast.
RINGFEDER
arbre cannelé profil pol. serré | emmanchement
arbre cannelé par AT

1l reste toujours la possibilité de réaliser des assemblages permanents : col-
lage, brasure, soudure.

2.2 Dimensionnement du moyeu

Pour le dimensionnement du moyeu, on pourra utiliser les formules empi-
riques suivantes [16] (voir figure 2.1)

39
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FIGURE 2.1 — Proportions du moyeu

Longueur : ¢/mm =

épaisseur : t/mm =

ou mieux,

xv/10M/(Nm)
y~/10M; /(Nm)

épaisseur, rainure déduite : t'/mm = y'/10M,/(Nm)

avec les valeurs du tableau suivant :

Liaison Moyeu en fonte Moyeu acier ou acier coulé
X y y X y y

frettage, cone 42 ..53121.30|21.30] 2,1...3,5 | 1,8..2,6 | 1,8...2,6
clavette, pingage | 5,3...7,0 | 1,8..2,1 | 1,5...1,8 | 3,5..4,6 | 14..1.8 | 1,1..1,5
cannelures :

série forte 34.42 | 14..18 | 1,3..1,6 | 2,1..3,0 | 1,25..1,6 | 1,1...1,5
série moyenne 2,1..3,0 | 1,4..1,8 | 1,2..1,5 | 1,3..2,1 | 1,25...1,6 | 1,0...1,4
série légére 14..2,1 | 1,4..1,8 | 1,1...14 | 0,8...1,3 | 1,25...1,6 | 0,9...1,3

1l faut encore que le moyeu soit proportionné a l’arbre : il est normal d’avoir un
moyeu de diamétre > 1, 8d pour un moyeu en fonte et > 1, 6d pour un moyeu en
acier ; une longueur > 0, 8d pour un moyeu en fonte et > 0, 6d pour un moyeu

en acier.

2.3 Assemblages par effet d’obstacle

2.3.1 Clavettes paralléles

Le plus courant des procédés d’assemblage d’un moyeu sur un arbre est la
clavette paralléle. La rainure paut étre exécutée par une fraise-doigt (figure 2.2)
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ou avec une fraise-disque (figure2.3). Ce dernier procédé conduit & des concen-

FIGURE 2.2 — Rainure exécutée a la fraise-doigt

FIGURE 2.3 — Rainure exécutée a la fraise-disque

trations de contrainte en flexion plus faibles. La rainure du moyeu s’obtient par
mortaisage, & moins que l’on ne réalise ’alésage rainuré par brochage. Il est
également possible de travailler par électroérosion.

La clavette réalise exclusivement la fixation tangentielle (reprise du moment).
La fixation axiale doit étre obtenue par un autre moyen :

— une vis de pression;

— un montage serré (H7/k6 ...m6) ;

— des circlips ou des écrous ;

— un épaulement de ’arbre et un circlips ou un écrou.
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(k)

(c)

F1GURE 2.4 — Clavette paralléle

Le passage des efforts dans la clavette peut étre schématisé comme suit (voir
figure 2.4) : Parbre s’appuie sur la clavette et sur un point A du moyeu situé
approximativement & hauteur de ’axe. Il en résulte un moment F'r;. La charge
passe sous la forme de pressions de contact, entre la clavette et le moyeu d’une
part, entre la clavette et I’arbre d’autre part. Ces efforts n’étant pas alignés, il
en résulte un moment u = Fe qui doit étre équilibré par une liaison entre la
clavette et l’arbre. Cette liaison peut étre obtenue de deux maniéres :

— par un fort serrage de la clavette (N9/h9) ;
— par des vis de fixation dans ’arbre. Cette derniére solution est de rigueur
lorsque le moyeu est mobile.

La pression de contact est maximale sur le moyeu, car la clavette y entre
moins profondément que dans ’arbre. Si ¢ est la longueur du moyeu, on vérifie
que

- <
p g(h_tl) 7padm

avec

Les pressions admissibles sont assez faibles, en raison des chocs qui peuvent se
produire et provoquer le matage. On se référera au tableau ci-dessous [10].
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Pressions de contact admissibles/MPa

Matériaux en présence

M; avec chocs...constant

St42/fonte grise
St50 ou plus dur/acier ou acier coulé

45...65
75...115

Glissant a vide : diviser ces valeurs par 3
Glissant sous charge : diviser ces valeurs par 6

43

On notera que les dimensions de b et h sont normalisées. C’est la longueur que

I’on peut faire varier.

Les clavettes sont normalement fabriquées en un acier plus dur que les piéces
a assembler. On utilise d’abitude un acier St60...5t80. Les tolérances des cla-

vettes sont :

Tolérances des clavettes (ISO/R773)

Largeur de la clavette b | h9

Hauteur de la clavette h

h9 si h < 6mm
hll si A > 6mm

Pour les largeurs des rainures, les tolérances sont indiquées dans le tableau

suivant :

Tolérances des largeurs de rainures
Piece | Cas normal | Serrage | Libre (vis)
Arbre N9 P9 H9
Moyeu JS9 P9 D10

On notera que le moyeu doit toujours étre un peu plus long que la clavette.
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2.3.1.1 Dimensions courantes (en mm) des clavettes paralléles et de
leurs rainures

clavette | diamétre arbre d | profondeur rainure
bxh > < arbre t; | moyeu to
2% 2 6 8 1,2 1
3x3 8 10 1,8 1,4
4 x4 10 12 2.5 1,8
5x5 12 17 3 2.3
6 x6 17 22 3,5 2,8
8 x 7 22 30 4 3,3
10 x 8 30 38 5 3,3
12 x 8 38 44 5 3,3
14x9 44 50 5,5 3,8
16 x 10 | 50 58 6 4.3
18 x 11 | 58 65 7 4.4
20x 12 | 65 75 7,5 4.9
22x14 | 75 85 9 5.4
25x14 | 85 95 9 5.4
28 x 16 | 95 110 10 6,4
32 x18 | 110 130 11 7.4
36 x 20 | 130 150 12 8,4
40 x 22 | 150 170 13 9.4
45 x 25 | 170 200 15 10,4
50 x 28 | 200 230 17 114
56 x 32 | 230 260 20 12,4
63 x 32 | 260 290 20 12,4
70 x 36 | 290 330 22 14,4
80 x 40 | 330 380 25 15,4
90 x 45 | 380 440 28 174
100 x 50 | 440 500 31 19,5

2.3.2 Clavettes-disques

Y

FIGURE 2.5 — Clavette-disque

Ces clavettes particuliéres, représentées en figure 2.5, affaiblissent trés fort
P’arbre. Aussi ne sont-elles guére utilisées qu’en bout d’arbre, ot le moment de
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flexion est nul. On les calcule & la pression de contact sur le moyeu :

p= m < Padm
ou M,
~ a2
Les pressions admissibles sont les mémes que pour les clavettes paralléles.

On utilise également les mémes tolérances pour les largeurs de rainures, a ceci
prés que le cas libre n’existe pas (on ne fixe pas ce type de clavette avec des vis).

2.3.3 Cannelures

Lorsque le couple est trop important pour pouvoir étre transmis par une
clavette de longueur raisonnable (¢ < 2d), on utilise des arbres cannelés (figure
2.6, (a)). Ils sont également trés fréquents dans les boites de vitesses a déplace-
ment de roues dentées. Initialement, les cannelures avaient toujours leurs flancs

FIGURE 2.6 — Cannelures

paralléles. Le centrage du moyeu se fait alors sur la circonférence intérieure (fi-
gure 2.6, (b)) lorsque le nombre de dents z n’est pas trop grand (6 < z < 10)
et, si les dents sont plus nombreuses, sur les dents elles-mémes (figure 2.6, (c))
ce qui réduit un peu ’hyperstaticité. Depuis, on a développé des cannelures
triangulaires & 60°, ce qui permet d’aller de 4 & 60 cannelures, ainsi que les
cannelures en développante de cercle (figure 2.6, (d)). Ces derniéres présentent
I’avantage d’une moindre concentration de contrainte et en outre, peuvent étre
taillées & ’aide des mémes outils que les engrenages. Le nombre de cannelures
en développante peut aller jusqu’a 61. Pour le calcul, on notera que, comme
Iillustre la figure 2.7, si p est la pression sur une dent, on a, quelle que soit la
géométrie,

(Mt)ldent = Z/

dent

2 &
prdr = {p <2 — 1> = plhry,

Ords =/
pcosfOrds / 3 3

dent
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FI1GURE 2.7 — Calcul des cannelures

avec

_dy—dy _dy+do

2 4

Du fait de 'hyperstaticité prononcée de ce systéme, on admet que l’effort ne se
transmet que par 75% des z dents, ce qui donne

h et 1,

M = p.0,7520hr,,

Il faut alors vérifier que p < Puam, les pressions amissibles étant les mémes que
pour les clavettes paralléles.

Dans le cas, ot I'on ne désire pas permettre de mouvement axial, on utilise
des circlips.

2.3.4 Goupilles

1%
§.

A

FIGURE 2.8 — Goupille creuse fendue

Ou utilise également des goupilles, pleines ou creuses et fendues (figure 2.8).
Dans ce dernier cas, la goupille est en acier trempé (goupilles élastiques). L’af-
faiblissement de I'arbre est alors trés important, spécialement en flexion. Les
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goupilles ne s’utilisent donc que pour la transmission de faibles couples. Les
goupilles pleines peuvent servir de limiteurs de couple, cassant lors d’une sur-
charge. Pour leur calcul,
— Les goupilles pleines, en acier doux ou mi-dur, doivent étre vérifiées au
cisaillement technologique comme suit : si {2 est la section de la goupille,
_ M
T = Qd = Tadm
avec
Tadm = 0,8R,, /s, s = 2(calme) & 4(chocs)

— Quel que soit le type de goupille, il faut vérifier les pressions de contact sur
I’arbre et le moyeu. La distribution de ces pressions est indiquée en figure
2.8. A une pression p en un rayon donné correspond un effort tangentiel
par unité de longueur de la goupille égal & pd.

Au niveau de I'arbre, si pps, est la pression maximale & I’arbre, on a
r

p(r) = pM“Di/Q

donc le couple est donné par

b/2 r dpara [73 b/z dprreD?
M, :/ PMa—-d.rdr =221 {} ==
) pn D)2 D 3] _pp 6

ce qui meéne & la condition

oM, _
PMa = D2d = Padm

Au niveau du moyeu, la pression est considérée comme uniforme, de valeur
b) )
Pm. Si e est I’épaisseur du moyeu, le couple transmis vaut

My = pppd.e.(D + e)

d’ou la condition
M;
de(D + e)
Les pressions admissibles sont les mémes que pour les clavettes paralléles.
Les proportions normales sont

Pm = < Dadm

d/D = 0,2..0,3
Dioyen/D = (D +2e)/D = 2,5 (fonte) ou 2 (acier coulé ou laminé)

Les ajustements se font comme suit :
— Trou de goupille pleine :

0,8..1,2mm : HS
1,5.3mm : HY9
>3mm : HI1l

— Trou de goupille élastique : H12
— Goupille elle-méme : h11



48 CHAPITRE 2. ASSEMBLAGES ARBRE-MOYEU

FI1GURE 2.9 — Profils polygonaux

2.3.5 Profils polygonaux

Ce type de profils, fabriqués par MANURHIN & Mulhouse (France) et par
FORTUNA-WERKE & Stuttgart-Bad Cannstatt (Allemagne) conduisent a la
plus faible concentration de contrainte (agx = 1,2...1,5). On utilise le profil
triangulaire (P3) et le profil rectangulaire (P4) (figure 2.9). Comme l'indique la
figure 2.10, les pressions se répartissent de maniére non uniforme sur le profil.
Pour les déterminer, établissons d’abord deux relations géométriques du profil.
Dans le triangle GAB, on peut écrire

GB' =GA" +4B° - QQ.ECOSQ — )
soit
(r +dr)* = r? 4+ ds® — 2rdssin g

et, en négligeant le second ordre,
2rdr = —2rdssin ¢

ce qui implique la relation
dr
ing = —— 2.1
sin Is (2.1)

Par ailleurs, il est clair que
ds cosp = rdf (2.2)
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FI1GURE 2.11 — Passage des efforts

Cela étant, si n est le nombre de sommets du profil, £, la longueur de calage
et u le coefficient de frottement, on a, comme le montre la figure 2.11,

T/n T/n
My =nl / psingp.rds—i—/ up cos p.rds
0 0

I 11
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et, par (2.1) et (2.2),

w/n T/n
1= —/ prdr , Il = u/ pridf
0 0

A ce stade, nous admettrons que la géométrie est correctement représentée
par ’expression

r(0) = Ry, + ecosnf

R,, étant le rayon moyen et e, la demi-différence entre les rayons extrémes. Nous
admettrons en outre que la pression, qui doit s’annuler en § = 0 et en 6 = 7/n,
admet la forme simple

p = ppsinf

ol pys désigne visiblement la pression maximale. Il en découle

m/n 9 ™ D, n
I =pyne (R, + ecosnb) sin® nfdf = pyyneRy,— = pyy——.—em
0 2n 2n 2

ol 'on a introduit le diamétre moyen D,,, = 2R,,,. De méme,
w/n
I = pMH/ sinnf(R2, + 2R,,e cosnb + € cos® nd)do
0

2 2 D 4 62
2 2 m
p \4/1 m + o =DPmM M Dm + e
(T n € 31’L) M 2n ( 3 Dm>

Au total, il vient donc

1 n 4 ¢
My = —py Dl | = D1+ -—
= gpubnt [Greubn (1457 )|

soit, en négligeant le petit terme en e?/D? cevant 'unité,

1 n
M, ~ ipMDmE (gwe + qu) (2.3)
Cette relation permet de calculer pys. Pour le coefficient de frottement, on
adopte généralement la valeur p = 0, 1. On vérifiera la condition

Py < % s=1,25 (2.4)
beaucoup moins sévére que pour la pression de contact des clavettes. En effet,
la pression est répartie et, de plus, le frottement amortit les chocs.

Le profil carré convient mieux pour les moyeux mobiles que le profil trian-
gulaire pour lequel un jeu provoque une forte perturbation du diagramme des
pressions.

Les ajustements se choisissent comme suit :

Moyeu mobile :  H7/g6 (profil carré de préférence)
Moyeu fixe :  H7/k6 (les deux profils)
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2.3.5.1 Table des profils polygonaux

P3 P4
D/mm | d/mm | D/mm | d/mm

1488 | 13,12 14 11

17 15 16 13
19,12 | 16,88 18 15
21,26 | 18,74 20 17
234 | 206 22 18
26,6 | 234 25 21
298 | 262 28 24

32 28 30 25
34,24 29,76 32 27
37,5 32,5 35 30
428 | 372 40 35
482 | 418 45 40
53,6 46,4 50 43

59 51 55 48
645 | 555 60 53
69,9 60,1 65 58
75,6 64,4 70 60
81,3 | 68,7 75 65
86,7 73,3 80 70
92,1 77,9 85 75

98 82 90 80
1035 | 86,5 95 85
109 91 100 90

2.4 Assemblages par effet d’adhérence

2.4.1 Généralités

Leur principe est de créer une pression de surface telle que le couple et un
éventuel effort axial puissent étre repris par frottement. Il va de soi que I’état
des surfaces de contact doit jouer un grand role. On a cru longtemps qu’une
grande rugosité était favorable. Des recherches ont montré qu’au contraire, il
est avantageux de présenter des surfaces trés parfaites.

Lorsque la pression macroscopique est élevée, comme dans le cas du frettage,
les sommets des rugosités sont soumis & des pressions locales beaucoup plus
élevées. Il en résulte un tassement plastique des aspérités qui s’arrétera lorsque
la pression moyenne sera devenue admissible, ce qui constitue une limite difficile
A préciser. Mais le tassement plastique se faisant & volume constant, il devra
s’arréter lorsque le tassement Aug vaudra (figure 2.12)

1 e
Auozf/ ydr = R,
tJo

valeur connue sous le nom de profondeur moyenne de rugosité. Ainsi donc, le
tassement maximal d’un couple de surfaces conjuguées notées 1 et 2 vaut

Aug = Rpl + RP2
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ligne de
% y crete
x& ih hM .

ligne

o moyenne

(03

\ ligre

N N AN de fond

L

FIGURE 2.12 — Tassement des rugosités

Voici quelques valeurs indicatives de R, selon Niemann [16] :

Procédé de fabrication | poli | finement rectifié | finement tourné | tourné
R,/pm 0,5 1,25 2,5 5

Pour le cas courant d’un arbre dans un moyeu, la perte d’interférence diamétrale
est donc
A =2(R,, + R,,,) (2.5)

puisque le tassement se produit aux deux extrémités d’'un méme diamétre.

Pour les coefficients de frottement, on utilise les valeurs en mouvement et
non au repos, car il se pourrait qu’un mouvement s’amorce lors d’une surcharge.
En d’autres circonstances, ce choix constitue de toute maniére une sécurité. On
peut adopter les valeurs suivantes [10] :

Coefficient de frottement

Piéces St/St St/Ft St/Al ou Mg | St/All. Cu
appariées ou St /St coulé
Surfaces grasses séches grasses séches séches

Montage

a la presse | 0,07...0,14 | 0,10..0,17 | 0,05 | 0,07...0,12 | 0,05..0,09 | 0,05...0,13

Cones

Autres cas | 0,1..0,2 | 0,15..0,25 | 0,08 | 0,1..0,18 | 0,08..0,13

arbre 0,1...0,2 0,1...0,15 0,08 0,1...0,18 0,08...0,13
refroidi

2.4.2 Frettage
2.4.2.1 Généralités

Le frettage consiste a faire adhérer un moyeu sur un arbre par la pression
provenant d’une interférence : avant montage, le diamétre intérieur du moyeu
est plus faible que le diamétre extérieur de 'arbre. Pour les serrages modérés,
le montage se fait a la presse; pour les trés grandes interférences, on dilate le
moyeu en ’échauffant ou on refroidit ’arbre, ce qui permet un montage sans
effort.
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2.4.2.2 Relations élastiques fondamentales

La détermination de 'interface nécessaire se fonde sur la théorie des cylindres
a paroi épaisse, due & Lamé et Clapeyron [11, 15, 20], dont les résultats peuvent
étre résumés comme suit, en appelant @ le rapport d;/d. entre le diamétre
intérieur et le diamétre extérieur.

a) Action d’une pression intérieure (moyeu)

1+
o-emuw - pl . an
Ormas = P (2.6)

ces deux contraintes se présentant sur le manteau intérieur. La contrainte équi-
valent de Tresca vaut

2p
OT = O0mar = Trmar = T2 (2.7)
m

La raideur du manteau intérieur est donnée par la relation

U, 1 [1+@Q?
E: ‘mP  avec Cm_Em(l—g%;+Vm> (2.8)

b) Action d’une pression intérieure (arbre)
- Si Q4 # 0 (arbre creux)

2

00,0e = — d 5 (manteau intérieur) (2.9)

1-@Q2
2 (mamtean intérieur) 2.10)

= manteau intérieur .
T
— Si Q, = 0 (arbre plein)

o, = 0g = —p partout ,or = p (2.11)

Dans les deux cas, la raideur est donnée par

“ 1 /1 2
%L =—Cyp, avec C,= o (1 +g§ — ya) (2.12)

2.4.2.3 Interférence conduisant & une pression donnée

Soit alors un arbre de diamétre d, supérieur au diamétre d,, du moyeu de
Pinterférence ¢ (figure 2.13). Aprés assemblage, I’arbre voit son rayon diminué
de |ug| et son diamétre devient donc

d=d, —2ug| =do — Cypdy = do(1 — Cyp)
Le moyeu prend quant & lui le diamétre

d=dp 42Uy = dp(1 + Cpp)
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F1GURE 2.13 — Interférence diamétrale

Le diamétre final des deux piéces est identique, ce qui s’écrit
d = do(1 = Cap) = dm (1 + Crip)
relation dont on tire
0 =dg —dm =dgCop+ dmemp = d(Cy + Cp)p

la derniére approximation se justifiant par le fait que la variation relative des
diamétres est de I’ordre de 1072. Au total, on a donc

C_ (ot ol 213

2.4.2.4 Principe du calcul de ’assemblage

Le calcul de ’assemblage comporte deux étapes : le calcul du serrage néces-
saire pour assurer I’adhérence et la vérification de la résistance sous ce serrage.

2.4.2.5 Calcul du serrage nécessaire a assurer ’adhérence

On commence par calculer la pression nécessaire au fonctionnement correct.

£

/f" ?”‘x .

FIGURE 2.14 — Passage des efforts
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— Le moment de torsion est repris par des efforts tangentiels gy supposés
uniformes, si bien que pour une longueur ¢ et un diamétre d, on aura

(figure 2.9)
d
M, =qo iwdﬁ
soit oM
t
= 2.14
W= (2.14)
— L’effort azial est repris par des efforts longitudinaux ¢, dont la résultante
est
F, =q.mdl
ce qui donne
= fa (2.15)
L7, '

Au glissement, on aura

Vs + a2 =

ce qui signifie que la pression minimale assurant ’adhérence vaut

2 2
AR (2.16)

I

Pmin =

A cette pression minimale correspond une interférence minimale théorique
Omin,th donnée par la condition

6min,th
d

= (Cll + Cm)pmzn (217)
On corrige cette valeur de la perte d’interférence par tassement des aspérités :

Omin = Omin,th + 2(Rp, + Rp,,) (2.18)

2.4.2.6 Calcul de l'interférence maximale

La seconde étape est le calcul du serrage maximal pour assurer la résistance.
C’est le moyeu qui est critique. Pour un moyeu en fonte, il faut limiter la plus
grande contrainte d’extension :

1+Q2 Ry,

Jmam:pl_an < g, Sm:23

d’ou )
1-— R
Q;” —L (2.19)
1+ @2, sm
Pour les moyeux en matériau ductile, on se limite en général & la premiére
plastification, ce qui méne & la condition

Pmax =

2p e
op = <o s, =1,25
g 1 an Se
soit 0
1-— R,
maxr = m_— 2.20
p 5 . (2.20)
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Cependant, ’étude du comportement élasto-plastique du moyeu montre que

la pression continue a croitre aprés la premiére plastification [15, 14]. Si la plas-

C o . d - . .
ticité s’étend jusqu’au rayon = = w%, le moyeu est régi par les équations

p Yo 1-9?
E = In Q7m + 9
2Emum, _ d) 2 1- 1/)2
Redir <Qm> {1 -—(1- l/m)72 (2.21)

représentées en figures 2.15 et 2.16.

La plastification compléte se produit pour ¥ = 1, ce qui donne

P 1
— = In— 2.22
R. " Qm (2.22)
2E U, 1
= — 2.23
Redi Qm ( )

On peut donc se contenter de la double limitation suivante dans le cas courant
de l'arbre plein :

Renln —L1
R7 Ln Qm se }36—1,25 (2.24)

ININA

{ pmaw
pmaw

L’interférence correspondante se calcule alors par

672” _ (un;aw)a n (un;az>m (2.25)
avec
(Un;az)a —Cp (2.26)

tandis que la valeur relative au moyeu se calcule a 1’aide de la valeur de (Eu)/R.r)
correspondant & P,/ Re dans les diagrammes.

Le bénéfice essentiel du régime élasto-plastique est la possibilité de travailler
avec de plus grandes pressions, donc avec des portées plus petites et éventuelle-
ment moins précises (dmar — Omin augmente).
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FIGURE 2.15 — Moyeu élasto-plastique (1)
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MOYEU ELASTO-PLASTIQUE

Q=d/D=01..05

g
Q o
9 &

V .

thi
{

1

/

pla,,

FIGURE 2.16 — Moyeu élasto-plastique (2)

2.4.2.7 Choix de ’ajustement

Connaissant 0,45 €t dmin, il faut trouver un ajustement permettant de res-
pecter ces limites. L’alésage sera choisi d’'un degré de tolérance n = 8,7 ou 6,
par ordre de préférence. Le degré de tolérance de I’arbre sera alors (n — 1). On
devra donc avoir

ITn + ITn—l S 6maw - 6min

On commence donc par établir un tableau de la forme
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n ITn ITn_l ITn+ITn_1 ?

8 * * * NON
7 * * OK
6 * * OK

1l faut choisir la plus grande valeur de n qui convient. En cas d’échec, il faut
augmenter le diamétre de la portée ou la longueur de ’assemblage, sans pour
autant dépasser £/d = 2. On cherche alors des ajustements tels que

5M S 5ma$ et 6771 Z 6mzn

le plus souvent dans le systéme de I’alésage normal.

2.4.2.8 Montage a la presse

Fe Fe

E /asfi7u,¢ E//astg - P/asf:'7ue.

F1GURE 2.17 — Effort d’emmanchement

Lors du montage a la presse, il faut vaincre l’effort de frottement, qui, pour
une longueur z déja engagée, vaut (figure 2.17)

F. = wdxup

et croit donc linéairement. Cependant, si 'ajustement est élasto-plastique, le
diagramme comporte un dépassement [16] et il est prudent de prévoir une ca-
pacité de presse double.

2.4.2.9 Montage par différence de température

On peut chauffer le moyeu
— en le trempant dans I’eau bouillante : +100°C';
— en le trempant dans ’huile minérale bouillante : +360°C';
— en le mettant au four : +700°C.
Les températures sont limitées par le risque de changement de structure du
matériau (modification des propriétés mécaniques, des cotes et de la forme).
On peut refroidir ’arbre
en le mettant au congélateur : —20°C';
— en le plongeant dans la neige carbonique : —72°C';
— en le plongeant dans l'air liquide : —150°C' (risque d’explosion et de fra-
gilisation du matériau : porter gants et lunettes!);
— en le plongeant dans ’azote liquide :—192° (mémes risques).
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La variation de température A8 doit au moins assurer ’annulation de I’in-
terférence. Il convient encore d’assurer un certain jeu (=~ 1I77) . On obtient
donc la condition suivante, en notant « le coefficient de dilatation thermique,

Omaz + 117 = aAl

soit, selon le cas,

Omaz + ITT
B, = Oy + e LT (2.27)
«
o Smas + ITT
aa = aamb — 2 a (228)
«

le probléme se complique un tout petit peu du fait que le coefficient de
dilatation varie avec la température. Mais il suffit de faire le calcul avec une
valeur estimée de a, puis de corriger celle-ci. Voici un tableau des coefficients
de dilatation thermique, établi & partir des données de Raznevi¢ [18] :

Coefficients de dilatation thermique entre 0°C et T°C (K 1)
matériau température T (°C) 10°«
acier au carbone -190 0,86
0 1,10
700 1,49
fonte grise -190 0,84
0 0,98
800 1,47
bronze -190 1,49
85Cu,9Mn,67Zn 0 1,71
500 1,92
laiton -190 1,64
62Cu,387n 400 2,10
aluminium, -253 1,47
duralumin -100 2,20
600 2,83

Les températures de ce tableau ont été choisies de maniére a permettre une
interpolation linéaire. Ainsi, pour I’aluminium, on obtient

—190 — (—253
10°(0; —190) ~ 1,47 + ( )

(2,20 - 1,47) = 1
—100—(—253)(’O A7) =177

la vraie valeur étant 1,81 (2% d’erreur).

2.4.2.10 Diminution du serrage avec la vitesse de rotation

Lors d’une rotation rapide, les forces centrifuges tendent a dilater le moyeu,
creux, plus fortement que ’arbre ici supposé plein. Il en résulte une diminution
de la pression de serrage, qui s’annule pour la fréquence de rotation limite [16]1.

1 32p(0)

Ne= o\ B e, (1 - Q2)

(2.29)

1. Cette formule n’est valable que si ’arbre et le moyeu sont constitués du méme matériau
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ou p(0) est la pression & fréquence de rotation nulle (il convient de faire le calcul
avec pp,in, par sécurité). Pour une fréquence de rotation N comprise entre 0 et
Ny, la pression varie selon la formule

p(N) = p(0) ll - (]@)21 (2.30)

Le couple et la force axiale transmissibles varient évidemment selon la méme
loi.

Ainsi, pour pmin = 30M Pa; p = 7800kg/m3; de 1y = 80mm; Q,, = 0,5, =
0, 3, on obtient

1 32-3-107
Np = \/ = 443, 6tr/s

27\ 3,3-7800- (0,08)2 - 0,75
soit 26620tr/min. A 3000tr /min, la pression est multipliée par le facteur

- < 3000

2
) = -1
26620) 0,9873 (—1,3%)

La diminution de pression est souvent faible. Néanmoins, dans le cas de rotations
rapides, ce calcul doit étre effectué.

2.4.2.11 Exemple

Frettage d’un moyeu St50 sur un arbre St50. Montage a la presse. R, =
300M Pa;d = 40mm; de . = 80mm; £ = 50mm.
Arbre et moyeu finement rectifiés, R, = 1,25um. Les surfaces en présence sont
grasses.
Moment a transmettre : M; = 850Nm
Déterminer l'ajustement et la force nécessaire a la presse, pour un frettage plas-
tique.

Solution

Pression minimale Coefficient de frottement (surfaces grasses) : = 0,07

2M; 2 -850

= = =6,764-10°P
1 720 7-(0,042-0,05 “
Pmin = qf = 6,764/0,07 = 96, 63MPa
1—v 0,7
Co = = - =3,333-10"%2m/N
E  2,1-1011 7 m/
0,4
m = — =05
@ 0,8
1 (1+Q; 1 1,215 1
Cn = — m - 0,3) =9,365- 10 N
E(1Q$n+”> 2,1.1011(0,75Jr ) m/
Sminth = (Ca+ Crm)Pmind = (3,333 +9,365) - 10712 93,63 - 10° - 0,04

47,56 - 10~ 5m = 47, 56 um
Omin = Omingh + 4R, = 47,56 +5 = 52,56 um
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Pression maximale

1 1 1
Pmaz 2

- In2 = 0, 5545
R, 1,25 "Qn 1,25 77

A cette valeur correspondent

p = 166,4MPa
FE u
== = 1,38
<Re T)m ’
) = 1,38 SU0 40 = 78,86 - 10 3mm = 78, 86um
maxr,m ) 210000 - ’ - ’ 2
Smaza = CaDmazd = 3,333-1072.166,4-10°-0,04

= 22,18-107%n = 22,18um

soit
Omaz = 78,86 + 22,18 = 101um

Choix de I’ajustement

IT+it < mar — Omin = 101 — 53 = 48um
IT8 +it7 = 39+25=064: NON
ITT+it6 = 25+16=41: OUI
40HT = 407%0%
Omaz = dy— Dy =es—0—es=101um
Omin = dm — Dy =ei+ 25— ei=52+25=717
4006 = 40100, convient

On choisira donc 40H7/v6, ce qui donne

Omaz = 9Tum,  Opin = 81 — 25 = 56um

Effort de montage

wo= 0,07
F. = ndlupmas =m-40-50-0,07-166,4 = 73,19kN

Comme le frettage considéré est élasto-plastique, on choisira une presse dont la
capacité est de 'ordre de 150kN au moins.

2.4.3 Emmanchements sur cones

Ces assemblages présentent, par rapport au frettage, I’avantage d’un démon-
tage facile. Mais ils sont plus chers (usinage précis pour obtenir la coincidence
des conicités). Le plus souvent, dans les machines courantes, il s’agit de cones
réversibles. Il faut alors garantir le maintien de ’emmanchement, a I’aide d’un
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FIGURE 2.18 — Emmanchement sur cone

écrou (figure 2.18). Les coOnes irréversibles ne s’emploient guére que dans les
machines-outils (contre-pointes de tour, forets).

Pour le calcul, on peut identifier le comportement élastique de ’arbre et du
moyeu & celui que l'on rencontrerait dans un assemblage cylindrique de méme
diamétre moyen d [16].

Soit « le demi-angle du cone. La force axiale F, donnée par l’écrou est
évidemment

F. = /(psina + ppcosa)dS
s
et comme
arl
cos (v
ou df est ’élément de longueur axiale, on a encore

dS =nd

F, = p(tga + p)rdl (2.31)
La force nécessaire pour défaire ’assemblage vaut, quant & elle,
Fy=p(p—tga)mdl (2.32)

Elle est positive, c’est-a-dire que l’assemblage est irréversible si f > tg . 1l faut,
dans ce cas, utiliser un arrache-roulement pour extraire le moyeu.
Le déplacement axial élastique sous la force de serrage vaut

_ g + (Rp, + R,
tg

(2.33)

a

Il peut étre utilisé pour mesurer le serrage. On peut aussi, pour ce faire, mesurer
le couple a I’écrou, qui s’évalue par la formule

C =0,2Fcdgcroy
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Comme dans le cas du frettage, la valeur minimale de la pression se détermine
a l’aide du couple & transmettre et la valeur maximale dépend de la résistance
de contact. Mais la tolérance porte ici sur la précision de la valeur du serrage,
qui se mesure a ’aide du coefficient

serrage maximum

serrage minimum

On admet pour ce coefficient les valeurs suivantes :

Procédé de serrage | «y
Clé dynamométrique | 1,8
Mesure de u, | 1,6
Serrage par une clé de longueur réduite | 3

La valeur & prescrire pour la force de serrage ou le déplacement axial est égale
4 9/10 de la valeur maximale, de maniére & éviter les surcharges.

2.4.4 Pingage

FIGURE 2.19 — Pingage

Dans ce genre d’assemblage, représenté en figure 2.19, le moyeu est en deux
piéces, qui sont serrées sur 'arbre par un nombre pair z de boulons. La répar-
tition des pressions ainsi obtenues n’est pas uniforme en 6. Quelle qu’elle soit,
on a la relation

d /2
zF, = (- pcos Odf
2 —m/2
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et les efforts transmissibles sont

/2
Force axiale : F, =/du / pdf
—7/2

d? [
Couple : M, = —u/ pdl
2 —7/2

Lorsque ces deux sollicitations sont combinées, le résultat s’obtient ainsi : les
contraintes tangentielles de frottement peuvent s’écrire

Gz = A:pp,  qo = Aoup

avec
AN+a=1
et on admet que A\, et g ne dépendent pas de 0. Alors,
/2
F, = )\Zfdu/ pdf
—7/2
2 71‘/2
-M; = /\gﬁdu/ pdb
—m/2

d
2 2 71’/2
Combinaison des deux : F2 + (th> = ldu / pdf
—m/2

S’il est déraisonnable de compter sur une pression uniforme, ’hypothése
d’une charge concentrée dans une petite zone autour de = 0 est trop pessimiste
si les pieces sont bien ajustées, ce a quoi il faut veiller lors de la fabrication. Nous
opterons pour une distribution intermédiaire, de la forme

p(0) = po cos O

Le calcul donne alors

w/2 w/2 -
/ pcosfdf = po/ cos? 0d6 :p0§

—7/2 —m/2
/2 /2
/ pdf = po/ cos 6df = 2pg
—7/2 —m/2
7r

2k, = poZﬁd
Fo = upo- 24d
M, = upo - d?

Le calcul s’effectue comme suit. On détermine d’abord une pression minimale
permettant de transmettre les efforts :

=y (P i (2.34)
pO,mzn—2N€d a d t .

On détermine alors une pression maximale pg mqe d’aprés la condition de résis-
tance. Les valeurs admissibles de la pression sont :
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Pressions admissibles/MPa
fonte/acier | 40...64
acier/acier | 64...120

A ces limites correspondent Fy, ip, €t Fp maz- On vérifie que le rapport Fy max/ Fo.min
est supérieur au coefficient de précision du boulonnage ay, sans quoi il convient
d’augmenter les dimensions de la portée de calage. Le rapport des diameétres du
moyeu est normalement compris entre 1,7 et 2.

2.4.4.1 Exemple

d=40mm; M, = 150Nm. Serrage a la clé dynamométrique (ap, = 1,8).
Moyeu en fonte grise. Rapport des diamétres du moyeu = 2. Deux boulons.
Déterminer la longueur de calage et le serrage.

Solution On choisira
P0,maz = 60M Pa

Alors,
max 60
Domin = Pomar _ 2 _ 33 3301 pg
’ Qap 1,8
Pour p = 0,08, on obtient
2 _2
__al 0.01150 —35,16-10"3m
2udpo.min 20,08 0,04 - 33,33 - 106 ’
On prendra la valeur ¢ = 35, 5mm (R20). Alors,
2y min = po,mmgéd —33,33.10° - g 35,5102 0,04 = 37170N

2Fb,ma:z: = 1, 8- 2Fb,min = 66910N

2.4.5 Pingage d’un moyeu fendu

B
~_._.4\r
o

F1GURE 2.20 — Pincage d’un moyeu fendu

On traite de la méme maniére le cas du pingage d’un moyeu fendu (figure
2.20), qui ne nécessite qu’une vis sur deux. Dans ce cas, ’ajustement doit étre
congu de maniére que les piéces aient un écart moyen nul (H7/k6 par exemple),
de maniére a éviter toute perturbation due & la flexion du moyeu, que ’on aura
d’ailleurs intérét & fendre du coté opposé aux boulons.
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2.4.6 Anneaux élastiques RINGFEDER ANOBLOC
2.4.6.1 Description

§\\\\\

FIGURE 2.21 — Anneaux élastiques RINGFEDER ANOBLOC - 1 : vis de mise
sous tension ; 2 : bague de serrage; 3 : anneau élastique; 4 : entretoise

Il s’agit de paires d’anneaux coniques qui, sous leffet d’un effort axial, serrent
Parbre pour I'un et le moyeu pour lautre (figure 2.17). Le demi-angle a des
anneaux vérifie tg o = 0, 3. Il s’agit d’anneaux réversibles pour un coefficient de
frottement estimé & 0,12 pour des surfaces séches.

2.4.6.2 Equations générales

Etant donné un anneau de section €2, soumis & des forces radiales de grandeur
Nin¢ par unité de longueur circonférentielle a Uintérieur e Ng,; par unité de
longueur a Dextérieur, la contrainte circonférentielle dans l’anneau vérifie la
relation (figure 2.22)

200 = Nintdint - Nea:tdewt

Soit ¢ la longueur axiale des anneaux, et soit A la portion de longueur de sa
partie conique ou le contact se fait. Pour I’anneau situé du cété du moyeu, on a
(figure 2.23),

A
Ni = i — i i — = i 1—pt Y4
(picosa — pp; sin ) ——— = Api(1 — ptg o)

d’ou
20, = U Apid; (1 — ptga) — pmdn) (2.35)
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FIGURE 2.23 — Anneau extérieur

Pour I’anneau situé du coté de ’arbre (fig2.24),

Na = Paf
. A
N; = (picosa— pp;sina)—— = Ap;(1 — ptga)l
cos o
d’ou
2049 = Upade — Apidi(1 — itg o) (2.36)
Notant que
2’U,m 2’U,m 2ua
m =L ~F , w~F
7 (dmoy) a7 di

on peut encore écrire ces relations sous la forme

2Upm,

2BQ=" = {Ppidi(1 = ptga) = prdnl (2.37)
2B 2;-a = Apada = Apidi(1 — ptg )] (2.38)

La force d’emmanchement F, est donnée par

A

Cos &

F. = ppmmdnl + (up; cos a + p; sin o) wd;

soit
Fo = ml[pppdp, + Apid;i (1 + tg a)] (2.39)
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Ri ,
po

LT =
e

FIGURE 2.24 — Anneau intérieur

La force de réaction F,. vaut, quant & elle,

F, = ml|—ppada + Apid; (1 + tg )] (2.40)

2.4.6.3 Les deux étapes du serrage

Lors du serrage des anneaux, il faut distinguer une premiére étape ou les
anneaux se déforment jusqu’a entrer en contact avec ’arbre et le moyeu et une
deuxiéme étape ol les anneaux serrent les deux piéces. Pour obtenir une analyse
relativement simple, il faut faire quelques hypothéses :

— Le jeu diamétral de ’anneau extérieur par rapport au moyeu et le jeu

diamétral de I’anneau intérieur par rapport & I’arbre sont supposés égauz.
On note leur valeur commune j.

— Une fois en contact avec 'arbre ou le moyeu, les anneaux ne se déforment

plus, se contentant de les presser.

2.4.6.4 Premiére étape : approche

Au cours de la premiére étape, les anneaux ne touchent ni I’arbre ni le moyeu
et on a donc p,, = 0 et p, = 0. les relations (2.37) et (2.38) se réduisent alors a

2U,

2EQ - = Mp;d;(1 — ptga)
i
2
2EQte —~Mp;d;(1 — ptga)
i
ce qui implique évidemment u, = —u,,. Cette étape se termine lorsque u,, =
—u, = j/2 et on a alors _
p 2EQ 4
pidi; = 1-itea Lt

Pendant toute cette étape, on a par (2.39) et (2.40)
F.=F. = )\ngzdz(,“ + thé)

ce qui, lorsque le contact se réalise, donne

] t
Fe:FT:FOZW.QEQLM
d; 1 —utga

ou, en introduisant ’angle de frottement ¢ défini par tgp = p,

Fo = ZEQ’/T% tg(a + ) (2.41)
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Sachant qu’en moyenne, les anneaux vérifient £ = 1,332(d,,, —d,) et ' = 1,129¢,
¢ étant 'encombrement axial d’une paire d’anneaux, on peut montrer que la
section €2 d’un anneau vaut approximativement

dm —d
0O=1 m_ Ay
,05 1
En outre, on peut admettre que
dm +dg
d; =
2
ce qui conduit & la relation
dm — da 2] dm B da .
Foy=27FE -1,05 l t =1,43TF—— 2.42
0 i ) 4 dm_da g(O(—FQO) ) dm+da] ( )

On se place dans le sens de la sécurité en adoptant pour j la plus grande des
valeurs possibles en fonction des tolérances du moyeu, des anneaux et de ’arbre,
qui sont données dans le tableau suivant :

Tolérances
deg X dp, <38 x44 | dy X d,y, > 38 x 44
Arbre h6 h8
Anneau intérieur E7 ES8
Anneau extérieur 7 e8
Moyeu H7 HS8
Rugosités : Ry < 6um

2.4.6.5 Deuxiéme étape : serrage

Lorsque le contact est réalisé, les anneaux ne se déforment plus, donc o, et
oy, ne varient plus. Appelant Ap; la variation de la pression d’interface, on a
alors, a partir de (2.37) et (2.38)

0 AAp;di(1 — ptga) — prdm
0 = pada - /\Apidl(l —ptg Oé)

ce qui implique visiblement
Pmdm = pads = pd (2.43)
en notant simplement pd leur valeur commune. On a également

pd

Apidi = ————
AApid 1—-ptga

La variation de la force d’emmanchement vaut alors, par (2.39),

t
AF, = wl[upd + pdfjiga)]

tgal = "ipdlte e+ te(a+ )] = 0,555Tmpld (2.44)

tandis que la variation de la force de réaction vaut, par (2.40)

+tga)

AF, = mf[—ppd + pd f_ ga) = mpdliga -+ o)~ tg ] = 0,315Tmpld (2.45)
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On notera que ces deux forces sont dans le rapport

AF, _tglat+y) —tgp _

= <1 2.46
AF, tgla+p)+tgp (246)

Pour tga = 0,3 et © = 0,12, on obtient
g =0,5681 (2.47)

Au total, la force d’emmanchement et la réaction sont alors

F, = Fy+AF,
F, Fy + AF, (2.48)

2.4.6.6 Cas de plusieurs paires d’anneaux en série

Si 'on monte plusieurs paires d’anneaux en série, la réaction de la premiére
paire d’anneaux sert de force d’emmanchement de la deuxiéme et ainsi de suite.
Donc la premiére paire d’anneaux voit une force d’emmanchement AF,, la se-
conde, une force d’emmanchement ¢AF,, et ainsi de suite. Il en résulte que si
la premiére paire d’anneau réalise p;d, on a pour la seconde pod = gpid, pour
la troisiéme psd = ¢®p1d, et la n®, p,d = ¢" 'pid. Les pressions sont donc de
plus en plus faibles d’une paire & 'autre.

2.4.6.7 Efforts transmissibles

Chaque coule d’anneaux permet de transmettre un effort axial et un couple,
suivant la formule classique

2 2 ’
F? + d—Mt = pmdlp

Lorsque n couples d’anneaux sont montés en série, la pression nécessaire au
premier anneau, que nous Noterons Py, est donnée par

9 2
Fit (th> = (+q+- -+ ¢ urdlpmin
N L (2.49)
= 1—gq HTALPmin :

ce qui permet de déduire AF, 5, par (2.44). Au maximum, on aura donc un fac-
teur 1/(1 — q) = 2,284. Le tableau suivant montre les performances de pusieurs
paires d’anneaux :

n 1 2 3 1 5 o0
(1—q¢")/1—q) | 1,000 | 1,568 | 1,805 | 2,074 | 2,178 | 2,315

Comme on peut le constater, il est inutile de placer plus de quatre paires d’an-
neaux, car les paires supplémentaires seraient trop mal utilisées.
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2.4.6.8 Limitation des pressions

On calcule normalement les pressions admissibles comme en frettage, soit

— Pour un moyeu ductile,

2p R.
= — < e e — 17 25
IR A
ce qui donne
1- Q2 Re
mar = n_— 2.50
p 5, (2.50)
— Pour un moyeu fragile,
1+ Q2 Ry,
mar — = < —, m = 2.3
7 Pz Q—-—m2 " s, s
ce qui donne
1- Q2 Rm
mar — n_— 2.51
b 1+ Q%n Sm ( )

Il s’agit, bien entendu, de la pression au premier anneau.
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2.4.6.9 Tableau des anneaux élastiques RINGFEDER ANOBLOC

do/mm | dp/mm | £/mm | £ /mm
9 12 3.7 45
10 13 3,7 45
12 15 3,7 45
13 16 3.7 45
14 13 5.3 6,3
15 19 5.3 6,3
16 20 53 6,3
17 21 53 6,3
18 99 53 6,3
19 24 5.3 6,3
20 25 5.3 6,3
29 26 53 6,3
24 28 53 6,3
25 30 53 6,3
28 32 5.3 6,3
30 35 5.3 6,3
32 36 53 6,3
35 40 6 7
36 42 6 7
38 44 6 7
40 45 6.6 8
42 48 6,6 8
45 52 8,6 10
48 95 8,6 10
50 o7 8,6 10
35 62 8,6 10
55 64 104 12
60 68 10,4 12
63 71 10,4 12
65 73 10,4 12
70 79 12,2 14
71 80 12,2 14
75 84 12,2 14
80 91 15 17
85 96 15 17
90 101 15 17
95 106 15 17
100 114 18,7 21

2.4.6.10 Calcul d’un assemblage a4 anneaux élastiques RINGFEDER
ANOBLOC

Le calcul résulte de la comparaison de deux valeurs extrémes de l’effort
d’engagement. On calcule d’abord le jeu maximal j et on en déduit ’effort
initial Fy par la formule (2.42)

dm_da.

Fy=1,437E
0= " Ao +d,”

(2.52)
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1. Valeur minimale : pour reprendre les efforts. Comme le produit pd est
le méme & ’arbre et au moyeu, c’est & ’arbre que le glissement peut se
produire. On déduit de (2.49)

2
1-q VFe (CIQTMt)
TAlPpmin = 1—gn W (253)
et, par (2.44),
(AFe)min =0, 5577Td£pmzn (254)
ainsi que
(Fe)min - FO + (AFe)min (255)
2. Valeur mazimale : pour la résistance du moyeu. On calcule
1-Q2 R.
Dmaz = 2Qm —  (moyeu ductile)
LGt oy
= 1T g;’; Jj—m (moyeu fragile) (2.56)
et on en déduit
(AF)maz = 0,5577dlpmaq (2.57)
(Fe)maa: - FO + (AFe)maa: (258)
Si I’on se donne un procédé de serrage des vis, on vérifiera que
(Fe)mam
> 2.
(Fe)min = ( 59)

Si ce n’est pas le cas, on peut ajouter des anneaux (jusqu’a 4 paires, aprés
cela ne change pratiquement plus rien) ou alors, augmenter les diamétres.
La force de serrage a prescrire est 0,9(F,)maz- Elle est a diviser entre les
vis.

2.4.7 Ensemble de serrage RINGFEDER DYNABLOC

Il s’agit d’ensembles comprenant deux anneaux fendus et deux bagues de
serrage fendues munies de vis A six pans creux (figure 2.25). Plus encombrants
que les anneaux de serrage ANOBLOC, ces ensembles permettent de trans-
mettre des couples importants. La conicité des bagues est de 0,5 (c’est-a-dire
tg o = 0,25). Lors du serrage, un léger moment de flexion nait dans les bagues,
ce qui permet le démontage spontané lorsque 1’on relache la tension. Ce sys-
téme est donc trés pratique pour le montage et pour le démontage. On utilise
essentiellement ce genre de montage dans les machines lourdes. le calcul de ces
ensembles est beaucoup pus simple que celui des anneaux ANOBLOC. Comme
le montre la figure 2.26, on a

F. = n(p1di + padz)a(p + tg o)

et, les bagues étant dépourvues de contraintes circonférentielles, on obtient, en
négligeant le petit effet de flexion,

p1dy = pads
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FIGURE 2.25 — Ensemble de serrage RINGFEDER DYNABLOC

Par ailleurs, I’équilibre des anneaux implique, avec la méme approximation,

Pmdml = 2pidia(l — ptga)
Padal = 2padaa(l — ptga

ce qui implique
. a a
Pada = P = pd unique = Zp1di (1 = ptga) = 7p2dz(1 - ptga)
On en déduit

F. = 7 2pidia(p+tga)
t
= 2mp dgw
pntga
= 2mpdl tg(a + ) (2.60)

La pression nécessaire pour transmettre un effort axial F, et un couple M;
est encore une fois donnée par

Tdlpmin = (2.61)

ce qui, combiné & (2.60), donne

9 2
(Fe)min - 2\/ Fg + (th> tg(tag—; (P) (262)

On calcule par ailleurs p,, 4, sur le moyeu comme en frettage et on en déduit

(Fe)maa: = Qmeazdme tg(a + @) (263)
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FIGURE 2.26 — Répartition des efforts. Par f, il faut entendre p

et on vérifie que

Si c’est le cas, il faut prescrire un serrage égal aux 9/10 du maximum, a répartir,
évidemment, entre les boulons.

Pour ce qui est des tolérances de fabrication, ces anneaux n’ont pas d’exi-
gences sévéres, car ils peuvent se dilater et se contracter dans d’assez larges
limites. On pourra admettre :

— pour I’ arbre : hy1...k11
— pour le moyeu : H11...N11

La rugosité totale doit vérifier R; < 16um.
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2.4.7.1 Tableau des ensembles de serrage RINGFEDER DYNABLOC

Dimensions (mm) vis & 6 pans creux
d, | dm, | L | ¢ L’ | nombre | dimensions
30 55 | 20 | 17 | 27,5 10 M6 x 18
35 60 | 20 | 17 | 27,5 12 M6 x 18
40 | 65 | 20 | 17 | 27,5 14 M6 x 18
45 75 |24 | 20 | 33,5 12 M8 x 22
50 80 | 24 | 20 | 33,5 12 M8 x 22
55 85 | 24 | 20 | 33,5 14 M8 x 22
60 | 90 | 24 | 20 | 33,5 14 M8 x 22
65 | 95 | 24 | 20 | 33,5 16 M8 x 22

70 | 110 | 28 | 24 | 39,5 14 M10 x 25
75 | 115 | 28 | 24 | 39,5 14 M10 x 25
80 | 120 | 28 | 24 | 39,5 14 M10 x 25
8 | 125 | 28 | 24 | 39,5 16 M10 x 25
90 | 130 | 28 | 24 | 39,5 16 M10 x 25
95 | 135 | 28 | 24 | 39,5 18 M10 x 25

100 | 145 | 30 | 26 | 44 14 M12 x 30
110 | 155 | 30 | 26 | 44 14 M12 x 30
120 | 165 | 30 | 26 | 44 16 M12 x 30
130 | 180 | 38 | 34 | 52 20 M12 x 35

2.4.8 Clavette inclinée creuse

La clavette provoque un serrage de l’arbre et du moyeu, globalement repré-
sentable par deux charges P diamétralement opposées (figure2.27). Le couple
résulte du frottement et vaut donc

M, = pPd (2.64)

Tout dépend évidemment de la charge P que 'on peut produire. Il s’agit tout
d’abord de ne pas endommager le moyeu. Si 'on idéalise la mise en charge par
deux charges linéiques diamétralement opposées de résultante P, la contrainte
circonférentielle maximale se produit aux deux points A et A’ représentés en
figure 2.27 et est donnée par [17]

P
00,max = B(Q)@
la fonction 5(Q) prenant les valeurs suivantes :

Q[ o1 02 | 03 | 04 | 05 | 06 | 0,7 | 08 | 09
B 10,6246 | 1,304 | 2,191 | 3,496 | 5,680 | 9,030 | 19,59 | 48,00 | 206,4

(2.65)

Pour @ trés voisin de 'unité, on a

BQ) ~

(1-Q)?
Cette contrainte maximale doit étre limitée &

R, .
Omaz < —, Se=1,25 (moyeu ductile)
Se
R, .
< — $m =2 (moyeu fragile)
Sm

(2.66)
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FI1GURE 2.27 — Clavette inclinée creuse
L’effort nécessaire pour insérer la clavette s’obtient aisément par des conditions
d’équilibre (figure2.28). L’équilibre vertical implique
Pi(cosa — psina) = P
et I’équilibre horizontal,

F. = uP+ Pi(sina+ pcosa)
t
Pl i)
1—-ptga
= Pligp +tgla+ )] (2.67)

Cet effort n’étant pas mesuré en pratique, on court le risque de faire éclater le
moyeu. Pour éviter cet accident, il faut dimensionner la clavette de maniére a
ce qu’elle se mate avant que le moyeu n’éclate (la clavette et beaucoup moins
chére que le moyeu). Etant donné que la clavette est enfoncée au maillet, ce
qui amplifie la contrainte en son sein, cette condition sera certainement réalisée
si 'on atteint simultanément la limite élastique de la clavette et la limite de
résistance du moyeu. Exprimons cette condition. On a

F. Pltge +tgla+ )]

(Re)clm;ette = % = o
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FI1GURE 2.28 — Effort d’inserttion de la clavette

et
P

(Ulim)moyeu = 6@
d’ou
(Re)clavette _ tgp + tg(a + 90) @

(Jlim)moyeu ﬁ bh

ce qui entraine la condition

5 (Re)clavette
tg "2 + tg(a + 410) (Olim)moyeu

b h
> L= 2.
d d (2.68)

[SHIESN

Le signe > résulte du fait quune plus grande longueur soulage le moyeu.

Remarques

1. Bien qu’en général elle ne soit pas grande, il convient de s’assurer que la
pression de contact a la clavette vérifie

P < Re O R'H’L
= — —_— u —
P bl — s, Sm

2. L’action de la clavette décentre légérement le moyeu par rapport & 'arbre,
ce qui crée un balourd lors de la rotation. On ne peut donc pas utiliser ce
genre de calage si la vitesse de rotation est importante.

2.5 Assemblages par obstacle précontraint

Il s’agit d’assemblages combinant ’effet d’adhérence a Deffet d’obstacle.

2.5.1 Clavettes inclinées

Les clavettes inclinées sont chassées entre 'arbre et le moyeu, qui comportent
chacun une rainure (figure 2.29) Contrairement aux clavettes paralléles, les
clavettes inclinées sont libres dans leur logement dans la direction tangentielle
(figure 2.30). Sous Veffet du couple, la clavette tend a basculer, ce qui provoque
un déplacement x des forces de pression P donné par

P -2z =puPh (2.69)
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FIGURE 2.29 — Montage des clavettes inclinées

On a donc
h
My = pP(d —t1) + Px = pP (d —t1 + 2) ~ uPd (2.70)

La pression maximale sur la clavette vaut donc

p 6Pz P h
- - 2 (14 3u 2.71
Po TR eb< +3“b> 211)
~ ——

effort normal moment

En général, cependant, c’est ’état de contrainte du moyeu qui est critique.
11 suffit donc d’effectuer le calcul comme dans le cas d’une clavette creuse.

Les tolérances relatives a la largeur des clavettes et de leur logement sont
D10/h9.

Remarque : Ici encore, le moyeu est décentré.
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)

FIGURE 2.30 — Transmission du couple

2.5.2 Clavetage double tangentiel

F1GURE 2.31 — Clavetage double tangentiel

Les clavettes tangentielles (figure 2.31) ont un angle o donné par tga =
1/100. Elle sont normalement disposées & 120°. Au repos, l’arbre est soumis &
des forces de compression P et Pj, de telle sorte que (figure 2.32)

2P cos30° = P

soit
P, =0,5774P
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FIGURE 2.32 — Passage des efforts

Lors de la transmission d’un couple, on a les relations suivantes :

(P2 + P3)cos30° = P
(Pg — PQ) sin30° = T
d’ou
Py = 0,57714P+T
P, = 0,57T714P -T
et le couple vaut
d d d 3
M, =T—-—+ P3— — P,—==-Td
S R TR R
Lorsque le glissement s’amorce, il vient
3
M,; = iluPd (2.72)

et
P; = (0,5774 + u)P

ce qui méne a la pression de contact aux clavettes

Ps P 2 M,
=—=1(0,5774 — = —(0,5774 — 2.73
p=— = +tu)g =5l + 1) (2.73)
On limitera cette pression a
Pmaz = &, se = 1,25 (moyeu ductile)

€

= —, S, =2 (moyeu fragile)
Sm
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Le calcul du moyeu peut, en premiére approximation, se faire comme dans le
cas des clavettes creuses. Par rapport a celles-ci, le clavetage double tangentiel
permet de transmettre un couple 1,5 fois plus élevé. Mais ici encore, le moyeu
est décentré.
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Chapitre 3

Paliers lisses

3.1 Introduction

A la vieille question consistant & savoir lequel, du palier lisse ou du roule-
ment, est le meilleur, on ne peut en fait donner qu’une réponse mitigée. En fait,
chacun a ses avantages et ses inconvénients propres, ce qui fixe des domaines
ou le roulement s’impose, d’autres ou le palier lisse peut seul convenir et, bien
entendu, un certain nombre de cas ou ils entrent en concurrence. Il n’est donc
pas inutile de dresser un rapide bilan des avantages et inconvénients des deux

espéces de paliers.

Caractéristique Palier lisse Roulement
Amortissement des vibrations
et des chocs bon mauvais
Sensibilité aux ébranlements
et vibrations faible forte
Encombrement radial faible plus grand
Précision du guidage meilleure moins bonne
Exigence sur les tolérances moyenne grande
Possibilité de plusieurs piéces oui non
Durée de vie illimitée dans les limitée
cas favorables
Grandes vitesses oui non
Quantité de lubrifiant requise grande faible
Puissance perdue plus grande plus faible
Comportement au démarrage mauvais bon
Surveillance absolument nécessaire moins impérative
Rodage oui non

Conséquences d’une avarie

souvent graves
(arbre détérioré)

souvent bénignes
(remplacer le roulement)

C’est pourquoi on préfére le palier lisse dans les circonstances suivantes :
— pour réduire le bruit et la dureté du fonctionnement ;
— pour les grande vitesses de rotation ;
— lorsque l'exigence de précision de la rotation sont grandes;

85
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— pour les forts ébranlements et vibrations;

— pour les paliers découpés et les trés petits diameétres.

— pour les paliers devant fonctionner trés longtemps en régime (centrales
électriques).

3.2 Principe de la lubrification

3.2.1 Introduction

Le probléme fondamental des paliers lisses est d’éviter un frottement direct
des surfaces en présence, qui aurait pour conséquence une dissipation d’énergie
exagérée. Cette dissipation d’énergie se fait sous forme d’arrachement de métal
(usure) et en échauffement. L’usure est génante en ce qu’elle nuit a la précision
du guidage et nécessite par ailleurs un remplacement périodique des piéces.
L’échauffement, s’il est localisé, peut provoquer des soudures locales entre les
piéces frottantes (microgrippages). Ces micro-soudures se détruisent, mais en
provoquant des arrachements qui nuisent & 1’état de surface. Au stade ultime,
on assiste au grippage, ou les piéces sont bloquées ’une sur ’autre. Il en résulte
I’arrét et, souvent, une détérioration grave de la machine.

(C’est pourquoi on introduit entre les deux surfaces un fluide appelé lubrifiant,
dans ’espoir d’éviter ces avaries. Le fonctionnement idéal est celui ou, grace a
la présence du lubrifiant, les deux surfaces sont totalement séparées par un film
d’huile. Cette circonstance apparait dans le cas ou se forme un coin d’huile,
c’est-a-dire un rapprochement des deux surfaces dans le sens du mouvement.

3.2.2 Le coin d’huile

FIGURE 3.1 — Coin d’huile.
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Considérons une surface horizontale se mouvant avec une vitesse V' par rap-
port & une surface inclinée en convergeant dans le sens du mouvement (figure
3.1). Si au point A le diagramme des vitesses dans I’huile est linéaire, sa surface
AA’A” représente le débit par unité de largeur :

o = Vha

2

A la sortie, le diagramme BB’B” devra étre cpnvexe pour donner le méme
débit, car hg < ha. Au contraire, & lentrée, le diagramme des vitesses devra
étre concave. Or, on sait que la concavité du diagramme des vitesses se tourne
toujours dans le sens du gradient de pression. Il en résulte que de B a A, la
pression augmente et que de A & C, elle diminue. Comme la pression (relative)
en B et C est nulle, le diagramme des pressions a la forme indiquée sur la figure.
Il en résulte une force verticale P = > p tendant a écarter la surface fixe de la
surface mobile. En s’arrangeant pour que cette force soit suffisante, on peut
supprimer tout contact des deux piéces. Le film d’huile est alors réalisé.

3.2.3 Formation pratique des coins d’huile

Un coin d’huile peut étre obtenu artificiellement en mettant en présence deux
surfaces planes comme évoqué ci-dessus. C’est ce que l'on appelle un blochet.
Ceci est par exemple réalisé dans certaines butées, dites butées Michell, ou les
blochets peuvent avoir une orientation fixe ou étre articulés [13]. Mais dans le
cas des paliers, en dehors du cas improbable ou 'arbre est parfaitement centré
dans l’alésage, ’excentricité de ’arbre provoque un rétrécissement de la section
du passage de ’huile qui constitue naturellement un coin d’huile.

3.3 Pertes dans les paliers. Courbe de Stribeck

Etant donné un arbre de diamétre d qui tourne tout en supportant une
charge P, on constate qu’il faut, pour faire tourner ’arbre, dépenser une certaine
puissance P, dite perte de puissance. Le moment de perte, défini par

_ Pp
P orN

(3.1)

est le moment & appliquer & ’arbre pour le faire tourner a la fréquence de rota-
tion N. Traditionnellement, on se référe au schéma de Coulomb et on identifie
le moment M, & I'action d’une force tangentielle de la forme?!

T=fP
comme le représente la figure 3.2, ce qui méne a écrire

d
p f 92

Dans le cadre des paliers, il est de pratique courante d’encore appeler f le coeffi-
cient de frottement, bien qu’il ne s’agisse pas & proprement parler de frottement.

1. Dans ce chapitre, le symbole p est réservé a la viscosité, selon la tradition des tribologues.
On note donc f le coefficient de frottement.
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FIGURE 3.2 — Schéma coulombien.

Il est plus correct de parler de coefficient de perte et de considérer qu’il est défini
par la relation
M,

f=k
P3

(3.2)

Au démarrage, I’arbre repose sur 'alésage du palier.Le coefficient de perte
est alors important (de lordre de 0,2) et l'influence des rugosités de surface
est énorme. Pour des vitesses un peu plus importantes, 'effet hydrodynamique
commence a se faire sentir et les surfaces s’écartent, tout en restant encore trés
proches. Il y a alors superposition des interactions de surface et du frottement
visqueux dans le lubrifiant. Ce régime mixte est souvent appelé régime onctueux
des paliers. 1l est caractérisé par une diminution du coefficient de perte lorsque
la vitesse s’accroit. Cette diminution prend fin pour une vitesse ot le coefficient
de perte passe par un minimum. Ce point de fonctionnement est appelé point
critique et est arbitrairement pris comme frontiére du régime onctueux. Au-dela
du point critique, les effets hydrodynamiques sont prépondérants, et on parle
donc de régime hydrodynamique. Cependant, il faut étre conscient que les effets
de surface ne disparaissent tout & fait que pour une vitesse plus élevée. Ce n’est
qu’alors que toute usure disparait. En régime hydrodynamique, le coefficient
de perte croit avec la vitesse. Une derniére transition peut apparaitre, quand
I’écoulement devient turbulent, mais ceci se présente rarement dans les paliers
courants. La courbe donnant le coefficient de perte en fonction de la fréquence
de rotation, a température constante, est appelée courbe de Stribeck. Son allure
est représentée en figure 3.3.

Le fonctionnement idéal d’un palier est le régime hydrodynamique, car les
surfaces y sont nettement séparées, ce qui implique l’absence d’usure et 'impos-
sibilité du grippage.

3.4 Principales qualités des lubrifiants

1l va de soi que les qualités du lubrifiant jouent un grand role dans le succés du
graissage. En régime hydrodynamique, la qualité fondamentale est la wviscosité.
En régime mixte, 'huile doit présenter d’autres qualités, assez mal définies, et
que ’on regroupe souvent sous le nom d’onctuosité. En gros, 'onctuosité est ce
qui fait diminuer le frottement en régime onctueux
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FI1GURE 3.3 — Courbe de Stribeck.

3.4.1 Viscosité

SO\ NN

170777777777

FIGURE 3.4 — Définition de la visosité.

Rappelons que dans le cas d’une vitesse linéairement variable sur 1’épaisseur
(écoulement de Couette, figure 3.4, la contrainte de cisaillement 7 a la forme

ou
T:/,L&

ou s’introduit la wviscosité p. L’équation aux dimensions de cette grandeur est

donc
[7][z]  Paxm

] = m/s = Pa.s

1] =

Pour fixer les idées, les huiles minérales (i.e. élaborées a partir du pétrole) ont
une viscosité de ’ordre de 0,1 & 0,2 Pa.s.
On utilise aussi la notion de wviscosité cinématique ( par opposition a la
précédente, qui est dite dynamique), donnée par
I

v==
p
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ol p est la masse volumique. La dimension de cette nouvelle grandeur est

pl|  FL™2T  ML™'T

Lt I _ _ LQT—I
| = ML=~ ML

W) =

donc v s’exprime en m?/s. En pratique, on utilise plutot le sous-multiple mm? /s.

La mesure de la viscosité cinématique peut théoriquement se faire a ’aide
d’un tube capillaire suffisamment long pour que I’on puisse négliger la vitesse du
fluide. La viscosité cinématique est alors en raison directe du temps d’écoulement
d’un volume déterminé de fluide. Mais ce type d’essai est trop long pour les
besoins de la pratique. Aussi préfére-t-on utiliser des conduits plus larges. Mais
alors, I’énergie cinétique du fluide n’est plus négligeable et la mesure n’a de
valeur que si 'on s’en tient & des essais normalisés. Parmi les échelles de ce
genre, les plus courantes sont :

— Déchelle Engler (E), utilisée en Europe continentale ;

— D’échelle Redwood (R), d’application au Royaume Uni;

— Déchelle Saybolt (S), utilisée aux U.S.A.
Pour convertir ces valeurs en viscosités cinématiques, on peut utiliser les for-
mules empiriques suivantes :

v 6,31

- = 7.31F - 22—
mm2/s ’ E
v 180
—— = 0,2205 — —
mm?/s S
v 160
———F— = 0,250R — —
mm2/s ’ R

3.4.1.1 Variation de la viscosité avec la température

Pente de viscosité - La viscosité diminue trés fort lorsque la température
augmente. Il ne suffit donc pas de connaitre la viscosité & une température don-
née, encore faut-il savoir comment elle varie avec la température. Une méthode
assez généralement admise pour cette caractérisation repose sur la constatation
empirique que la variable

W = loglog (V +0, 8) , ou vy =1mm?/s (3.3)
]

varie de maniére & peu prés linéaire en fonction du logarithme de la température
absolue? (formule d’Ubbelohde- Walther)®. Partant de cette relation, on peut
déterminer la pente de viscosité

Wy — Wy

= = 3-4
mn log Ty — log Ty (3-4)

Il existe également un indice de viscosité VI défini arbitrairement & partir de
deux températures, et tel qu'un indice VI = 0 désigne une huile de viscosité
trés variable et un indice VI = 100 une huile de viscosité moins variable. Dans

2. On peut utiliser indifféremment les logarithmes décimaux ou les logarithmes népériens.
La valeur de W changera, mais sa pente, non.

3. Du reste, lors d’'un mélange d’huiles, huile k en fraction zy, avec >, x = 1, 'équation
de Refutas équivaut a dire que W =3, W
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ce systéme, les huiles courantes oscillent entre VI = 90 et VI = 110. On a du
reste proposé un nombre de viscosité VN défini & partir de m ci-dessus par la
relation

m
VN={(2- -100 3.5

( 3, 55) (3:5)
qui, aux environs de VI = 100, correspond & peu prés & VI, mais a visiblement
pour maximum VN = 200 (taux de variation nul), alors que ’on rencontre
parfois VI = 400.

Formule de Cornelissen et Waterman - On utilise également la formule
de Cornelissen et Waterman [2], qui donne directement la viscosité dynamique
sous la forme*

A
ln,u—ﬁ—i—B (3.6)

ou ’exposant x peut étre pris égal & 3,5 pour les huiles courantes. On peut du
reste I’ajuster correctement & partir de trois valeurs de la viscosité.

3.4.1.2 Classification S.A.E des huiles

On utilise trés souvent la classification S.A.E. des huiles, fondée sur la vis-
cosité. La désignation des huiles pour moteurs ne se fonde que sur la viscosité a
100°C pour les huiles SAE 20...SAE 60. Les nuances SAE OW...SAE 25W ont
également une limite supérieure de viscosité & basse température :

Basse température (Pa.s) | Haute température (100°C) (mm?/s)
Grade pmax a ..°C v min v max
ow 6 a-35 3,8 -
5W 6,6 a-30 3,8 -
10W 7a-25 4,1 ;
15W 7 a-20 5,6 -
20W 9,5 4-15 5,6 -
25W 13 4 -10 9,3 -
20 - 5,6 <9,3
30 - 9,3 12,5
40 - 12,5 <16,3
50 - 16,3 <21,9
60 ; 21,9 26,1

Cette classification ne définit pas 'index de viscosité. Mais pour les huiles pour
moteurs, on table d’habitude sur VI = 100, soit m = 3,55. Certaines huiles,
classifiées de multigrades, possédent une pente de viscosité trés faible. On les
note sous la forme

SAESW — 50

ce qui signifie qu’a —30°C, Ihuile a les propriétés d’une huile SAE 5W et qu’a
100°C, elle se comporte comme une huile SAE 50. Tablant sur p = 900kg/m?,

4. Cette forme est indépendante du fait que I’on utilise des logarithmes népériens ou des
logarithmes décimaux.
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cela donne

6,6

V=30 = 900 7,333 -1073m? /s = 7333mm?/s
W_3p = loglog(7333+0,8) = —0,5872
Y100 = 167 3mm2/s
Wigo = loglog(16,3+ 0,8) = 0,09096
log373 = 2,572
log243 = 2,346
0,5872 —0,09096
m= S ome 90
2,196
VN = (2-2 100 = 138, 1
( 3,55 ) ’

soit VN = 138, 1 au moins.

Les figures 3.5, 3.6 et 3.7 donnent les courbes de viscosité d’un certain nombre
d’huiles courantes.
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FIGURE 3.5 — Lubrifiants ISO/ASTM
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FI1GURE 3.6 — Lubrifiants SAE pour moteurs
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FI1GURE 3.7 — Lubrifiants SAE pour boites de vitesses et ponts
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3.4.1.3 Variation avec la pression

La viscosité varie encore avec la pression. Pour des pressions pouvant aller
jusqu’a 2000 - 10° Pa, on peut écrire

n(p) = n(0)eP (3.7)

D’aprés Kuss, on a, & 25°C,
— pour les huiles synthétiques : B25 = 1,1...1,6(MPa)~};
— pour les huiles minérales : fo5 = 1,5---5,0(M Pa)~!,
selon leur composition. Supposant p,e; = 200 - 10° Pa on obtient par exemple

efPret = 1602 =1 377

3.4.2 Masse volumique

Selon la norme DIN51757, on estime la masse volumique d’une huile a la
température (15 + 6°C') par la formule
p(15+6)  p(15)

oy 0,7(6 — 15) (3.8)

On a en général p(15) ~ 900kg/m3. A 80°C, on obtient ainsi
p =900 — 0,7(80 — 15) = 854, 5kg/m?

soit une diminution de 6% par rapport a 15°C.

3.5 Dissipation des paliers lisses en régime hy-
drodynamique

3.5.1 Description fonctionnelle du palier

Le tourillon, partie de ’arbre qui tourne dans le palier, a un diamétre d et
un rayon r = d/2. Le coussinet, partie du palier en contact avec 'arbre, a un
rayon (r 4+ a), ou a est le jeu radial. Notons deux choses.

— En pratique, le diamétre nominal de 'arbre et du palier sont identiques. Ils

ne différent que par leurs écarts. Pour fixer les idées, ce sera un ajustement
H7f7 ou H8€8.
— On utilise parfois le jeu diamétral 2a = deoyssinet — dpatier-
On appelle paramétre de jeu la grandeur

. a _ 2a

I= rd
Le palier a une longueur ¢ au niveau du coussinet, et on définit 1’élancement du
palier comme le rapport

(3.9)

n=- (3.10)

La charge verticale P est d’habitude représentée par la pression moyenne

P

=7 (3.11)

p
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FIGURE 3.8 — Pression moyenne.

En effet, si I’on équilibre la force P par une distribution uniforme p de la pression
sur la moitié inférieure du coussinet, on a (figure 3.8)

/2
P = / D= fp/ cos Ordf = prt [siné’]’_r/j/2 = pld
S —7'r/2

donc p est bien la moyenne de la pression.
Enfin, le lubrifiant est caractérisé par sa viscosité u et le régime, par la
fréquence de rotation N.

3.5.2 Loi de Petroff et nombre de Sommerfeld

FIGURE 3.9 — Loi de Petroff.

Pour les paliers trés élancés, subissant de grandes vitesses de rotation et
de faibles charges, on peut admettre en premiére approximation que l’arbre
est centré et qu’il n'y a pas de fuite latérale d’huile. Alors, la vitesse croit
linéairement sur ’épaisseur du film et on a

\%4 27 Nr
T:ME =H

= 27mNC
a

Le moment de perte vaut alors

My,=71-r 2mrl
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si bien que
po My o2l 7T
Pr p-2rf-r P
soit N
f= on2H T
p a
Multipliant par r/a, on obtient
r 2
f—=2m%y (3.12)
a
ou apparait la variable de Sommerfeld
N 2
x =2 (f) (3.13)
p \a

C’est la loi de Petroff.

Cependant, cette loi est en général jugée trop approximative et de plus, elle
ne permet pas d’expliquer le mécanisme de la portance qui est précisément lié a
I’excentrement. Son principal intérét est d’introduire simplement la variable de
Sommerfeld, qui régit entiérement le comportement du palier. En particulier,
Pexcentrement relatif € = e/a (ou e est 'excentrement) et angle de contreba-
lancement (angle v ou se place I’épaisseur maximale du film) sont entiérement
déterminés par le nombre de Sommerfeld et I’élancement :

e = E(xn)
v o= ¥(x,n)
et on peut encore montrer que
r
f==Flon) (3.14)

3.5.3 Comportement aux faibles nombres de Sommerfeld

A Pautre extréme, considérons le cas de trés faibles nombres de Sommerfeld.
Une maniére d’obtenir cette condition est de faire tendre r/a vers zéro. On doit
alors avoir

F(x,n
lim f= lim Flxn) = fini
r/a—0 r/a—0 ’I‘/CL

ce qui n’est possible que si I'on a, pour les faibles valeurs de r/a,

F(x,n) =~ A(n)y/xX

soit

~ A(n)y/X (3.15)

ou, ce qui revient au méme,

f~An) — (3.16)
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3.5.4 Lois de Hanocq-Leloup

Les travaux de Hanocq et Leloup & I’Université de Liége ont conduit & pro-
poser les lois suivantes pour les paliers de longueur finie [13] :

r_ ] Aln)yX pour x < xo(n)
fa a { B(n) +C(n)x pour x> Xg(n) (3.17)

avec les coefficients suivants :

Alimentation : 90 & 180° en amont de la charge
n X0 A B | C

>1,51003] 72 | 0,76 | 16,3
1 0,03 72 | 0,68 | 19,0
0,5 0,1 | 10,3 | 1,40 | 18,6

Pour d’autres valeurs de ’élancement n, on interpolera comme suit :

a) 0,5 <n < 1:calculer f(0,5) et f(1), puis interpoler linéairement :

1—n n—20,5
05 f(0,5) + 0.5

fn)

f()

b) 1 <n<1,5: calculer f(1) et f(1,5) et interpoler suivant la formule

1,5 — -1
fn) = 2o (1) + T

f(1,5)

Ces valeurs correspondent en fait a des conditions idéales en termes de rugosité.
C’est pourquoi on y ajoute un terme correctif

3
Af =2,66x 10713 (j) (3.18)

introduit par la Société belge des mécaniciens (SBM) , sur base de travaux
expérimentaux du Bureau of Standards des U.S.A.

3.5.5 Lois de Vogelpohl

Vogelpohl, grand spécialiste allemand de la lubrification, a proposé les lois
simples que voici :

<
fg . { 3v2mx pour 2mx <1 (3.19)

| 3-2mx pour 2wy >1

qui donnent en général une bonne approximation.

3.6 Détermination du point critique

Il convient, comme nous "avons déja signalé, de placer le fonctionnement en
régime hydrodynamique, de maniére & éviter ’usure et les grands coefficients
de perte pouvant mener au grippage. Mais ceci suppose que 1’on puisse situer le
point critique.
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La détermination du point critique a fait ’objet de travaux remarquables
de Leloup a I’Université de Liége [12]. Ces travaux, qui se sont étalés sur de
nombreuses annnées, ont montré que le point critique est défini par une valeur

donnée de la variable
uV

/ d
4 P/Z

que ’on appelle, en son honneur, variable de Leloup. On notera que cette variable
est dimensionnée,

L= (3.20)

L] = (FL~)**

donc elle s’exprime en (N/m)?/4. La valeur critique £y de cette variable dépend
encore de la nature des matériauz en présence, ainsi que des états de surface.
Pour des coussinets en métal blanc (babbitt) et un état de surface standard,

Leloup a obtenu
Lo=1,04-10"3(N/mm)>* (métal blanc) (3.21)

Aprés un rodage poussé, on peut obtenir des valeurs plus faibles. Pour des
coussinets en bronze, il propose une valeur double,

Lo =2,08-10"3(N/mm)*>* (bronze) (3.22)

En fonctionnement, il convient de se placer en sécurité par rapport au point
critique, de maniére a éviter toute usure. On travaillera donc & une valeur de £
donnée par

L=mLy, m=3 (3.23)

3.7 Loi d’échauffement

3.7.1 Relations de base

La connaissance de la température de frottement est essentielle, car la visco-
sité de ’huile varie trés fort avec la température. Si, du fait de ’échauffement,
la viscosité devient & ce point faible que ’on se trouve en-deca du point critique,
on se retrouve en régime onctueux, avec usure et risque de grippage.

La puissance dissipée dans le palier est donnée par

Pp =M, -2rN = Pfr-2nN = pldfV =pfVS (3.24)

ou S = /d. La chaleur ainsi produite se dissipe dans ’ambiance par conduction,
convection et rayonnement :

Pp = Q(cond., conv.,ray.)
Nous admettrons, selon la pratique courante, que ’on peut écrire
Q=aS(ts —t,) (3.25)

ou S’ est la surface extérieure du palier, ¢, la température sur cette surface, et
t., la température ambiante. le coefficient de transfert o vaut, selon les travaux
de Hanocq et Leloup [13] complétés par Delcour [3],

a = 18(1+ 7 + V) (3.26)

W/(m? - K)
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ou le premier terme représente ’échange par la surface du palier, le second, la
conduction de l'arbre et le troisiéme, la convection forcée en cas de ventilation.
Pour le terme 7, on peut écrire

v = dinf [1, (;i)zl (3.27)

ou ny = L/d, L étant la longueur du palier et d; une longueur de référence,
d; =0,027Tm (3.28)

Le coefficient 0 tient compte du fait que dans un palier intermédiaire, la chaleur
se dissipe dans l’arbre des deux co6tés, tandis que dans un palier d’extrémité,
elle ne passe que d’un coté. On écrit donc naturellement

5= { % (palier d’extrémité)

1 (palier intermédiaire) (3.29)

Le terme de convection par ventilation contient le facteur 8 auquel on donne
les valeurs suivantes :

fonctionnement en air calme
palier ventilé d’un coté (3.30)
palier ventilé des deux cotés

8=

== O

Dans ce terme, v représente la vitesse de ’air, en m/s. Rappelons que 'on
ventile un palier par un petit ventilateur placé sur 'arbre. La vitesse de 'air est,
normalement de l'ordre de 1,25m/s.

Cependant, ce n’est pas la température & la surface du palier qui importe,
mais la température moyenne du coussinet t.. On admet qu’elle lui est liée par
une relation du type

ts —te = K(t. — tg) (3.31)
avec les valeurs suivantes, tenant compte de I'aptitude du corps de palier &
transmettre la chaleur :

Palier ramassé, coussinet & fortes liaisons
Palier courant, coussinet fixe

|
coo
® 0w ©
St

K
K
K
K

Palier & rotule extérieure (3.32)
Palier & rotule intérieure =0,
La formule finale s’écrit donc
Q=aSK(t.—tq) (3.33)

Il reste & voir comment calculer la surface extérieure S’ du palier.

— Pour un palier & semelle, on ne tient pas compte de la surface inférieure
de la semelle. On peut aussi utiliser la formule approchée de Palmgren,
qui consiste & assimiler le palier & un cylindre de longueur L, couché sur
une génératrice. Alors, sa hauteur h est égale au diamétre du cylindre, et
la surface extérieure vaut whiL, tandis que la surface de chaque base vaut
7wh?/’. Au total, on obtient

h
S' ~ mh (L + 2> (3.34)
— Lorsqu’il s’agit d’un palier situé dans le bati d’une machine, on a en général

S~ 15...250d (3.35)
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3.8 Avant-projet de palier

En général, on connait

— la charge P;

— la fréquence de rotation N.
Le diamétre du tourillon est en général fixé par des considérations étrangeéres a
la lubrification (résistance et raideur de 'arbre). Il faut alors choisir la longueur
du palier et le jeu.

3.8.1 Choix de I’élancement

L’encombrement axial et I’existence inévitable de désalignements poussent &
choisir de faibles valeurs de I’élancement ¢/d. Mais la limitation des fuites et la
tenue du coussinet en régime onctueux - inévitable au démarrage et & la misse
A Darrét - militent en sens inverse. Pratiquement, on adopte une valeur de n
comprise entre 0,5 et 1,2, & condition de vérifier les valeurs de p (voir figure
3.10).

PRESSIONS ADMISSIBLES, d’aprés les
proportions ( VOGELPOHL )

cas L=d=50mm

A
111,
i T4
MPa g AN N
L7 !/I \ \E [~
6 /// i \ T
4 A \\5’ S
- |
‘ 7 ./—“‘T’_'_—\ S
A N L T
002 4 6 8 10 12 14 16 18

épaisseur coussihet mm —
A, Cu~ P20, couche = Tmm

Fonte perlitique
C : : .
=== Al- S/ 13CuN —Q— Acrer (dur ou doux)

_£_ Cu-Srr§ T mata blanc, couche = Tmm

FIGURE 3.10 — Pressions moyennes admissibles, selon Vogelpohl.
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3.8.2 Choix du jeu radial

— On utilise souvent un ajustement arbre/palier Hgeg ou Hy f7.
— Une autre maniére de procéder consiste a utiliser la vieille norme allemande

o _ ()"
00 (3.36)

— Leloup a proposé de choisir le jeu radial conduisant au plus faible coefficient
de perte, sur base des lois de frottement de Hanocq-Leloup. On remarquera
que pour x < Xo, le coeflicient de perte ne dépend pas du jeu radial. Par
contre, pour x > o, On a, en posant J = a/r

C uN
f=Br+ =K
J p
et cette expression est minimale par rapport & J pour
C uN
B—-——=0
J? p
soit
uN
J = 4 3.37
. (3.37)

valeur qui dépend des conditions de charge et de vitesse. Le coefficient de
perte vaut alors

f=2VBC % (3.38)

En considérant par exemple le cas n > 1,5, on obtient

16,3 [uN ulN

=)o B =g 631, [ B

Y
[uN [uN
f=2../16,3-0,76 “7:7,039 “7

Remarquons que pour ce choix, on obtient

uN 1 uN Bp B
X= 2T p CuN _ C
soit, dans le cas présent, x = 0,04663, valeur supérieure a xo = 0, 03. Pour
n=1,on a B/C = 0,03579, également supérieur & yo = 0,03, mais que
pour n = 0,5, on a B/C = 0,07527 alors que xo = 0, 1. Cette méthode ne
convient donc pas pour les paliers courts (n < 1).

et

3.8.3 Choix de la viscosité en service

Ce choix se fait de maniére & se mettre en sécurité par rapport au point

critique. La condition
uV

4P/

= m[,o

Sl
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conduit &

(3.39)

p=mLy

3.8.4 Calcul de la température

Connaissant p, on est en mesure de calculer le coefficient de perte f. On a

alors
PfV

aS'K
On vérifie que cette température est raisonnable, soit de ’ordre de 50...60°C'
normalement, 60...90°C' au maximum.

te=tq + (3.40)

3.8.5 Choix du lubrifiant

On cherche alors un lubrifiant ayant la viscosité voulue a la température
calculée.

3.8.6 Cas d’une température trop élevée

Dans le cas ou la température calculée est trop élevée, diverses solutions sont
possibles :
— Augmenter I’élancement du palier, ce qui permet, & sécurité constante, de
diminuer la viscosité en service, puisque

pwVo 4 dn
4 P/d 4 PgdZ

£:

&‘
ﬁ

croit comme +/n. Mais pour des valeurs importantes de n, il faudra utiliser
un palier & rotule, qui évacue moins bien sa chaleur.
— Augmenter le diamétre du tourillon, ce qui augment L & viscosité constante,

puisque
L=pV 4,dn — purNd5/4pt/2 p=1/4
P

3.9 Débit de fuite

Lors du fonctionnement, une partie de ’huile fuit sur les bords du coussinet.
Le débit correspondant est noté Q. On y attache la variable sans dimension

Qy
arfN

Cette grandeur varie avec le nombre de Sommerfeld, ’élancement du palier et le
conditions d’alimentation, & 180 ou 90 degrés en amont de la charge. La figure
3.11 donne des courbes valables pour l'alimentation a 180 degrés en amont de
la charge.
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DEBIT DE FUITE
coussinet de 360°

Patm » 180° amont P
(LELOUP)

N i I
N g
\= \ i i
ik £\ =g : ik
2 A Y t.i:

,,,,,,,,,,,

X
LS
T NG :
I 7 i -
Easiy- == =
in i | 1
S| T
o,
H1 T
CapruRaaE
e

ji4 l‘—‘?‘:-. ‘: [_,. 3 ,“" :_'__ e s B

FI1GURE 3.11 — Débit de fuite.
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Il faut donc alimenter constamment le palier, ce qui peut se faire par une
alimentation sous pression, ou plus simplement a 'aides de bagues fixes (figure
3.12) ou mobiles (figure 3.13). Les bagues fixes sont légérement serrées sur I’arbre
par un petit ressort et leur partie inférieure plonge dans la réserve d’huile. Au
sommet, un racloir fait couler I’huile sur ’arbre, en face d’une rainure longitu-
dinale du demi-coussinet supérieur. Les bagues mobiles ont un diamétre plus
grand que ’arbre et roulent sur celui-ci.

FIGURE 3.12 — Alimentation par bague fixe.
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FI1GURE 3.13 — Alimentation par bague mobile.

Une pratique ancienne consistait & ménager dans le coussinet des rainures
allant jusqu’au bas du coussinet, dans ’espoir de mieux amener l'huile. C’est
ce que 'on appelait des pattes d’araignée. C’est une profonde erreur, car cela
ameéne une pression nulle en bas du palier, 14 ot précisément, on compte sur
lune pression suffisante pour porter ’arbre.

Remarque : un palier construit selon les figures précédentes ne convient que
pour des charges verticales de haut en bas. Dans le cas d’une charge verticale
de bas en haut, le film d’huile ne peut se former convenablement du fait de la
rainure d’alimentation ou la pression est nulle. C’est une restriction que ’on ne
rencontre pas avec les paliers a roulement.
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