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𝝈𝒓 Contrainte de rupture 𝑑𝑎𝑁/𝑚𝑚2 
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C couple N.m 

𝝈𝒄𝒐𝒎𝒑 Contrainte de compression 𝑑𝑎𝑁/𝑚𝑚2 
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I.1:INTRODUCTION: 

            On onglobe sous le nom de transmission tous les organes fixes et mobiles utilisés pour 

transmettre l'energie et le mouvement provenant des organes moteurs aux organes recepteurs. 

I.1.1 Différents modes de transmission de mouvements: 

a) Transmission hétérocinétique: 

              La transmission hétécocinétique est la transmission dont les deux mouvements 

moteur et recepteur sont de nature differents ( exemple : bielle manivelle, excentrique, came, 

etc...). 

 b) transmission homocinétique: 

          La nature de deux mouvements se conservent: ( la transmission d'un mouvement de 

rotation d'un arbre moteur en mouvement de rotation d'un arbre recepteur).  

On distingue: 

 transmission par friction  

 par poulies et courroies 

 par cables  

 par chaines  

 par engrennement 

 

Dans notre étude nous allons nous interesser aux transmissions par engrenage ( voir & I.2). 

 

 

                              Figure I : transmission par engrenage 
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I.2 GENERALITES: 

           Dans le cas actuellement le plus général, l'énergie mécanique est fournie à une machine 

par un moteur électrique, or les machines réceptrices demandent à être entrainées, à des 

vitesses absolument variée allé d'une fraction de tour par minute a plusieurs dizaines de 

milliers de tours par minute. 

           Les Mécanismes qui peuvent réaliser cette réduction ou cette multiplication sont 

définis dans la transmission homocinétique (voir & 1.1). 

           Ces mécanismes constituent donc des réducteurs ou de multiplicateurs de vitesse. 

 

I.2.1 Rôle et définition d'un Multiplicateur. 

           On englobe sous le nom du multiplicateur de vitesse un dispositif constitué d'un ou 

plusieurs trains d'engrenage, intercalés entre deux arbres dans le but d'obtenir à partir d'une 

vitesse donnée sur l'arbre moteur une vitesse plus importante sur l'arbre récepteur. 

Avec:               (N) : vitesse d'arbre moteur 

                        (N') : vitesse d'arbre récepteur.  

Nous aurons : N'>N 

            Le rapport global N'/N = r appelé aussi raison du train (rapport de transmission)  

            On admet généralement avec engrenage cylindriques pour: 

              a)         r   <   6                                1 couple  

              b)        6 < r < 62                                2 couples 

              c)        62< r < 63                               3 couples 

              d)         r >63 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

                          Figure I.1 :Multiplicateur de vitesse à engrenage 
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On recommande : 

  Le système roue et vis sans fin  

  L'association du système roue et vis sans fin à un couple d'engrenages de   types   

précedents. 

 Dans notre cas puisque r donné egale à 5,37 < 6 donc on utilise un seul    couple. 

 

I.2.2 Critère et emplois des engrenages cylindriques. 

            La transmission dans cette étude du multiplicateur de vitesse est assurée par 

engrenages qui présente beaucoup d'avantage tel que: 

 Possibilité de disposition des axes à notre choix.  

 Transmission des plus petits aux plus grandes vitesses  

 Sécurité de service 

 Durée de vie élevée. 

            Avant de faire un choix correct entre les engrenages à denture droite ou hélicoïdale on 

va citer quelques caractéristiques. 

I.2.2.1 Denture droite: 

 Deux roues de même module engrènent entre elle quel que soit leur nombre de dent à 

partir d'un minimum.  

 Augmentation de l'épaisseur des dents du sommet à la base  

 Une petite variation de l'entrevue ne cause pas une modification de rapport de vitesse.  

 Le taillage se fait par génération avec seul outil pour toutes les roues de même module 

quel que soit le nombre des dents. 

 

I.2.2.2 Denture hélicoïdale: 

 Le nombre de dents emprise est élevé par suite de l'inclinaison de denture.  

 Meilleure continuité de l'entrainement 

 Réduction de l'effort sur chaque dent se fait progressivement, donc l'engrènement 

s'établit simultanément ce qui rend la transmission plus douce et plus silencieuse.  

 Ils ont par contre l'inconvénient de donner lieu à des poussées axiales qu'il faut 

compenser. 

 

Conclusion: 

          Les qualités a dentures hélicoidales les font préférer, lorsqu'on cherche un 

fonctionnement silencieux et un très bon rendement. 

          Donc notre choix se fait sur les roues à dentures hélicoïdales. 
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I.2.3 Traitement thermique: 

          Après usinage, un traitement thermique de cémentation est destiné à conférer aux 

dentures toute la résistance requise en condition de marche. Le traitement thermique consiste 

à chauffer la pièce (pignon et roue) à plus de 920'c dans une atmosphère renfermant du 

monoxyde de carbone , le carbone pénètre dans les couches superficielles de la pièce sur une 

profondeur qui dépend de la durée de l'exposition (0,5 à 1mm) ainsi en augmentant la teneur 

superficielle en carbone et en modifiant les conditions de traitement thermique en 

conséquence, on obtient une surface très dure sur une âme tendre. Ces propriétés réunies 

donnent une dent qui présente une surface dure, résistante à l'usure et non cassante. 

I.2.4 description du Multiplicateur: 

           Notre multiplicateur est composé de plusieurs éléments: 

           Un arbre d'entrées ou est montée une roue hélicoïdale supportée par deux roulement 

dans les paliers. Cet arbre est entrainé par la prise de la force du tracteur en utilisant un cardan 

télescopique. 

          Un arbre de sortie est un arbre unique entre la pompe et le multiplicateur ou est monté 

le pignon supporté par deux roulements dans les paliers. 

          Les roulements sont protégés par des couvercles qui sont logés dans le carter et abritent 

des bagues joints servant à l'étanchéité. 

          La lubrification se fait par barbotage d'huile. 

          Le Multiplicateur est enfermé dans une enveloppe qui est le carter : 

 But : Assurer l’invariabilité des axes, éviter les vibrations et assurer la lubrification en 

constituant réservoir d'huile. 

 Matériaux: Il se construit en fonte à graphite sphéroïdal non allié FGS 700-2 dont le 

caractéristiques sont : 

 

                                                           Rr = 700 Mpa 

                                                           Re = 420 Mpa 

                                                           A% = 2  

                                                           HBS=225-305 

 

 Caractéristiques: Il doit résister aux efforts qui sollicitent les paliers (efforts radiaux 

et axiaux) on envisage des nervures de renforcement suivant la direction de ces efforts. 

La disposition des engrenages donne le contour intérieur minimal du bâti. Le plan de 

joint du carter et suivant l'axe des pignons dont est assemblé avec celle du couvercle 

par vis et positionné par goupilles. La partie inférieure du carter judicieusement 

conçue constitue l'embase de fixation de la pompe. 
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         On admet généralement pour l'épaisseur du carter les valeurs suivantes: 

 Petits multiplicateurs                                     e=6 à 8 mm 

 Multiplicateur moyen                          e =10 à 15 mm 

 Gros multiplicateur                                        e=25 à 40 mm 

           On adopte une épaisseur moyenne de 10 à 15 mm de telle façon on retient cette 

épaisseur aussi uniforme que possible dont le but de favoriser le moulage (voir dessin de 

définition du carter).  

            On doit prévoir aussi dans le carter le niveau d'huile bouchon de remplissage et 

bouchon de vidange. 

 

I.2.5 La pompe Utilisée: 

            La pompe utilisée avec le multiplicateur de vitesse donnée par l'entreprise POVAL 

qui est le Type NVA 80. 

            Les pompes NVA 80 sont utilisées par les entreprises industrielles et les stations d'eau 

dans l'agriculture et le bâtiment etc... 

            Elles sont utilisées pour l'alimentation en eau, drainage, réfrigération, irrigation et pour 

les autres travaux de pompage. 

            Les pompes NVA 80 se distinguent par une conception moderne simple et légère ainsi 

que par  leurs caractéristiques  hydrauliques excellentes assurant une marche économique et 

sûre. 

 

 

          HMT              Débit                      Type 

          m 24         m3/h 18                    NVA 40 

m 33         m3/h 28                    NVA 50 

          m 43         m3/h 54                    NVA70 

          m 60         m3/h 63                    NVA 80 

          m 80         m3/h 108                    NVA 100 

          m 57         m3/h 450                    NVA 200 

 

 

                                      Caractéristiques techniques 
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Les pompes sont des appareils qui servent à transformer l'énergie mécanique en énergie 

hydraulique à l'aide d'un mouvement de rotation continu. 

       Elles se divisent en deux catégories principales pompes hydrostatique (pompes 

classiques) et les pompes hydrodynamiques ces dernières se divisent à leur tour en plusieurs 

types, parmi elles la pompe centrifuge à axe horizontal (fig. I), dont on va entamer l'étude du 

principe de fonctionnement, la description de la pompe avec ses paramètres hydrauliques 

ainsi les principaux champs d'application, tout en se basant dans notre cas sur la pompe 

centrifuge NVA 80 construite et proposée par POVAL. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                      Figure. II : La pompe centrifuge a axe horizontale  

 

II.1 Classification des pompes: 

Le schéma de la figure (II.1) montre la classification générale des pompes. D'après le schéma 

on constate que notre pompe (NVA80) appartient à la première catégorie : c'est à dire que 

c'est une pompe hydrodynamique. Les pompes hydrodynamiques sont des pompes centrifuges 

et annexes avec transformation indirecte du travail mécanique en énergie cinétique et 

potentielle du liquide puisé. 

 On les classe selon: 

 

a) Le trajet du fluide par rapport à l'axe: 

 On distingue: 

 

 Pompes radiales ; les filets de courant sont contenus perpendiculairement à l'axe, sauf 

au voisinage de ce dernier.    (fig. Il-2a) 

 Pompes axiales (hélicoïdales): les filets de courant sont situés sur les surfaces de 

révolution qui sont sensiblement des cylindres.   (fig. Il-2b) 

 Pompes hélico-centrifuges: pompe intermédiaire dont les filets sont situés sur des 

surfaces de révolution dont la méridienne est inclinée sur l'axe     (fig. II-2c) 
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                         Figure II.1 : Classification générale des pompes 
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                                        Figure Il-2a     (Pompes radiales) 

 

                                       Figure Il-2b        (Pompes axiales) 

     

                                  Figure Il-2c         (Pompes hélico-centrifuges) 
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b) Nombre de cellules : 

 

Une cellule est formée par l'ensemble roue-diffuseur-canaux, si la pompe comporte une seule 

cellule, elle est dite monocellulaire ; si elle dépasse l'unité elle est dite multicellulaire. 

 c) Disposition de l'axe de la pompe: 

 

 Pour une position horizontale on a la pompe horizontale 

 Pour une position verticale on a la pompe verticale. 

 

II.3 Pompe NVA : 

 

      Les pompes NVA sont très appréciées par les entreprises industrielles et les stations d’eau, 

dans l'agriculture et le bâtiment etc. Grâce à la variété d'utilisation ainsi qu'à la gamme 

étendue des débits, elles sont utilisées pour alimentation en eau, drainage, réfrigération, 

irrigation et pour autres travaux de pompage dans les domaines nombreux d'aménagement des 

eaux. 

      D'après la classification on constate que notre pompe (NVA80) est une pompe centrifuge 

horizontale monocellulaire à écoulement radial, elle est de construction locale. Produite et 

exécuté par POVAL. 

 

 Ce type de pompe qu'en va étudier est représentée par la désignation suivante : 

80 NVA 230 8 

 

 

 80 : le diamètre intérieur de la tubulure de refoulement. 

 

 NVA : pompe monocellulaire horizontal. 

 

 230 : le diamètre de la roue centrifuge. 

 

 8 : épaisseur du canal de sortie de la roue centrifuge. 
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II.3.1 Description : 

 La pompe NVA 80 est composée de diverses parties décrites ci-après: 

a) la roue centrifuge: (la roue mobile) : 

     La roue centrifuge travaille dans la partie hydraulique qui est formée par le carter en 

spirale. Elle possède deux flasques reliés par aubes (exécution fermée), et elle est fixée en 

porte à faux à l'arbre, est assurée par l'écrou de la roue centrifuge et par la rondelle de sureté 

de telle façon que la roue doit être convenablement équilibrée pour assurer une marche sans 

vibration. 

    Les aubes de la roue sont courbées en arrière du coté de sens de rotation dont il est toujours 

à droite lorsqu'on regarde du côté du moteur d'entrainement. 

La Roue mobile est étanchée de deux cotés moyennant les anneaux d'étanchéité rechangeables 

et percés à proximité du moyeu pour la compensation essentielle des forces axiales. Le résidu 

des forces axiales est capturé dans le multiplicateur de vitesse par les roulements à rouleaux 

coniques. 

b) Volute : 

    La volute est en fonte à une section croissante depuis son origine ou elle est pratiquement 

nulle jusqu'à sa sortie ou elle est maximale c'est un dispositif dont le but est de collecter tous 

les filets surtout de la périphérie de la roue, et de les ramener à une bride de sortie unique qui 

constitue le raccordement à la tuyauterie de refoulement. 

c) Couvercle d'aspiration: 

    Moulé en un seul bloc en fonte a pour rôle de conduire le liquide depuis la section d'entrée 

de la machine jusqu'à l'entrée du rotor toute en assurant une réparation des vitesses aussi 

uniformes que possible. 

    Le couvercle d'aspiration à turbulence axiale obturant le corps en spirale, permet après le 

désaccouplement simple un accès facile à la roue mobile pour effectuer une révision et un 

démontage commodes. 

d) le presse-étoupe à tresse: 

     La partie hydraulique est étanchée par la presse -étoupe qui est inséré dans la chambre de 

presse-étoupe directement dans la volute, donc il évite les fuites importantes du liquide et 

s'oppose à l'entrée d'air dans la roue qui est nuisible au bon fonctionnement de la pompe. 

     Dans l'espace de presse-étoupe, l'arbre est protégé contre l'usure par un coussinet 

rechangeable. Le presse-étoupe d'arbre est étanché par une garniture à torons molle. Il se 

trouve derrière la roue mobile et est bien accessible à la visite et à l'entretien pour empêcher 

l'aspiration de l'air atmosphérique le presse-étoupe est pourvu d'un bouchon du liquide puisé 

sous pression amené à partir de l'espace de refoulement par un alésage intérieur dans le corps 

à la douille d'engorgement. Dans ce but peut servir le même alésage dans le corps de pompe 

qui est autrement obturé par un bouchon. 
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e) L'Arbre: 

  Il est en acier inoxydable Z30C13 destiné à transmettre le couple moteur et la rotation à la 

roue par l'intermédiaire d'une clavette, le couple est fourni par le tracteur agricole. 

II.3.2 Utilisation: 

        Les pompes NVA 80 sont destinées au pompage de l'eau potable et industrielle (brute) 

éventuellement polluée à contenu des boues allant jusqu'à 5 % ou à contenu des additions 

mécaniques dures jusqu'à 2 % de poids (sable, bris etc..) à granulation jusqu'à 0,5 mm, ainsi 

que des liquides similaires jusqu'à la température maximum de 80°C et à acidité maximum de 

6 PH à 20°C. 

        Les pompes puisent les eaux de puits et de surface eaux fluviales, de drainage, d'égout, 

eaux d'infiltration et eaux usées, eaux condensées etc. 

II.4) Principe de Fonctionnement: 

       Les pompes centrifuges sont des machines opératrices hydrodynamiques à pales que le 

liquide puisé traverse sous forme d'un courant uniforme et contenu. 

       Le principe de travail de la pompe centrifuge consiste dans l'interaction mutuelle des 

aubes de  la roue et du courant de liquide puisé, l'énergie transmise au liquide puisé par la 

roue se manifeste par une élévation de l'énergie totale du liquide puisé. 

       L'énergie de pression du liquide puisé n'ait d'une part directement par l'action de forces 

centrifuge dans la roue de la pompe, d'autre part indirectement, par la réduction de vitesses de 

débit dans les canaux de la pompe et par leur transformation en pression. 

        La particule de liquide entrant par la tubulure d'aspiration dans la pompe passe dans la 

roue et entre dans le canal constitué par deux pales voisines sur le rayon r1 (fig. II-4) par 

rapport à la roue elle se meut à la vitesse relative w1 sous l'angle 𝛽1 constitué par le début de 

l'aube. Sous l'effet de la rotation de la roue la même particule du liquide se meut en même 

temps dans le sens du cercle circonférentiel de ce point à la vitesse tangentie          𝑼𝟏 = 𝛑𝐃𝟏𝐧
𝟔𝟎

 

                    

 

 

 

 

  

  

                Figure II.4 : Principe de travail de la pompe centrifuge  
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       A cet endroit le liquide sort à une vitesse relative w2 sous l'angle 𝛽2 constitué par le bout 

de la roue et par la vitesse tangentielle U2 comme il ressort du triangle de vitesses 

correspondant (fig. II-5). Ces deux vitesses déterminent la vitesse absolue correspondante C2 

de même que son sens l'angle 𝛼2 . 

 

       Figure II-5 : Triangles de vitesse   

        Le triangle de vitesse caractéristique au point 1 est désigné comme triangle de vitesse 

d'entrée celui qui se trouve au point 2 est désigné comme triangle de vitesses de sortie. 

        Le processus du transfert de l'énergie mécanique sur le liquide n'a lieu qu'au niveau de la 

roue. 

        Autrement dit, toute l'énergie spécifique de la roue est constituée uniquement par la roue 

tandis que les autres parties de la pompe ne concourant plus à élever l'énergie spécifique du 

liquide puisé. 

II.5 Paramètres de fonctionnement de pompes: 

        Pour que la pompe soit utilisée de manière économique il faut choisir pour les conditions 

de service données la pompe optimale donnant satisfaction à ces conditions à part le caractère 

de la construction de la pompe qui sont les paramètres de service fondamentaux de la pompe 

qui sont dans se sent décisifs parmi les paramètres de service fondamentaux de la pompe nous 

comptons les paramètres suivants:  

II.5.1 Débit de la pompe: 

         Le débit de la pompe est la quantité du liquide véhiculé par unité de temps dans la 

conduite de refoulement. Le débit est exprimé le plus souvent en m3/h ou en m3/s. 

II.5.2 Energie spécifique de la pompe: 

         De manière générale l'énergie spécifique et l'énergie se rapportant à l'unité de masse du 

liquide véhicule elle correspond à la somme des énergies spécifiques de pressions, cinétique 

et potentielle à l'endroit donné de la pompe ou de l'installation de pompage. 
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II.5.3 Pouvoir d'aspiration de la pompe: 

      Il faut placer la pompe dans la situation de service donnée de manières à ce que la hauteur 

totale d'élévation de l'installation de pompage cote aspiration ne soit jamais plus basse que sa 

valeur autorisée. Il faut donc obtenir une situation dans laquelle la pompe travaille dans 

n'importe quel cas qui peut se produire, tout au plus avec la cavitation autorisée Vu qu'un 

fonctionnement exempt totalement de cavitation est très rare outre de la pompe même, cette 

situation dépend aussi de propriétés physiques du liquide pompe de sa température et d'autre 

part de la pression des gaz sur le niveau d'aspiration. 

 

II.5.4 Puissance absorbée de la pompe: 

      La puissance absorbée de la pompe correspond à la puissance nécessaire transmise par la 

machine d'entrainement sur l'arbre de la pompe d'une puissance 𝜂 pour engendrer lors du 

débit 𝑄 du liquide de la densité spécifique donnée de l'énergie spécifique y. 

      Cette puissance absorbée est définie par la relation : 

 𝒑 = 𝝆𝑸𝜸/𝟑. 𝟔𝜼 

La puissance absorbée dans la pompe que la puissance utile de la pompe définie par la 

relation: 

    𝒑 = 𝝆𝑸𝜸/𝟑. 𝟔 

      Ce qui est au fond de la puissance transmise par la pompe au liquide passant par la section 

de sortie. Il faut déterminer la puissance de la machine de commande en tenant compte d'une 

réserve adéquate. 

     En effet il faut prendre en considération le fait que la pompe doit fonctionner de manière 

fiable dans une certaine gamme de travail, que la puissance absorbée de la pompe peut varier 

dans le cadre des écarts tolérés et que les résistances dans les conduites peuvent dans une 

certaine mesure changer par rapport aux résistances prévues. D'autre part une réserve trop 

grande et incorrecte car elle empire la rentabilité non seulement de I ‘investissement mais 

aussi du fonctionnement de la pompe. 

II.5.5 Rendement de la pompe: 

     Le rendement de la pompe est le facteur indiquant l'utilisation relative de la puissance de la 

pompe il est au fond la mesure des pertes dans la pompe ce rendement est défini par la 

relation entre la puissance utile et la puissance absorbée de la pompe : 

 𝛈 = 𝐩𝐮/𝐩 

     Le rendement de la pompe correspond également au produit des rendements partiels : 

                                             𝜼 = 𝜼𝒗. 𝜼𝒉. 𝜼𝒎 
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II.5.6 Vitesse de rotation: 

       Le choix de la vitesse de rotation du groupe pompe moteur est très important, car il s’agit 

de manière substantielle sur les frais d'investissement et de service. 

 

      Le choix du régime maximal conduit à des frais d'investissement réduits du groupe moteur 

sur  la pompe de même que le moteur sont des dimensions et de masse (poids) plus réduits. 

Dans le même temps la vitesse de rotation plus élevée empire les propriétés de cavitation de la 

pompe qui exerçant une influence directe sur la hauteur totale de charge admise à l'aspiration 

et de ce fait sur la position de la pompe et la disposition de la station de pompage. 

 

      Le pouvoir d'aspiration insuffisant de la pompe peut donc entrainer des complications 

dans l'étude du projet de la station de pompage et conduire à une augmentation du coût 

d'investissement. 

      Lors du choix du régime il faut penser également à l'usure de la pompe. Elle augmente en 

fonction de l'accroissement de la vitesse de rotation. 

 

     De ce fait on choisit en général un régime plus élevé pour véhiculer des liquides non 

agressifs, sans admixtions abrasives, et par contre des vitesses de rotation plus réduites dans 

des cas où il faut atteindre une durée de vie acceptable de la pompe même dans des conditions 

de service difficiles.  

     Le régime des pompes centrifuges est choisi en général dans la gamme : 

                                                   𝒏 = 𝟐𝟎𝟎 à 𝟏𝟎𝟎𝟎𝟎 𝐦𝐢𝐧 −1. 

     La limite inférieure du régime est utilisée dans le cas de grandes pompes spéciales par 

exemple d'alimentation. 

    La vitesse de pompe doit correspondre à celle de la machine de commande comme les 

pompes centrifuges sont entrainées le plus souvent par commande directe d'un moteur 

électrique asynchrone, les pompes centrifuges sont en général construites pour un régime le 

plus fréquemment à deux, quatre ou six pôles. Il s'agit donc de vitesse : 

𝒏 = 𝟐𝟗𝟎𝟎; 𝟏𝟒𝟓𝟎; 𝟗𝟕𝟓 𝒎𝒊𝒏 − 𝟏 

II.6 Courbes caractéristiques de la pompe centrifuges: 

Les courbes caractéristiques de la pompe centrifuge sont les fonctions graphiques de l'énergie 

spécifique, de la puissance absorbée, de la puissance et éventuellement de la réserve de 

cavitation minimale du débit de la pompe à une vitesse de rotation constante. 

Ces fonctions (fig. 11-6) expriment les résultats réels de l'activité de la pompe, elles sont 

définies par mesurage dans l'atelier d'essai du constructeur de pompes. C'est d'après ces 

données que nous pouvons juger à quel point la pompe donnera satisfaction au but proposé et 

qu'elle sera le comportement du système de pompage au cours du service et à des états 

transitoires. 
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                        Figure II.6 (courbes caractéristiques de la pompe) 

 

15 



Chapitre II                                                                                                    La pompe 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                         Figure II.3 : dessin d’ensemble de la pompe 

 

 Couvercle d’aspiration. 

 

 Ecrou  de roue mobile. 

 

 Roue mobile 

 

 Corps de pompe en spirale. 

 

 Multiplicateur. 

 

Conclusion: 

 La pompe NVA se distingue par une conception moderne simple et légère ainsi 

que pour ses caractéristiques hydrauliques excellentes assurant une marche 

économique et sûre. 

16 



 
 

 

CHAPITRE III 

Etude du    

multiplicateur  
 

 
 



Chapitre III                                                                      Etude du multiplicateur 

 

 

III.1 ETUDE DES ENGRENAGES: 

Lorsque des mouvements de rotation et des forces importantes doivent être transmis 

directement d'un arbre sur un autre, on utilise des roues dentées. 

On classe généralement les engrenages selon la disposition relative des arbres qui les portent : 

           1°/ Engrenages cylindriques à axes parallèles à denture droite. 

           2°/ Engrenages cylindriques à axes parallèles à denture hélicoïdale ou spirale. 

           3°/ Engrenages coniques à axes concourants à denture hélicoïdale ou spirale. 

 4°/Engrenages hyperboliques ou gauches à axes quelconque Généralement 

rectangulaire. 

 

                                  Figure III : Les types d’engrenage 

 

III.1.1 ELEMENTS DES ENGRENAGES: 

        Comme on a vu que les arbres ont une position parallèle, les engrenages sont 

cylindriques et une denture hélicoïdale. (Voir & I) 

III. 1.2 Circonférence primitive: . 

       La circonférence primitive joue un rôle essentiel dans le calcul des engrenages et de leurs 

dentures. C'est une circonférence imaginaire ayant pour axe de rotation l'axe de rotation de 

l'engrenage.  

NB : Pour les différents éléments des engrenages sont montrés par la figure III-1 
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Pour calculer une roue a denture hélicoidale, il est nécessaire de connaitre : 

 𝒎𝒏 = module réel 

 z = nombre de dents  

 ∢𝜷 = angle de l'hélice 

 

 

                               Figure Ⅲ.1 : Elements des engrengaes  
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III.1.3 Détermination du nombre de dents : 

 On désigne par : 

                    n1                 tours/min du pignon 

                    n2                 tours/min de la roue 

                    Z1                 nombre de dents du pignon  

                    Z2                 nombre de dents de la roue 

 

On a les données suivantes : 

n2 = 540 tr/min                                                                                 𝛽=20°  

n1 = 2900 tr/min                                                                             𝛼𝑛 =20°                P= 49 kW 

 

A partir du rapport de transmission : 

𝑟 =  
𝑛1

𝑛2
=

𝑧2

𝑧1
=

2900

540
=

145

27
 

 

             On prend : z2 = 145 dents     et    z1 = 27 dents 

 

III. 1.4 Détermination du module :  

Le module est donné par la formule : 

𝑀𝑛 ≥ √
10𝑐

𝜆 𝑧1 𝑅𝑝𝑒

3
                                                                                                     [4] 

Avec : 

• z1 = nombre de dents fictifs de la roue, donné par : 

𝑧1 =
𝑧

cos3𝛽
=

145

cos320      
                                                               𝒛𝟏 = 𝟏𝟕𝟓𝒅𝒆𝒏𝒕𝒔 

 

•𝝀: Coefficients de largeur de denture : est choisi selon l'encombrement dont on dispose et 

selon la perfection du guidage des arbres. 

 Pour guidage bon          𝜆= 10 / 12,5                                    On prend      𝝀 = 12 

 

• Rpe : Résistance pratique à l'extension. 
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        Pour une bonne résistance et une bonne élasticité, pour pièces de fatigue traitées : arbres, 

engrenages, on utilise l'acier Ni-Cr de cimentation, dont la résistance est 150 <Rpe< 250 

N/𝑚𝑚2 

On prend Rpe = 160 N/𝒎𝒎𝟐  

     Puisqu'il y a toujours au moins deux dents en prise, on pourra majorer de 25% Rpe. 

D’où Rpe devient Rpe = 200 N/𝒎𝒎𝟐 

•c: Couple à transmettre réel : 

     Puisqu'il y a au moins deux couples de denture en prise, ce qui nous permet de diviser le 

couple moteur par deux. 

 Avec     Cm: couple moteur donné par                                Cm = P/w. 

 P: Puissance transmise par le tracteur, et puisqu'on utilise Pt : la puissance disponible à la 

prise de force qui est égale à 70% de la puissance du tracteur D’où: 

Pt = 70 x 49/100 = 34,3 kW 

Et      𝐶𝑚 =
34.3.103

𝜋×540

30
                                                 Cm = 606.86 N.m 

Par conséquent: C = Cm/ 2 = 606,86/2                                    C=303,43 N.m 

Enfin le module est   𝑴𝒏 = √
𝟑𝟎𝟑,𝟒𝟑.𝟏𝟎𝟑.𝟏𝟎

𝟏𝟐.𝟏𝟕𝟓.𝟐𝟎𝟎

𝟑

= 𝟏, 𝟗𝟑 𝒎𝒎 

On prend un module normalisé : 𝑀𝑛 = 2 mm 

III.1.5 Eléments de taillage: 

III.1.5.1. Caractéristique de la denture : 

           Les caractéristiques essentielles des dentures sont : 

•Module réel :                                                              𝑀𝑛  = 2 mm 

• on 𝛼𝑛 = 20°, B= 20°  

• Module apparent                                                        𝑴𝒕 = 𝑴𝒏/cos B=2 / Cos 20 = 2,128 mm  

• Pas apparent :                                                             pt = 𝜋 . 𝑀𝑡 = 𝜋.2,12 = 6,65 mm 

• Pas de l'hélice primitive                                             Pz = 𝜋 /tg B = 𝜋 /tg 20 = 8,62  

• Le saillie                                                                     ha= 𝑀𝑛 = 2 mm 

• Vide au fond de la dent                                               c= 𝑀𝑛/4 = 0,5 mm 

• hauteur de dents                                                          h = 2,25 𝑀𝑛 = 2,25 x 2 = 4,5 mm 

•eh épaisseur primitive réelle théorique                           𝑒ℎ = 𝜋𝑀𝑛/2 = 𝝅 

•b largeurs de denture                                                    b=  𝜆 . 𝑀𝑛 = 2x 12 = 24 mm 
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III.1.5.2: détermination des diamètres de pieds, têtes, primitifs : 

 A) Diamètre primitif : 

  pour la roue                              Dp = Mt.Z = 2,128 x 145 = 308,56 mm 

  pour le pignon                          dp = Mt.Z = 2,128 x 27 = 57,45 mm 

B) Diamètre de pied:  

  pour la roue                              Dt = Dp - 2,5 Mn= 308,56 - 2,5 x 2,128 = 303,56mm 

  pour le pignon                          dt = dp - 2,5 Mn = 57,45 - 2,5 x2, 128 = 52,45mm 

C) Diamètre de tête :  

 pour la roue                               Da = Dp + 2 Mn = 308,56 + 2 x 2 = 312,56 mm 

 pour le pignon                           da = dp + 2 Mn = 57,45 + 2 x2, 0 = 61,45 mm 

III.1.6 Détermination de l'entre-axe : 

 L'entraxe est donné par la formule : 

𝑎 =
𝐷𝑝 + 𝑑𝑝

2
= 0,5

Mn(𝑧1 + 𝑧2)

2
 

𝑎 =
308,56 + 57,45

2
                                                                      𝒂 = 𝟏𝟖𝟑, 𝟎𝟎𝟓𝒎𝒎 

      Roue   Pignon 

Nombre de dents       145    27 

Module réel Mn (mm)      2,00    2,00 

Module apparent Mt (mm)     2,128   2,128 

Pas de l’hélice primitive pz      8,62    8,62 

Saillie (ha) mm      2,00    2,00 

Diamètre primitif (mm)   308,56   57,45 

Diamètre de pied (mm)   303,56   52,45 

Diamètre de tète (mm)    312,56   61,45 

Largeur de la denture b (mm)    24,00   24,00 

Entraxe (mm) 183,005 183,005 

 

 

                                          Tableau des résultats 
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III.2 ETUDE DE L'ENGRENNEMENT: 

La figure (III.2) représente l'engrènement de la roue et du pignon, on adoptera les dentures à 

développante de cercle. 

 

 III.2.1 Ligne d'action (AB) : 

C'est une droite passant par le point (I) de contact des deux cercles primitifs et tangente aux 

deux cercles de base. 

 

 III.2.2 Angle de pression (𝜶) : 

          C'est l'angle formé par la ligne d'action et la tangente commune aux deux cercles 

primitifs. 

 

 III.2.3. Début d'engrènement : 

Le profil (P2) de la roue menante attaque le profil (P1) du pignon, l'action commence au point 

d'intersection (A) de la ligne d'action et du centre de tête du pignon. 

 

 III.2.4 Point de contact en (I) : 

 

III.2.4.1 Période d'approche : 

Elle est comprise entre (A) et (I), le début d'action et le moment où le point de contact est 

confondu avec [I]. 

 

 III.2.4.2 Longueur d'approche (gf) : 

 

Le point de contact se déplace sur la ligne d'action de (A) et (I), la longueur (Al) s'appelle 

longueur d'approche, on désigne par Al = gf. 

Pendant la période d'approche la roue a tourné d'un angle 

 

 

 

𝝓𝒇 = 𝑵𝟐𝑶𝟐𝑸𝟐 

 

22 



Chapitre III                                                                      Etude du multiplicateur 

 

 

 

  

                    Figure Ⅲ.2 : l’engrénement de la roue avec le pignon  

 

 

     Figure Ⅲ.3 : rapport total de conduite   
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III.2.4.3 Arc d'approche (af) : 

C'est la longueur de l'arc parcouru par un point appartenant à l'un quelconque des deux cercles 

primitifs pendant la période d'approche, on la mesure par SI du cercle primitif de la roue. 

𝑎𝑓 = 𝜙𝑓. 𝑟2                                                        𝑎𝑣𝑒𝑐     
𝑟𝑏2
𝑟2

= cos 𝛼 … … → 𝑎𝑓 =
𝑔𝑓

cos𝛼
 

    𝑔𝑓 = 𝜙𝑓. 𝑟𝑏2 

III.2.4.4 Fin de l'engrènement: 

         Le point du profil (p2) est en contact avec le profil (p1), le point extrême (B) est 

l'intersection de la ligne d'action avec le cercle de tête de la roue. 

III.2.4.5 Période de retraite : 

         La période de retraite est comprise entre le moment où le point de contact coïncide avec 

(I) est la fin d'action (B). 

III.2.4.6 Longueur de retraite (ga) : 

         Le point d'action se déplace sur la ligne d'action de [I] à (B), la longueur (IB) est appelée 

longueur de retraite. On désigne par (ga). 

Pendant la période de retraite la roue a tourné de l'angle 

  [𝜙𝑎 = 𝑄2𝑂2𝑀2] 

III.2.4.7 Arc de retraite : 

           Est la longueur de l'arc parcouru par un point appartenant à l'un quelconque des deux 

cercles primitifs pendant la période de retraite. 

On le mesure par l'arc (IV) du cercle primitif de la roue. 

On a: 

𝑔𝑎 = 𝜙𝑎. 𝑟𝑏2                                                 

 𝑎𝑣𝑒𝑐    
𝑟𝑏2

𝑟2
= cos𝛼 

 

𝑎𝑎 = 𝜙𝑎. 𝑟2                                                                                                      𝑎𝑎 =
𝑔𝑎

cos𝛼
 

III.2.4.8 Arc de conduite (a𝜶) : 

L'arc de conduite est la longueur de l'arc parcouru par l'un des deux cercles primitifs depuis le 

début jusqu'à la fin de l'action.  

On le mesure par SV : 

𝑎𝛼 = 𝑎𝑓 + 𝑎𝑎 =
𝐴𝐼 + 𝐼𝐵

𝐶𝑂𝑆𝛼
=

𝑔𝛼

cos𝛼
 

𝑎𝑣𝑒𝑐   𝑔𝛼 = 𝐴𝐵           𝑙𝑜𝑛𝑔𝑢𝑒𝑢𝑟 𝑑′𝑎𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛 
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III.25 Condition de continuité d'engrènement : 

       Cette condition exige que lorsque les profils (p1) et (p2) cessent d'être en contact un autre 

couple de profils conjugués soit déjà en contact. 

       Donc pour que la condition de continuité de transmission soit rernplie il faut que : 

AB > pas normal  

Arc de conduite > pas primitif 

 

III.2.6 Rapport de conduite : 

On appelle rapport de conduite (𝜀𝛼) le rapport entre l'arc de conduite et le pas primitif.  

𝜀𝛼 = 𝑎𝛼/𝑝 

III.2.6.1 Rapport total de conduite : 

      C'est le rapport de l'angle dont a tourné chacune des deux roues pendant tout 

l'engrènement et du pas angulaire correspondant. 

      Si on considère maintenant la figure Ⅲ.3, pendant l'engrènement du couple (p1.p2), la 

roue menante a tourné d'un angle (𝜙𝑎 + 𝜙𝑓).  

Le rapport total de conduite (𝜀𝛾) est : 

𝜀𝛾 =
(𝜙𝑎 + 𝜙𝑓) + 𝐼𝑂2𝐼1

𝜋𝑀𝑡

𝑟2

 

 

Avec  𝐼𝑂2𝐼1=ɤß c'est l'angle formé entre les profils p2 et p'2 comme le montre la figure Ⅲ.3. 

 

D’où : 

 

𝜺𝜸 =
𝝓𝒂 + 𝝓𝒇

𝝅𝑴𝒕
𝒓𝟐 +

𝑰𝑶𝟐𝑰𝟏

𝝅𝑴𝒕
𝒓𝟐 

 

Avec             𝜀𝛼 =
𝜙𝑎+𝜙𝑓

𝜋𝑀𝑡
𝑟2                                      rapport de conduite apparent. 

𝜀𝛽 =
𝐼𝑂2𝐼1

𝜋𝑀𝑡
𝑟2 =

𝑏𝑡𝑔𝛽

𝜋𝑀𝑡
                                                  rapport de recouvrement. 

  

 

 𝜀𝛼 Est donné par :                                    𝜺𝜶 = 𝒂𝜶/𝝅𝑴𝒕 
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𝑎𝛼 = [ (
𝑟1 + ℎ𝑎1

cos𝛼𝑡
) 2 − 𝑟1

2 ]1 2⁄ + [(
𝑟2 + ℎ𝑎2

cos𝛼𝑡
) 2 − 𝑟2

2 ]1 2⁄ − (𝑟2 + 𝑟1)𝑡𝑔𝛼𝑡 

 

r1=28,72mm                           ℎ𝑎1 = ℎ𝑎2 = 𝑀𝑛  = 2mm 

r2=154,24mm 

 

𝛼𝑡  Angle de pression apparent donné par : 

𝑡𝑔 𝛼𝑡 =
𝑡𝑔𝛼𝑛

cos𝛽
=

𝑡𝑔20

cos20
       … … … →                                           𝜶𝒕 = 𝟐𝟏, 𝟏𝟕° 

 

𝑎𝛼 =  √(
28,72 + 2

cos21,17
) 2 − 28, 752  + √(

154,24 + 2

cos21,17
) 2 − 154, 242 − (154,24 − 28,75)𝑡𝑔21,17 

 

𝒂𝜶 =11,86 

 

D’où :    

𝜀𝛼=11,86/π 2,12 = 1,78 

𝜀𝛽=btg𝛽/π 2,12 = 1,31 

 

Par conséquent                   𝜺𝜸= 𝜺𝜶 + 𝜺𝜷 

 

𝜺𝜸 = 3 signifie qu'on a tantôt trois couples de dents qui sont en contact en même temps mais 

nous pouvons dire que ces trois couples ne portent tous sur leur surfaces il y a à peine deux 

couples complètement sur leur surfaces. 

Donc, l'hypothèse prise au départ deux couples de dentures en contact pour le calcul du 

module est acceptable et même elle augmente la sécurité. 

 

III.3 Vérification des dentures d'engrenages: 

La vérification de la résistance et de la pression superficielle sur la denture hélicoïdale 

s'effectue d'une manière analogue à celles des roues drôles. 
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111.3.1 Vérification de la pression superficielle : 

Dans une denture hélicoïdale, on peut vérifier la pression superficielle à l'aide de la relation 

d’Hertz. 

𝜎𝐻.𝑀𝐴𝑋 = [
0,7𝐸

sin2𝛼𝑡

𝐹𝑡cos2𝛽

𝑏𝐷
(1 +

1

𝑟
) 𝐾𝐴. 𝑌𝑉. 𝑌𝐵𝐻]

1 2⁄

                                                   [1] 

Avec : 

E: module d'élasticité du matériau d'engrenage 

E = 2 E1 E2/ (E1 + E2) 

Pour notre cas on a E1= E2 = E car on a le même acier 16NC6 E=21000 daN/𝑚𝑚2  

𝜶𝒕 : Angle de pression apparent 𝛼𝑡= 21,170° 

Ft: efforts tangentielles sur les dentures  

b: largeur de la denture  

D: Diamètre de la roue menante 

r: le rapport de transmission i = 5,37  

Y𝑽: facteur dynamique = 1/K𝑉 

K𝑽: facteur de charge dynamique  

K𝑽 = 6/ (6 +√𝑉) pour un engrenage de bonne qualité K𝑉 = 0,67        (Données) 

KA: facteur de service  

KA = 0,67 pour un fonctionnement de 12 h/jour.                                                         [8] 

𝒀𝑩𝑯       : Facteur de conduite 

𝒀𝑩𝑯 = 1 pour 𝜀𝛽 ≤ 1 

𝒀𝑩𝑯 = 0,8 pour 𝜀𝛽 > 1 

Puisque  𝜀𝛽 = 1.31 d’où   𝑌𝐵𝐻 = 0,8 

AN: 

Ft = 404.99 daN         b = 24 mm       D = 308, 56 mm  

D’où: 𝜎𝐻𝑀𝐴𝑋 = 31,62 daN/𝑚𝑚2 

 

Pour effectuer le contrôle à la pression superficielle, il faut avoir : 

𝜎𝐻𝑀𝐴𝑋 < 𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 

𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚: Contrainte superficielle admissible Pour acier de cimentation 16 NC 6. 

𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 = 160 daN/𝑚𝑚2  

D’où:      𝜎𝐻𝑀𝐴𝑋 < 𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 
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IL 3.1.1/ Calcul de l'effort tangentielle maximum: 

Il est donné par: 

 

𝐹𝑡𝑑𝑎𝑚= 𝛺₀. 𝑏. 𝑑1. 𝐶𝑟. 𝐶𝐵. 𝐾𝑉 . 𝐾𝐻𝐿. 𝐾𝑚. 𝐾𝐴                                                                [1] 

 

𝛺₀.: Rapport de limite pratique = 1,4                                               

𝐶𝑟: Facteur de rapport = 0.84                                                            

𝐶𝐵: Facteur d'inclinaison = 1,28                                                    Sont des données 

𝐾𝐻𝐿: Facteur de durée = 0,5                                                              

𝐾𝑚: Facteur de porté: 1                                                                      

 

AN: 

Ftadm: 1,4 . 24 . 57,45 . 0,84 . 1,28 . 0,67 . 0,5 . 1 . 0,67 

Ftadm: 465, 84 daN. 

 

III.3.1.2. Calcul de la puissance maximale: 

Donné par : 

Padm = 
1

1432500
𝛺₀. 𝑏. 𝑑2. 𝑁. 𝐶𝑟. 𝐶𝐵. 𝐾𝑉 . 𝐾𝐻𝐿. 𝐾𝑚. 𝐾𝐴 

 

AN: 

Padm = 
1

1432500
. 1,4.24. (57,45)2. 2900.0,84.1,28.0,5.1. (0,67)2 

Padm = 54,17 ch 

 

Par conséquent : ftadm>Ft = 163,63 N 

                        Padm>  P = 23,9ch 

Ft et P : Pour un couple de dent. 

 

Conclusion: 

 La denture résiste bien à la pression superficielle. 

 

28 



Chapitre III                                                                      Etude du multiplicateur 

 

 

 

III.3.2. Vérification de la denture à la flexion : 

La dent est considérée comme un solide à faux, la contrainte maximale de flexion dans 

l'encastrement de la dent est : 

𝜎𝑓 =
𝐹𝑡

𝑏. 𝑀𝑛
. 𝑌𝐹 . 𝑌𝜀. 𝐾𝐴. 𝑌𝑉 . 𝑌𝐵 

 

𝑌𝐹 .: Facteur de forme réel           (Données) 

       Pour le pignon : YF1 = 2,8  

       Pour la roue     : YF2 = 2,5 

 

𝑌𝜀: Facteur de conduite 

Yε = 0,25 +
0,75

𝜀𝛼
 

 

Avec : 

𝜀𝛼 =
𝑏. 𝑡𝑔𝛽𝑏

𝑝𝑏𝑡
= 𝜀𝛽 

 

𝑝𝑏𝑡 = 𝑝𝑡. 𝑐𝑜𝑠𝛼𝑡 = 6,65. 𝑐𝑜𝑠21,17 = 𝟔, 𝟐𝟎 

 

D'où:          Yε = 0,82 

 

KB : Facteur d'angle d'hélice 

KB = 0,78  (Données) 

 

 

AN: 

 

Pour le pignon : 

𝜎𝑓1 =
404,99

24.2
 .  2,8 . 0,82 . 0,67 .  

1

0,67
 . 0,78 

 

                                                                                        𝝈𝒇𝟏= 15,11 daN/𝒎𝒎𝟐 
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Pour la roue : 

𝜎𝑓2 =
404,99

24.2
 . 2,5 . 0,82 . 0,67 .  

1

0,67
 . 0,78 

 

                                                                                        𝝈𝒇𝟐= 13,49 daN/𝒎𝒎𝟐 

 

D'où : 

 

𝜎𝑓1   Et   𝜎𝑓2< [ 𝜎𝑓] = 20 daN/𝒎𝒎𝟐 

 

Conclusion: 

 Les dentures résistent bien à la flexion. 

 

II.3.3. Vérification à la rupture : 

           Lorsqu’il y a rupture de dents d'engrenage, elles se rompent généralement à partir d'une 

crique située à la base de la dent.  

On vérifie à la rupture par la formule : 

𝜎𝑟 =
𝐹𝑡

𝑏. 𝑀𝑛
. 𝑌𝐹 . 𝑌𝜀. YSA . 𝑌𝐵 . (𝑌𝐴. 𝑌𝑉 . KF𝛽. KF𝛼) < [𝜎𝑟]                                                     [1] 

 

 

YSA : Facteur de concentration de contrainte. 

Pour le pignon : 𝑌𝑆𝐴1 = 1,77  Sont des données 

pour la roue :     𝑌𝑆𝐴2: = 2,09   

YA · Facteur d'application = 1,5  

KF𝜶 : Facteur de distribution transversale. 

KF𝜶 = 1 Pour une denture helicoïdale de qualité 6.  

KF𝜷 : Facteur de distribution longitudinale. 

KF𝜷 donnée par :  KF𝛽 = 𝐾𝐻𝛽𝑁      [1] 

𝐾𝐻𝛽 +
2𝑏′/𝑏

2(𝑏′/𝑏) − 1
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b’      : Largeur apparente de calcul des dentures 

𝑏′ =
𝑏

cos 𝛽
 

𝑁 =
(𝑏 ℎ⁄ )2

1 + 𝑏/ℎ + (𝑏 ℎ⁄ )2 

 

AN:  

𝑏′ =
24

cos 20
= 25,54 𝑚𝑚 

 

𝑲𝑯𝑩 = 𝟏, 𝟗𝟐                                           N=0,15 

 

D’où :𝑲𝑭𝑩 = 𝟏, 𝟗𝟐𝟎,𝟏𝟓 = 𝟏, 𝟏𝟎 

 

D’où pour le pignon : 

𝜎𝑟1 =
404,99

2.24
 . 2,8 . 0,82 . 1,77 . 0,78 .  (1,5 . 0,67 .  1,10 . 1) 

 

𝝈𝒓𝟏 = 𝟐𝟗, 𝟓𝟔 𝒅𝒂𝑵/𝒎𝒎𝟐 

Pour la roue: 

𝜎𝑟2 =
404,99

2.24
 . 2,5 . 0,82 . 2,09 . 0,78 . (1,5 . 0,67 . 1,10 . 1) 

 

𝝈𝒓𝟐 = 𝟑𝟏, 𝟑𝟗𝒅𝒂𝑵/𝒎𝒎𝟐 

 

[𝜎𝑟] Est donné par (Données)  

Pour une charge de rupture égale à 100 daN/𝑚𝑚2              [𝝈𝒓]= 35 daN/𝒎𝒎𝟐 

 

Conclusion: 

𝜎𝑟1            Et         𝜎𝑟2< [𝜎𝑟] 

 Donc les dentures vérifier à la rupture. 
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III.3.3.1/ Effort tangentielle maximum: 

Donné par : 

Ftadm = 𝜎𝑟𝑙𝑖𝑚 .b. Mt. YF. Y𝜺. K𝑉. KHL. Ct. YsA                                                         [1] 

𝜎𝑟𝑙𝑖𝑚 : Fatigue limite pratique = 35 daN/𝒎𝒎𝟐 

Les autres facteurs sont déjà calculés précédemment.  

 

Pour le pignon :  

Ftadm = 35 . 24 . 2,12 .2,8 . 0,82 . 0,64 . 0,23 . 1,77 

Ftadm = 1065,29 daN 

 

Pour la roue: 

Ftadm = 35 . 24  . 2,12 . 2,5 . 0,82  .0,64 .0,32 . 2,09 

Ftadm = 1562,58 daN 

 

III.3.3.2. Puissance maximum: 

Donné par la formule 

Padm =
1

1432500
. 𝜎𝑟𝑙𝑖𝑚. b .𝑀2𝑡. Z. N.YF . Y𝜀 . 𝐾𝑉 . Ct .Ys 

 

Pour le pignon : 

Padm= 
1

1432500
.  35. 24 . 2,122 . 27. 2900. 2,8 . 0,82 . 0,64 . 0,23 . 1,77  

Padm = 123,44 ch 

 

Pour la roue: 

Padm= 
1

1432500
. 35 . 24 . 2,122 . 145 . 540. 2,5 . 0,82 . 0,64 . 0,32 . 2,09  

Padm = 181 ch 

 

Conclusion: 

 Il est claire que: Ftadm>Ft 

Et même pour : Padm> Pt (puissance transmise)  

Ce qui nous permet de dire que notre denture résiste bien à la rupture. 
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III.3.4. Vérification à l'usure: 

       Un engrenage fonctionne avec un film d'huile suffisant donc avec une usure très réduite. 

Mais si l'épaisseur du film d'huile est insuffisant, il se produira contact métal sur métal, ce 

contact peut être cause d'une usure très importante. 

Donc, on doit tenir compte un facteur d'usure qui est donné par : 

 

𝑼 =
𝑭𝒕

𝒃
 𝒅𝒂𝑵/𝒎𝒎 

 

Ft: L'effort tangentiel  

b:   Longueur de la denture.  

Le facteur d'usure U doit être inférieur à : 

               100 daN/mm pour la fonte.  

               200 daN/mm pour acier moulé ou forgé.  

               200 à 250 daN/mm pour les aciers spéciaux traités. 

Pour notre cas on trouve : 

                         𝑼 =
𝟒𝟎𝟒, 𝟗𝟗

𝟐𝟒
= 𝟏𝟔, 𝟖𝟕 𝒅𝒂𝑵/𝒎𝒎 

 

 

Conclusion: 

 Ce facteur d'usure est très inférieur à 200 - 250 d'où les dentures de nos engrenages 

résistent bien à l'usure. 
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IV.1 Efforts sur les dentures: 

 On désigne par : 

 

 P2 : puissance transmise 

 M 2: Moment sur l'arbre de la roue 

 n2: Tours/minute de la roue 

 r1: rayon primitif du pignon 

 r2: rayon primitif de la roue 
 𝜷: Inclinaison primitif 

 𝜶𝒏: Angle de pression réel 

 

         La figure IV montre un engrenage à denture hélicoïdale. 

L'action de la denture de la roue sur celle du pignon se traduit par une force normale aux deux 

dentures conjuguées et supposée appliquée au point (M) milieu de la largeur de denture. 

        Les composantes de (Fbn) sont :          

a) Composante tangentielle                               Ft 

b) Composante radiale                                        Fr 

c) Composante axiale                                         Fx 

 

A) L’effort tangentiel : 

 

 

 Donné par : 

   𝐹𝑡 𝑒𝑛 (𝑁 𝑜𝑢 𝑑𝑎𝑛) = 7.16 · 106 ·
𝑃2(𝑐ℎ)

𝑛2𝑟2
                              

 

   = 9.8 · 106 ·
𝑃2(𝑘𝑤)

𝑛2𝑟2
                                                                                       [𝟏] 

   𝐹𝑡 = 9.8 · 106 ·
34.3

540·153.7
                 

                                                                                      𝑭𝒕 = 𝟒𝟎𝟒𝟗. 𝟗𝟕𝑵 
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  𝜷: inclinaison primitive 

  𝜶𝒏 : Angle de pression réel 

  Ft : effort tangentiel 

  𝑭𝒃𝒏 :Effort normal à la    

denture 

  Fn : effort normal 

 

                Figure IV : effort sur la denture 

B) L’effort axial : 

Donné par :         AN : 

𝐹𝑥 = 𝐹𝑡 𝑡𝑔𝛽     [𝟏]        /    𝐹𝑥 = 4049.97 · 𝑡𝑔20°      𝑭𝒙 = 𝟏𝟒𝟕𝟒 𝑵 

C) L’effort radial : 

Donné par :    𝐹𝑟 = 𝐹𝑛 𝑡𝑔 𝛼𝑛 =
𝐹𝑡

cos 𝛽
. 𝑡𝑔 𝛼𝑛                          𝑭𝒓 = 𝟏𝟓𝟔𝟖. 𝟔𝟕 𝑵 

 D) L’effort normal : 

Donné par :  𝐹𝑏𝑛 =
𝑭𝒏

𝐜𝐨𝐬 𝜶𝒏
=

𝑭𝒕

𝐜𝐨𝐬 𝜷 𝐜𝐨𝐬 𝜶𝒏
                                𝑭𝒃𝒏 = 𝟒𝟓𝟖𝟔. 𝟒𝟖 𝑵 

Tableau des résultats :  

 

                                                 Tableau IV.1 

           L’effort                  N                DaN 

                  Ft               4049.97                   404.99 

                  Fx                 1474                    147.4 

                  Fr                1568.67                    156.86 

                  𝑭𝒃𝒏                4586.48                    458.64 
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IV.2 Efforts sur les arbres et les paliers : 

       On détermine au départ les points d’appuis A, B, C et D.                 (voir la figure IV.1) 

La largeur de la roue est égale à celle du pignon et égale à  b=24 mm 

𝑙𝐴 = 𝑙𝐵 = 𝑙𝐶 = 𝑙𝐷 = 𝟒𝟖 𝒎𝒎 

𝑙1 = 𝑙2 = 𝟗𝟔 𝒎𝒎     𝑒𝑡    𝑙𝑒 = 𝟏𝟓𝟓 𝒎𝒎 

IV.2.1 Charge radiale supportée par l’arbre d’entrée (R2) : 

     Elle est donnée par :       𝑅2 =  𝐹𝑡 + 𝐹𝑟 + 𝑄2 

Voir (Figure IV.2) avec        Q2 : poids de la roue 

IV.2.2 Calcul du poids de la roue : 

      On considère la roue comme étant pleine et on prend le diamètre primitif. 

Le volume de la roue est : 

𝑉2 = 𝜋𝐷𝑝2 · 𝑏/4 = 𝜋308. 562 · 24/4                                   𝑽𝟐 = 𝟏. 𝟕𝟖 𝒅𝒎𝟑 

 𝑄2 = 𝜌𝑉             𝝆 = 𝟕. 𝟖𝟖 𝑲𝒈/𝒅𝒎𝟑         𝑑𝑒𝑛𝑠𝑖𝑡é 𝑣𝑜𝑙𝑢𝑚𝑖𝑞𝑢𝑒 𝑝𝑜𝑢𝑟 𝑙𝑒𝑠 𝑎𝑐𝑖𝑒𝑟𝑠  

 𝐷′𝑜𝑢  𝑸𝟐 = 𝟏𝟒𝟎. 𝟐𝟔 𝑵  

𝑆𝑜𝑖𝑡 𝑹𝟐 = [(𝐹𝑡 + 𝑄2)2 + 𝐹𝑟2]1/2                                              𝑹𝟐 = 𝟒𝟒𝟕𝟒. 𝟐𝟑 𝑵 
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                     Figure IV.1 : Efforts sur les arbres et les paliers 

IV.3 Calcul des charges sur les paliers de l’arbre d’entrée (voir figure IV.3) 

IV.3.1 Palier A :     𝑂𝑛 à    𝑙1 = 𝑙2 = 2𝑙𝐴 = 2𝑙𝐵 

D’après la figure IV.1 les efforts dans les paliers A sont : 

𝐹𝑡𝐴 = 𝐹𝑡 · 𝑙𝐵/𝑙2 = 𝐹𝑡/2 = 4049,97/2                   𝑭𝒕𝑨 = 𝟐𝟎𝟐𝟒, 𝟗𝟖 𝑵 

𝑄2𝐴 = 𝑄2 · 𝑙𝐵/𝑙2 = 𝑄2/2 = 140,26/2                     𝑸𝟐𝑨 = 𝟕𝟎, 𝟏𝟑 𝑵 

𝐹𝑟𝐴 = 𝐹𝑟 · 𝑙𝐵/𝑙2 = 𝐹𝑟/2 = 1568,67/2                   𝑭𝒓𝑨 = 𝟕𝟖𝟒, 𝟑𝟑 𝑵 

      FxA est due à la composante axiale Fx pour trouver le sens et l’intensité de la composante 

FxA, on suppose que le palier B est une articulation. 

Le sens est indiqué par la figue IV.4 

D’où   FxA= 1476.153,7/96                                     FxA=2363,23 N 

      On à donc d’après la figure IV.5 

𝑅2𝐴 = 𝐹𝑡𝐴 + 𝐹𝑟𝐴 + 𝑄2𝐴 + 𝐹𝑥𝐴 

𝐴𝑎 = 𝐹𝑡𝐴 + 𝑄2𝐴 = 𝟐𝟎𝟗𝟓, 𝟏𝟏 𝑵 

𝐵𝑎 = 𝐹𝑥𝐴 − 𝐹𝑟𝐴 = 2363,23 − 784,33 = 𝟏𝟓𝟕𝟖, 𝟗 𝑵 

𝑅2𝐴 = [𝐴𝑎2 + 𝐵𝑏2]1/2                                     𝑹𝟐𝑨 = 2623,43 N 
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FigIV.2 :charge radiale sur l’arbre d’entrée          FigIV.3 :les efforts sur l’arbre d’entrée 

 

 

 

 

 

 

      FigIV.4 : Sens de la charge axiale                         FigIV.5 : les charges dans le palier A 

IV.3.2 Palier B : 

Puisque 𝑙𝐴 = 𝑙𝐵 = 𝑙2/2 les efforts sont : 

𝐹𝑡𝐵 = 𝐹𝑡 · 𝑙𝐴/𝑙2 = 𝐹𝑡/2 = 𝐹𝑡𝐴    Donc d la même manière on trouve : 

𝑄2𝐵 = 𝑄2𝐴 

𝐹𝑥𝐵 = 𝐹𝑥𝐴  ,   𝐹𝑟𝐵 = 𝐹𝑟𝐴 

  Par conséquent :     𝑅2𝐵 = 𝐹𝑡𝐵 + 𝐹𝑟𝐵 + 𝑄2𝐵 + 𝐹𝑥𝐵     comme le montre la figure IV.1 

𝑅2𝐵 = [(𝐹𝑥𝐵 + FrB)2 + (𝑄2𝐵 + 𝐹𝑡𝐵)2]
1

2                               𝑹𝟐𝑩 = 𝟑𝟕𝟖𝟏 𝑵 

IV.4 Charge radiale supportée par l’arbre de sortie (R1) : 

     Les composantes de la  réaction du pignon sur la roue sont égales et directement opposée à 

Ft, Fr et Fx (voir la figure IV.1).   

C-a-d:   𝑭′𝒕 = 𝑭𝒕  ;  𝑭′𝒓 = 𝑭𝒓  ;   𝑭′𝒙 = 𝑭𝒙 
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IV.4.1 Calcul du poids du pignon : 

   Donné par : 𝑄1 = 𝜌𝑉1   avec    𝑉1 = 𝜋𝑑𝑝2 · 𝑏/4 = 𝟎. 𝟎𝟔𝟏𝟕  𝒅𝒎𝟑 

𝑄1 = 7.88 · 10 · 0.0617                                                  𝑸𝟏 = 𝟒. 𝟖𝟔 𝑵 

𝑅1 =  𝐹𝑡 + 𝐹𝑟 + 𝑄2 + 𝐹 

𝑅1 = [(𝐹𝑡 − 𝑄1)2 + (𝐹𝑟 + 𝐹)2]1/2                             𝑹𝟏 = 𝟒𝟒𝟖𝟑. 𝟓𝟐 𝑵 

IV.4.2 Calcul les charges sur les paliers de l’arbre de sortie :(figure IV.6) 

     On calcul tout d’abord la réaction sur les paliers C et D due à la charge radiale F voir la 

figure IV.7. 

∑ 𝐅𝐞𝐱𝐭 = 0                    𝐹 + 𝐹𝐶 + 𝐹𝐷 = 0 

 

Suivant Y :                                                    𝐹 = 𝐹𝐶 + 𝐹𝐷 … … … (1) 

∑ 𝐌/𝐂 = 𝟎                                                 𝐹𝐷𝑙1 = 𝐹𝑙𝑒 … . . . . . . . . . (2)      

                                                                         

De (2)     𝐹𝐷 = 𝐹𝑙𝑒 / 𝑙2              𝑭𝑫 = 𝟓𝟖𝟗. 𝟑𝟐 𝑁
  

                                                                               𝐹𝐶 = 𝐹 (1 −
𝑙𝑒 

 𝑙2
)        

                                                                              𝑭𝑪 = 𝟐𝟐𝟒. 𝟑𝟐 𝑵  (𝐬𝐞𝐧𝐬 𝐜𝐨𝐧𝐭𝐫𝐚𝐢𝐫𝐞)    

    

 

  

 

 

 

                              

Figure IV.6 les efforts sur l’arbre de sortie 

39 



Chapitre IV                                      Etude dynamique des engrenages 

 

 

 

  Figure IV.7 les réactions dans les paliers du a la charge radiale de la pompe  

 

IV.4.3 Palier C : 

𝐹𝑡𝑐 = 𝐹𝑡 · 𝑙𝐷/ 𝑙1 = 𝐹𝑡/2                                                          𝑭𝒕𝒄 = 𝟐𝟎𝟐𝟒. 𝟗𝟖 𝑵 

𝐹𝑟𝑐 = 𝐹𝑟 · 𝑙𝐷/ 𝑙1 = 𝐹𝑡𝑐/2                                                        𝑭𝒓𝒄 = 𝟕𝟖𝟒. 𝟑𝟑 𝑵 

𝑄1𝑐 = 𝑄1 · 𝑙𝐷/ 𝑙1 = 𝑄1/ 2                                                         𝑸𝟏𝒄 = 𝟐. 𝟑𝟒 𝑵 

𝐹𝑋𝐶 =𝐹𝑋 . r1/ l1   Fxc=439.45 N 

Par conséquent : 

𝑅1𝑐 = 𝐹𝑡𝑐 + 𝐹𝑟𝑐 + 𝐹𝑥𝑐 + 𝐹𝑐 + 𝑄1𝑐   

𝑅1𝑐 = [(𝐹𝑡𝑐 − 𝑄1𝑐)2 + ((𝐹𝑥𝑐 + 𝐹𝑟𝑐) − 𝐹𝑐)
2

]

1

2
                𝑹𝟏𝒄 = 𝟐𝟐𝟓𝟑. 𝟖𝟓 𝑵 

IV.4.3 Palier D: 

Comme : 𝑙𝑐 = 𝑙𝐷   𝑒𝑡 𝑙𝑐 = 𝑙1/2 

𝐹𝑡𝐷 = 𝐹𝑡 𝑙𝑐/𝑙1 = 𝐹𝑡/2 = 𝐹𝑡𝑐 

De la même manière on trouve : 

𝐹𝑟𝐷 = 𝐹𝑟𝐶        ; 𝑄1𝐶 = 𝑄1𝐷   ;         𝐹𝑥𝐶 = 𝐹𝑥𝐷 

Par conséquent : 

𝑅1𝐷 = [(𝐹𝑡𝐷 − 𝑄1𝐷)2 + (𝐹𝑟𝐷 + 𝐹𝐷 − 𝐹𝑥𝐷)2]1/2               𝑹𝟏𝑫 = 𝟐𝟐𝟐𝟓, 𝟔𝟕 𝑵 
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          Pour le moment on tient compte uniquement le poids de la roue, celui-ci s'ajoute à la 

force (Ft) 

Tétant l'effort appliqué sur la dent de la roue on entrainant la dent du pignon (voir figure V2)  

V.1 Calcul des réactions d'appui: 

V.1.1 Formule donnant le diamètre de l'arbre : 

       Le diamètre d de l'arbre soumis à la flexion et à la fois à la torsion, le moment de flexion 

idéal au droit de la section la plus dangereuse est : 

𝑀𝑓𝑖 𝑚𝑎𝑥 = [𝑀2𝑓𝑚𝑎𝑥 + 𝑀2𝑡𝑚𝑎𝑥]1/2 

       On applique ensuite la formule classique de la flexion qui est la formule de résistance on 

aura : 

𝜎 = 𝑀𝑓/𝐼/𝑉                             𝐼/𝑉 = 𝜋𝑑3/32           (𝑠é𝑐𝑡𝑖𝑜𝑛 𝑝𝑙𝑒𝑖𝑛) 

𝐼/𝑉 = 𝑀𝑓/𝜎 = 𝑀𝑓𝑖 𝑚𝑎𝑥/𝑅𝑝𝑒              𝑑′𝑜𝑢           𝜋𝑑3/32 = 𝑀𝑓𝑖 𝑚𝑎𝑥 /𝑅𝑝𝑒 

on tire 𝑑 ≥ [
32

𝜋
· 𝑀𝑓𝑖 𝑚𝑎𝑥 /𝑅𝑝𝑒]

1/3
            

Dans notre calcul, l’arbre support le moment de flexion dans deux plans perpendiculaires. 

Un plan horizontal (indice h), l’autre vertical (indice v) (voir figure V.1) et on tire le moment 

de flexion résultant.         𝑀𝑓 = [𝑀2𝑓𝑣 + 𝑀2𝑓ℎ]1/2  

Matière de l’arbre : 

Notre arbre sera en acier inoxydable Z30C13 dont les caractéristiques sont : 

𝑹𝒆 = 𝟔𝟎𝟎 𝑵/𝒎𝒎𝟐  Et   𝑹𝒓 = 𝟕𝟓𝟎 𝑵/𝒎𝒎𝟐          « Coefficient de sécurité 3 » 

V.2 Calcul de l’arbre d’entrée : 

         Les efforts sur l’arbre sont dus à l’action de la roue et d’autre part au palier qui le 

supporte. 

V.2.1 Etude de l’arbre dans le plan vertical :(voir la figure V.4) 

On a : charge totale (T1) 

𝑇1 = 𝑄2 + 𝐹𝑡 

𝑄2 : poids propre de la roue 

 𝐹𝑡:  composante tangentielle 

 Cette charge est appliquée au milieu de l’arbre d’entrée d’où : 

𝑇1 = 𝑄2 + 𝐹𝑡 = 4049.97 + 140.26 = 𝟒𝟏𝟗𝟎. 𝟐𝟑 𝑵 

                                                                                                        T1=4190.23 N 
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V.2.2 Réactions verticales aux points A et B : 

Puisque T1 est appliquée en O2 milieu de (AB) donc : 

𝑅𝐴𝑉 = 𝑅𝐵𝑉 = 𝑇1/2 = 4190.23/2                                  𝑹𝑨𝑽 = 𝑹𝑩𝑽 = 𝟐𝟎𝟗𝟓. 𝟏𝟏 𝑵 

D’après le diagramme, il est clair que la section dangereuse se trouve en O2 

𝑀𝑓 𝑚𝑎𝑥 = 𝑅𝐴𝑉 · 𝑙𝐴 = 2095,11 · 0,048                         𝑴𝒇𝒎𝒂𝒙 = 𝟏𝟎𝟎. 𝟓𝟔 𝑵. 𝒎 

V.2.3 Etude de l’arbre dans le plan horizontal : 

V.2.3.1 Calcul des réactions horizontales (voir figure V.5) 

𝑂𝑛 ∑ M/B

 

= 0 

∑ M/B

 

= 𝑅𝐴𝐻 · 𝑙2 + 𝐹𝑥 𝑟2 − 𝐹𝑟 𝑙𝐵 = 0 

𝑅𝐴𝐻 = (𝐹𝑟 𝑙𝐵 − 𝐹𝑥 𝑟2)/𝑙2                                                     𝑹𝑨𝑯 = −𝟏𝟓𝟕𝟓. 𝟔𝟗 𝑵 

 

∑ M/A

 

= 0             𝑅𝐵𝐻 · 𝑙2 − 𝐹𝑟 𝑙𝐴 − 𝐹𝑥 𝑟2 = 0                                           

𝑅𝐵𝐻 = (𝐹𝑟 𝑙𝐴 + 𝐹𝑥𝑟2)/ 𝑙2                                                       𝑹𝑩𝑯 = 𝟑𝟏𝟒𝟒. 𝟑𝟔 𝑵 

 

Le point dangereux est O2 : 

𝑀𝑓𝑂2𝐻 = 𝑅𝐴𝐻 𝑙𝐴 + 𝐹𝑥 𝑟2                                               𝑴𝒇𝑶𝟐𝑯 = 𝟏𝟓𝟎. 𝟗𝟐 𝑵𝒎 

Ou encore :                     𝑀𝑓𝑂2𝐻 = 𝑅𝐵𝐻 · 0.048 =   𝟏𝟓𝟎. 𝟗𝟐 𝑵𝒎 

𝐷′𝑜𝑢             𝑀𝑓𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = [𝑀𝑓2𝑣 + 𝑀𝑓2𝐻]1/2 = 𝟏𝟖𝟏. 𝟑𝟓 𝑵𝒎 

 Moment de torsion est donné par : 

𝑀𝑡 = 𝐶 =
𝑃𝑡

𝑤
=

30𝑃𝑡

𝜋𝑁
= 30 · 34.3 · 103/𝜋 · 540             𝑴𝒕 = 𝟔𝟎𝟔. 𝟖𝟔 𝑵𝒎 

 Moment idéal : 

𝑀𝑖 = [𝑀𝑓2 + 𝑀2𝑡]1/2 = [181. 352 + 606. 862]1/2           𝑴𝒊 = 𝟔𝟑𝟑. 𝟑𝟕 𝑵 

en remplaçant dans la formule on aura:    

𝑑 ≥ [
32

𝜋
· 633.37 · 103/200]

1/3
           𝒅 ≥ 𝟑𝟐. 𝟐𝟕 𝒎𝒎                                                             
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  Le choix d’un diamètre normalisé se fait lors des calculs des roulements. 

Dans tout le calcul précédent on a pas tenu compte du poids de l’arbre, comme on avait pris la 

roue pleine donc il nous reste plus qu’a calculer le poids des deux parties (A) et (B) (Voir 

Figure V.3) 

V.2.3.2 poids des deux parties (A) et (B) : 

𝑃(𝐴) + P(𝐵) = 2𝜌𝑉 = 2 · 7,88 · 𝜋 ·
0, 352

4
· 0,36 · 10 = 𝟓. 𝟒𝟓 𝑵 

D’où :   𝑃(𝐴) = 𝑃(𝐵) =
𝑃𝐴+𝐵

2
=

5.45

2
= 𝟐. 𝟕𝟐 𝑵 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 Figure V.1 : représentation des plans 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

            Figure V.2 : engrènement d’une denture de la roue sur le pignon 

43 



Chapitre V                                                                  Calcul des arbres 

 

 

 

 

 

 

 

  

       Figure V.3    (Arbre d’entrée) 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

                             Figure V.4 : Moment de flexion vertical 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

                             Figure V.5 : Moment de flexion horizontal 
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         Si on tien compte dans le calcul précédent poids des deux parties de l’arbre on aura : 

                                              𝑇1 = 𝑄2 + 𝐹𝑡 + 𝑃𝐴+𝐵 

         On remarque que le poids 𝑃𝐴+𝐵 et  beaucoup plus petit que Q2 et Ft donc on peut le 

négliger. 

         On prend finalement :          𝒅 = 𝟑𝟓 𝒎𝒎 (𝑽𝒐𝒊𝒓 𝒇𝒊𝒈𝒖𝒓𝒆 𝑽. 𝟑) 

V.2.4 Calcul de l’arbre de sortie : 

         Les efforts sur l’arbre sont dus à l’action du pignon et de la roue centrifuge de la pompe 

et d’autre part au palier qui le supporte. 

V.2.4.1 Etude dans le plan vertical : 

La force [T’] appliquée au O1 est opposée à [T]                                 T’=T : en valeur absolue 

Le poids Q1 du pignon est opposée a T’ donc la charge totale est : 

                                                                                               T’1=T’-Q1  

 Poids du pignon : 

Comme le roue on aura : 

𝑄1 = 𝜋 ·
(57,242. 10−2)2

4
· 24 · 10−2. 7,88 · 10               𝑸𝟏 = 𝟒. 𝟖𝟔 𝑵 

𝑇′1 = 4049.97 − 4.86                                                           𝑻′𝟏 = 𝟒𝟎𝟒𝟓. 𝟏𝟏 𝑵 

V.2.4.2 Réaction vertical au point C et D : 

T’1 est appliquée en O1 milieu de CD don : 

𝑅𝑐𝑣 = 𝑅𝑑𝑣 = 𝑇′1/ 2                                                             𝑹𝒄𝒗 = 𝑹𝒅𝒗 = 𝟐𝟎𝟐𝟐. 𝟓𝟓 𝑵 

 Moment de flexion maximum (Voir figure V.6) : 

𝑀𝑓𝑣𝑚𝑎𝑥 = 𝑅𝑐𝑣 · 𝑙𝑐 = 2022.55 · 0.048                        𝑴𝒇𝒗𝒎𝒂𝒙 = 𝟗𝟕𝑵 

 

V.2.4.3 Etude de l’arbre dans le plan horizontale : 

V.2.4.3.1 Calcule des réactions : 

On à pour la (figure V.7) 

∑ 𝑀/𝐷 = 0     𝐹(𝑙𝑒 + 𝑙1) + 𝑅𝑐ℎ  𝑙1 + 𝐹𝑟 𝑙𝐷 − 𝐹𝑥 · 𝑟1 = 0 

𝑹𝑪𝒉 = 𝟕𝟑𝟐. 𝟔𝟐 𝑵 

∑ 𝑀/𝐶=0                                   −𝑅𝐷𝐻 · 𝑙1 + 𝐹𝑟 𝑙𝑐 + 𝐹𝑥 · 𝑟1 − 𝐹 · 𝑙𝑒 = 0 

                                                        𝑹𝑫𝑯 = 𝟏𝟗𝟑𝟔. 𝟐𝟗 𝑵 
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Moment de flexion maximum : 

          On trace le diagramme par partie du moment du flexion ; et on commence de droite à 

gauche (voir figure V.7) 

Pour l’effort    𝑅𝐷𝐻  :          𝑋 = 0                     𝑀𝑓 = 0 

𝑀𝑓 = −𝑅𝐷𝐻 · 𝑥            

         𝑋 = 335               𝑀𝑓 = −648.65 𝑛𝑚 

 

Pour l’effort  Fx     :  

𝑀𝑓 = 𝐹𝑥 · 𝑟1 = 1474 · 0.2872                               𝑴𝒇 = 𝟒𝟐. 𝟑𝟑 𝑵𝒎 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝐹𝑟 :  48 ≤ 𝑥 ≤ 335 

 

               𝑋 = 48                𝑀𝑓 = 0 

𝑀𝑓 = 𝐹𝑟 · 𝑥 

   𝑋 = 335             𝑀𝑓 = 450.2 𝑁𝑚 

 

 

Pour 𝑅𝐶ℎ :       96 ≤ 𝑥 ≤ 335 

 

                 𝑋 = 96                𝑀𝑓 = 0 

𝑀𝑓 = 𝑅𝐶ℎ · 𝑥 

         𝑋 = 335             𝑀𝑓 = 175 𝑁𝑚 

 

 

Pour F :           283 ≤ 𝑥 ≤ 335 

 

         𝑋 = 283               𝑀𝑓 = 0 

𝑀𝑓 = −F · 𝑥 

        𝑋 = 335             𝑀𝑓 = −18.88 𝑁𝑚 
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D’où au point f : 𝑴𝒇 = 𝟏𝟕𝟓 + 𝟒𝟓𝟎. 𝟐 + 𝟒𝟐. 𝟑𝟑 − 𝟔𝟒𝟖. 𝟔𝟓 − 𝟏𝟖. 𝟖𝟖 = 𝟎 

𝑃𝑜𝑖𝑛𝑡 𝑒:                   𝑴𝒇 = 𝟏𝟎𝟎. 𝟕𝟒 𝑵𝒎 

𝑃𝑜𝑖𝑛𝑡 𝑐:                   𝑴𝒇 = −𝟏𝟖𝟓. 𝟖𝟖 + 𝟕𝟓. 𝟐𝟗 = −𝟏𝟏𝟎. 𝟓𝟗 𝑵𝒎 

𝑃𝑜𝑖𝑛𝑡 𝑂1:                𝑴𝒇 = −𝟗𝟐. 𝟗𝟒 𝑵𝒎 

Par conséquent le moment de flexion max est : 

𝑀𝑓𝑚𝑎𝑥 ℎ = 𝟏𝟏𝟎. 𝟓𝟗 𝑵𝒎 

𝐷′𝑜𝑢     𝑀𝑓 = [𝑀2𝑓𝑣 𝑚𝑎𝑥 + 𝑀2𝑓ℎ 𝑚𝑎𝑥]1/2 

= [972 + 110. 592]1/2                                                    𝑴𝒇 = 𝟏𝟒𝟕. 𝟏𝟎 𝑵𝒎 

𝑴𝒐𝒎𝒆𝒏𝒕 𝒅𝒆 𝒕𝒐𝒓𝒔𝒊𝒐𝒏: 

𝑀𝑡 = 𝐹𝑡 · 𝑑/2 = 4049,97.28,72 · 10−3                    𝑴𝒕 = 𝟏𝟏𝟔. 𝟑𝟏 𝑵𝒎 

𝑀𝑖 = [116. 312 + 147. 102]1/2                                    𝑴𝒊 = 𝟏𝟖𝟕. 𝟓𝟐 𝑵𝒎 

 

𝐷′𝑜𝑢 : 

𝑑 ≥ [
32

𝜋
· 187,52 · 10−3/ 200]

1/3

  

𝑑 ≥ 21.22 𝑚𝑚 𝑜𝑛 𝑝𝑟𝑒𝑛𝑑 𝒅 = 𝟐𝟓 𝒎𝒎                    (𝒗𝒐𝒊𝒓  𝟓. 𝟑) 

 

         

                               Figure V.6 : moment de flexion vertical 
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                         Figure V.7 Moment de flexion horizontale 

  

        Tableau des résultats 

      Arbre d'entrée      Arbre de sortie 

Réaction horizontal 

(N) 

 

  𝑅𝐴𝐻 = −1575.69 

𝑅𝐵𝐻 = 3144.36 

𝑅𝐶𝐻 = 732.62 

  𝑅𝐷𝐻 = 1936.29 

Réaction verticales 

(N) 

𝑅𝐴𝑉 = 𝑅𝐴𝐵 = 2095.11 𝑅𝐶𝑉 = 𝑅𝐷𝑉

= 2022.55 

Moment max 

horizontal (Nm) 

𝑀𝑓ℎ𝑚𝑎𝑥 = 150.93 𝑀𝑓ℎ𝑚𝑎𝑥 = 110.59 

Moment max vertical 

(Nm) 

𝑀𝑓𝑣𝑚𝑎𝑥 = 100.56 𝑀𝑓𝑣𝑚𝑎𝑥 = 97 

Moment idéal (Nm) 𝑀𝑖 = 633.77 𝑀𝑖 = 187.52 

Diamètre mm ∅ = 35 ∅ = 25 
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V.3.Calcul des Roulements : 

          On appelle roulement un ensemble de pièce insérer entre deux organes mobiles l'un par 

rapport à l'autre et destiner à remplacer un glissement par un roulement. 

 Un roulement est défini par deux caractéristiques essentielles : Le type et les dimensions. [3] 

V.3.1 Détermination des dimensions d'un roulement: 

           Un type de roulement étant choisi à partir de ses possibilité de supporté la charge 

axiales et radiales sur les paliers et de ses conditions de montage. 

On procède habituellement à partir des éléments suivants : 

1) Fréquence de rotation n en (tour/min).  

2) charge dynamique équivalente [P] en (daN).  

3) La durée nominal Lh en heure de fonctionnement. 

4) Les dimensions on calculant la charge dynamique de base C.  

Ces différents éléments sont liés par les relations suivantes : 

𝑪 = 𝑷𝑳𝟏 𝑲⁄     𝒂𝒗𝒆𝒄 ∶  𝑳 = 𝟔𝟎. 𝒏. 𝑳𝒉. 𝟏𝟎−𝟔 

𝒆𝒕     𝑳𝒉 =
𝟏𝟔𝟔𝟔𝟔

𝒏
(

𝒄

𝒑
)

𝑲

 

Avec: Lh: est la durée nominale du roulement exprimée en heures. 

n : nombre des (tours/ min);  

L : est le nombre de millions de tours.  

K=3 : Pour les roulements à bille  

K= 10/3 pour les roulements et butées à rouleaux 

 

Charge dynamique équivalente P est donnée par : 

           P = (X Fr) + (Y.Fa)  

           Fr : Charge radiale en (daN) 

           Fa : Charge axiale en   (daN)  

           X : Facteur radial. 

           Y : Facteur axial.  

          Dans notre multiplicateur de vitesse, et après les efforts axiaux et radiaux obtenus, ainsi 

les diamètres des arbres sur lesquelles les roulements sont monté on a choisi l'utilisation des 

roulements à rouleaux coniques qui sont habituellement utilisés par paires et montés en 

opposition. 

Le montage en [x] est habituellement utilisé dans le cas d'un arbre tournant.  
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V.3.2 Calcul des roulements de l'arbre d'entrée:  

Diamètre de l'arbre d = 35 mm égal au Ø intérieur du roulement on prend toujours : 

 A Ka B 

𝐹𝑎

𝐹𝑟
> 𝑒 = 0,31   

                                                        Fr1                                 Fr2                                   

d= 35 mm 

D= 80 mm 

 𝐹′ C ka D 

           X1=0,4    Y1=1,95 

Du tableau 

          X2=0,4     Y2=1,95 Fr1 Fr2 

 

V.3.2.1 Calcul des forces axiales Fa1 et Fa2:  

Les valeurs des résultants radiales et axiales sur les paliers A et B sont :  

Fr1 = FrA = 262,15 daN 

Fr2 = FrB = 377,84 daN 

 

𝐹𝑟1

𝑌1
=

262,15

1,95
= 𝟏𝟑𝟒, 𝟒𝟑 𝒅𝒂𝑵 

                                                                        
𝑭𝒓𝟏

𝒀𝟏
<

𝑭𝒓𝟐

𝒀𝟐
 

𝐹𝑟2

𝑌2
=

377,84

1,95
= 𝟏𝟗𝟑, 𝟕𝟔 𝒅𝒂𝑵 

                                                                        Ka=147,40 

0,5 (
𝐹𝑟2

𝑌2
−

𝐹𝑟1

𝑌1
) = 0,5(193,76 − 134,43) = 𝟓𝟗, 𝟑𝟑 daN 

D’où :           𝐾𝑎 > 0,5 (
𝐹𝑟2

𝑌2
−

𝐹𝑟1

𝑌1
) 

D’où : 

𝐹𝑎1 = 0,5
𝐹𝑟1

𝑦1
= 0,5 . 134,43 = 𝟔𝟕, 𝟐𝟏𝟓 𝒅𝒂𝑵 

𝐹𝑎2 = 𝐹𝑎1 + 𝐾𝑎 = 67,21 + 147,4 = 𝟐𝟏𝟒, 𝟔𝟏 𝒅𝒂𝑵 
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V.3.2.2 Charge dynamique équivalente: 

𝐹𝑎1

𝐹𝑟1
=

67,21

262,15
= 0,25 < 𝑒 = 𝟎, 𝟑𝟏 

 

D'où la charge axiale peut être négligée 

P1=Fr1=262,15 daN 

 

V.3.2.3. Calcul des roulements de l'arbre de sortie : 

On prend toujours    
𝐹𝑎

𝐹𝑟
> 𝑒 

X1= 0,4                                                    Y1= 1,6 

                                                                                                       e= 0,37 

X2= 0,4                                                    Y2= 1,6 

 

V. 3.3.1. Calcul des forces axiales Fa1 et Fa2 : 

 Les valeurs des résultantes radiales et axiales sont :  

Fr1 = R1c = 211,28 daN  

Fr2 = R1D = 271,72 daN 

 

𝐹𝑟1

𝑌1
=

211,28

1,6
= 𝟏𝟑𝟐, 𝟎𝟓 𝒅𝒂𝑵 

 

𝐹𝑟2

𝑌2
=

271,72

1,6
= 𝟏𝟔𝟗, 𝟖𝟐 𝒅𝒂𝑵 

𝐹𝑟1

𝑌1
<

𝐹𝑟2

𝑌2
 

𝐾𝑎 = 147,4 + 9,75 = 𝟏𝟓𝟕, 𝟏𝟓 𝒅𝒂𝑵 

D’où : 

𝐹𝑎2 = 0,5
𝐹𝑟2

𝑦2
= 0,5 . 169,82 = 𝟖𝟒, 𝟗𝟏 𝒅𝒂𝑵 

 

Fa1 = Fa2 + Ka = 84,91 + 157,15 = 242,06 daN 
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V.3.3.2. Charge dynamique équivalente : 

𝐹𝑎1

𝐹𝑟1
=

242

211,28
= 𝟏, 𝟏𝟒 >  𝑒 = 0,37 

 

𝑃1 = 𝑋𝐹𝑟1 + 𝑌𝐹𝑎1 = 0,4 . 211,26 +  1,6 . 242          

𝑷𝟏 = 𝟒𝟕𝟏, 𝟕𝟏 𝒅𝒂𝑵 

𝐹𝑎2

𝐹𝑟2
=

84,81

271,72
= 𝟎, 𝟑𝟏 <  𝑒 

 

La charge axiale peut être négligé. 

P2=Fr2=271,72 daN 

 

V.3.3.3. Charge dynamique de base : 

C1 = P1(𝐿)1/𝐾 = 471,71(1740)0,3 =  = 4424,25 daN 

 L = 60. 2900. 10000. 10−6                         L=1740 Millions de tours.  

 

C2 = 271,72 (1740)0,3 = 2548,51 daN . 

 

On prend des charges supérieures à celles calculées. 

 

Pour C1 :  

 On prend :                    C1 = 4840 daN 

 

D'où le roulement choisit est : 35KB02  

Les caractéristiques sont :       d = 35 mm         D = 72 mm        T = 18,25 mm. 

Pour C2:  

On prend C2 = 2920 daN 

 

D'où le roulement choisit est : 25KBO2  

Les caractéristiques sont :          d = 25mm         D= 52 mm              T = 16,25 mm. 
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V.3.3.4. Durée nominale du roulement : 

𝐿ℎ =
16666

2900
(

𝐶

𝑃
)

𝐾

 

𝐿ℎ1 =
16666

2900
(

4840

471,71
)

3,33

                                              𝑳𝒉𝟏 = 𝟏𝟑𝟑𝟖𝟓, 𝟑 𝒉𝒆𝒖𝒓𝒆𝒔 

 

𝐿ℎ2 =
16666

2900
(

2920

271,72
)

10 3⁄

                                            𝑳𝒉𝟐 = 𝟏𝟓𝟔𝟏𝟒, 𝟔 𝒉𝒆𝒖𝒓𝒆𝒔 

V.4. Calcul et vérification des clavettes:  

D'après la figure V.8, en isolons la clavette 3 elle est en équilibre sous l'action de deux forces 

F2/3 et F1/3  

D’où 

∑ 𝐹  = 0 … … →  𝐹2/3 + 𝐹1/3 = 0 

 

D’où :    𝐹2/3 + 𝐹1/3 = 𝑇 

T: étant l'effort tranchant, la clavette est donc soumise au cisaillement 

 

V.4.1 Détermination de la longueur pratique de la clavette: 

  

Pour cela on étudier l'équilibre de la partie de la clavette située dans la plan tangent au cercle ( 

au dessous de la section AB) figure V.8 

 

D’où ∑ 𝐹 = 0  ===> T + F2/1 = 0 

d'où T = F1/2 = F2/1 = F  

 

Avec: T: effort tranchant dû à l'action de la partie supérieur de la clavette sur la partie restante 

la contrainte moyenne de cisaillement est : 

 

𝝉𝒎𝒐𝒚 =  𝑻/𝑺 =  𝑻/𝒍. 𝒂 
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La force tangentielle transmise par la clavette est : 

𝐹 = 2
  𝑐

 𝑑
               𝑎𝑣𝑒𝑐 ;                                           𝐶 =

𝑝𝑡

𝑤
=

30 𝑝𝑡

πN
 

 

D’où :                                                                   F =
60pt  

πNd
       

Pt: puissance transmise 

N: tour /min de l'arbre  

d: diamètre de l'arbre 

 

D’où contrainte moyenne de cisaillement: 

𝜏𝑚𝑜𝑦 ≤
𝑅𝑔

𝛼
        𝑎𝑣𝑒𝑐     𝑅𝑔 =

𝑅

2
 

Rg: résistance au glissement  

R : résistance à la rupture  

𝛼: coefficient de sécurité 

Donc:  

𝐹

𝑎𝑙𝑝
≤

𝑅

2𝛼
  ⋯ ⋯ →  𝑙𝑝 ≥

2𝛼𝐹

𝑎. 𝑅
 

 

V.4.2 Verification de la clavette au cisaillement: 

Comme le montre la (figure V.9), la force tangentielle F donne naissance à une pression. 

𝑃 =
𝐹
𝑙.𝑏

2

=
2𝐹

𝑙. 𝑏
 

 

Si cette pression est trop importante, elle risque de détériorer la clavette par matage des 

surfaces donc on doit vérifier cette pression par: 

𝜏𝑐𝑖𝑠 =  
2𝑀𝑡

𝑑.𝑙𝑝.𝑏
 ≤  | 𝜏𝑐𝑖𝑠 |                          Mt : moment transmis par une clavète 

d : diamètre de l'arbre  

lp : longueur pratique 

b : largeur du clavette 
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                             Figure Ⅴ.8 caractéristique d’une clavette 

 

 

 

                            Figure Ⅴ.9 : effort de pression sur la clavette  

.  
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AN: 

Pour la roue: 

𝑀𝑡 =
34,3. 103

πN 30⁄
                                𝑴𝒕 = 𝟔𝟎𝟔, 𝟖𝟔 𝑵. 𝒎 

 

D'après le tableau: pour  d = 35 mm ; a = 10 mm et   b = 8 mm                                           [3] 

 

La clavette est en acier mi dur dont les caractéristiques sont :  

R = 600 N/𝑚𝑚2  

| 𝜏𝑐𝑖𝑠 | = 100 N/𝑚𝑚2 (qui correspond à :XC 25) 

 

𝐹 =
60 . 34,3 . 103

3,14 . 540 . 35 . 10−3                                                           𝑭 = 𝟑𝟒, 𝟔𝟕 . 𝟏𝟎𝟑 𝑵 

On tire: 

𝐼𝑝 ≥  
2 . 5 . 34,67 . 103

10 . 600
 

𝑰𝒑 ≥ 𝟓𝟕, 𝟕𝟗 𝒎𝒎       𝑜𝑛 𝑝𝑟𝑒𝑛𝑑 ∶                                                       𝑳𝒑 =  𝟔𝟎 𝒎𝒎 

 

𝜶 = 5 coefficient de securité pour R.  

 

D’où : 

𝜏𝑐𝑖𝑠 =
2 . 606,86 . 103

35 . 60 . 8
=  𝟕𝟐, 𝟐𝟒 𝑵/𝒎𝒎𝟐 

𝜏𝑐𝑖𝑠 < | 𝜏𝑐𝑖𝑠 | 

La clavette de la roue verifier au cisaillement. 

 

Pour le pignon: 

𝑀𝑡 = 𝐹𝑡.
𝑑𝑝

2
= 4049,97 . 28,72 . 10−3                                     𝑴𝒕 = 𝟏𝟏𝟔, 𝟑𝟏 𝑵. 𝒎 

 

        Pour   d = 25 mm ; a = 8 mm et b = 7 mm                                                               [3] 
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La clavette est en acier mi dure dont les caractéristiques:  

 

R = 600 N/𝑚𝑚2 

| 𝜏𝑐𝑖𝑠 |= 100 N/𝑚𝑚2 

 

𝐹 =
60 . 34,3 . 103

3,14.2900 . 25 . 10−3                                                                  𝑭 = 𝟗𝟎𝟒𝟎, 𝟏𝟗 𝑵 

 

 

On tire: 

 

𝐼𝑝 ≥
2,5 . 9040,19

8 . 600
 

 

𝐼𝑝 ≥ 18,83 mm On prend : lp =25 mm 

 

𝜏𝑐𝑖𝑠 =
2 . 116,31  . 103

25 . 25 . 7
=  𝟓𝟑, 𝟏𝟕 𝑵/𝒎𝒎𝟐 

 

𝜏𝑐𝑖𝑠 < | 𝜏𝑐𝑖𝑠 | 

 

Donc la clavette du pignon verifier au cisaillement.  

 

V.5. Vérification des Cannelures: 

 

Pour transmettre à la pompe la puissance du tracteur, on utilise un cardan télescopique qui 

relie l'axe de prise de force de tracteur à celui du multiplicateur de la pompe de telle sorte que 

les deux prises ont les mêmes dimensions. 
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Les cannelures de la prise de force sont vérifiées à la compression par : 

 

𝜎 𝑐𝑜𝑚𝑝 =
2𝑀𝑡

𝑑𝑚. ℎ. 𝑙. 𝑛. 𝜓
< | 𝜎 𝑐𝑜𝑚𝑝 |  

 

dm : diamètre moyenne dm = (D+ d)/2  

D: diamètre extérieure 

d: diamètre intérieure 

h: projection de la hauteur de la surface de la dent sur son plan diamétrale 

𝒉 =
𝑫 − 𝒅

𝟐
 

 

𝝍: coefficient de sécurité 

n : nombre de cannelure S 

𝒍: longueur de cannelure 

Mt: moment de torsion (N.m) 

 

AN: 

D= 34 mm;                        d = 28 mm;                                          b=6 mm  

n= 6;                                  h = 3 mm ;                                           𝑙 = 75 mm  

S = 10,8;                           dm = 31 mm;                                        𝜓 = 0,75 

 

𝜎 𝑐𝑜𝑚𝑝 =
2 . 606,86 . 103

31 . 3 . 75 . 6  . 0,75
= 𝟑𝟖. 𝟔𝟔 𝑵/𝒎𝒎𝟐 

 

| 𝜎 𝑐𝑜𝑚𝑝 |  = 80 à 120 N/𝑚𝑚2 pour un assemblage fixe sans traitement. 

On prend : | 𝜎 𝑐𝑜𝑚𝑝 |  = 90 N/𝑚𝑚2 

D’où 𝜎 𝑐𝑜𝑚𝑝 <| 𝜎 𝑐𝑜𝑚𝑝 | 

 

 Les cannelures verifier à la compression 
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V.6. Calcul des vis de fixation: 

       Les vis de fixation des couvercles sont soumis à la force axiale Fa appliquée par les 

arbres qui la transmettent aux couvercles, et à la force de serrage Ns due aux couples de 

serrage Ms = F x bras du levier. 

On suppose que la longueur d'une clé est en moyenne égale à 300 mm est que la force 

qu'applique l'ouvrier F est en moyenne égale à 4 kgf. Environ 4 daN => Ms = 1200 daN.mm. 

La force de serrage Ns est donnée par la formule: 

 

𝑀𝑠 = 𝑁𝑠(𝑓𝑟𝑚 + 𝑡𝑔(𝛼 + 𝜑)𝑅𝑚)                 𝑎𝑣𝑒𝑐 𝑡𝑔𝜑 = 𝑓′ 

𝑟𝑚: rayon moyen de la surface d'appui sous la tête  

𝑓′, 𝑓: Facteurs de frottement. 

 

 admettons que toutes la surface de contacte sont sèches et faiblement rigoureux 𝑓′ =

𝑓 = 0,14. 

 pour un filetage triangulaire normale, admettons que 𝑡𝑔𝛼 =  𝑝/π𝑑2 = 𝟎, 𝟎𝟓 

 exprimons de plus rm et Rm en fonction du diamètre nominal𝒓𝒎 ≈0,7d; Rm≈0,5 d. 

 moyennant ces hypothèses le couple de serrage d'un boulon est : 

          Ms ≈ 0,2 Ns d 

===> Ns = Ms / 0,2.d  

Donc chaque vis doit résister à l'effort : F=Ns + Fa/n et au couple Ms 

n: nombre de boulons. 

 

Condition de résistance : 

 

𝜎 = 4𝐹/πd2       et      𝜏 = 16Ms/πd3   ⋯ ⋯ → σeq =  [𝜎2 + 4𝜏2]1 2⁄ ≤ [Rp] 

Rp = Re/K, on prend le materiau 35CD4 tel que Re = 95 daN/𝑚𝑚2  

on choisit k = 2 ---->Rp = 48 daN/𝑚𝑚2  

 

On fixe n = 4  

D’où : (4𝐹/πd2)2 + 4(16𝑀𝑠/πd3)2 ≤ 𝑅𝑝2 
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On trouve pour :  

Couvercle 1  

Fa = 157,156 daN -->d≥ 7mm on prend d = 8 mm  

la vis est :        M8x1,25 ;               L=35 mm ;                   x = 22 mm 

Couvercle 2/3:  

Fa = 0 ---> d ≥ 6,69 mm on prend d = 8 mm  

la vis est :        M8x1,25 ;                  L = 35mm ;                  x = 22 mm 

Couvercle 4:  

Fa = 147,4 dan ---> d≥ 7mm on prend d = 8 mm  

la vis est :         M8x1,25 ;                L= 35 mm;                   x = 22 mm 

 

 

Vis de fixation des carters:  

On dimensionne la vis de fixation du carter de la même manière on prend, le nombre de 

boulons n = 12  

On trouve d ≥6,89 mm, on prend d = 10 mm  

La vis est:          M10x1,5 ;                 L = 55 mm ;                   x = 26 mm 
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Chapitre VI                            Calcule du rendement du multiplicateur 

 

 

     

         On represente deux profils conjugués (P1) et (P2) en contact au point M de la ligne 

d'action (figure VI-1) on designe par : 

On désigne par : 

𝐴𝐼 = 𝑔𝑓:  𝑙𝑜𝑛𝑔𝑒𝑢𝑟 𝑑′𝑎𝑝𝑝𝑟𝑜𝑐ℎ𝑒 

𝐼𝐵 = 𝑔𝑎:  𝑙𝑜𝑛𝑔𝑒𝑢𝑟 𝑑𝑒 𝑟𝑒𝑡𝑟𝑎𝑖𝑡𝑒 

S’il n'y avait aucun frottement des dentures l'une sur l'autre, l'action de la denture de la roue 

sur celle du pignon se traduirait par la force Fn dirigée suivant la ligne d'action avec : 

 

𝐹𝑛 =
𝐹𝑡

cos 𝛼
 

                                                                𝐹𝑛: 𝐸𝑓𝑓𝑜𝑟𝑡 𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 

 

                                                                𝐹𝑡: 𝐸𝑓𝑓𝑜𝑟𝑡 𝑇𝑎𝑛𝑔𝑒𝑛𝑡𝑖𝑒𝑙 

 

                                                                𝛼: 𝐴𝑛𝑔𝑙𝑒 𝑑𝑒 𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠𝑖𝑜𝑛 

 

Du fait du l'existance du frottement, cette action se traduit par la force F inclinée d'un angle  𝜇 

Par rapport à la ligne d’action. 

𝜇: angle de frottement 

La composante Q tangente aux profils P1 et P2 est la force de frottement 

𝑄 = 𝐹𝑛 · 𝑡𝑔𝜇 = 𝐹𝑛 · 𝑓 

𝑓 : est appelé coeffcient de frottement 

Le travail perdu par frottement :                                                 𝑇𝜇 = 𝑄 · 𝐺𝛼 

𝐺𝛼: étant le glissement totale des profils (P1) et (p2) 

 

VI.1. Etude du glissement : 

C’est le glissement relatif total des deux profils conjugés depuis le debut jusqu'à la fin de 

l’action des profils. 
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La figure VI.2 represente l’engrennement des deux profils conjugés P1 et P2  

La roue etant menante , le glissement total 𝐺𝛼 est donné par : 

𝐺𝛼 = 𝑔𝑟 + 𝑔𝑎         avec : 

𝒈𝒂 : glissemnt des profils en approche 

𝒈𝒂 = 𝑰𝒎𝟏 − 𝑰𝒏𝟐 

𝒈𝒇 :glissemnt des profils en retraite 

𝑔𝑓 = 𝐼𝑚2 − 𝐼𝑛1 

𝐺𝛼 est calculé par : 

𝐺𝛼 = (
1

𝑟1
+

1

𝑟2
) · 𝑔𝑓2 + 𝑔𝑎2 / 2cos 𝛼 

𝐷′𝑜𝑢:  𝑇𝜇 =  𝐹𝑛 · 𝑓 · (
1

𝑟1
+

1

𝑟2
) · 𝑔𝑓2 + 𝑔𝑎2 / 2cos 𝛼 

Pendant toute la durée de l’engrennement des profils P1 et P2 la relation de la roue exprimée 

en radians est egal à : 

𝑔𝑓 + 𝑔𝑎/𝑟2 cos 𝛼 

Le travail perdu par frottement pendant un tour de la roue a donc pour valeur : 

𝑇𝜇 =  𝐹𝑛 · 𝑓 · (
1

𝑟1
+

1

𝑟2
) · 𝑔𝑓2 + 𝑔𝑎2 / 2cos 𝛼 ·

2𝜋

(𝑔𝑓 + 𝑔𝑎)/𝑟2 cos 𝛼
  

𝑡𝜇 = 𝜋𝑟2𝐹𝑛 · 𝑓 (
1

𝑟1
+

1

𝑟2
) · 𝑔𝑓2 + 𝑔𝑎2 / 𝑔𝑓 + 𝑔𝑎 

 

 

 

 

 

 

 

 

                 Figure VI.1 : les efforts de frottement des deux profils d’engrenage 
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                    Figure VI.2 :le glissemnt relatif des deux profils d’engrenage 

La roue motrice à fournie au un travail                     𝑡𝑚 = 𝑓𝑡 · 2𝜋𝑟2 = 𝑓𝑛 cos𝛼 · 2𝜋𝑟2 

Le rendement du l’rengrennement est égal à : 

𝜌 = (𝑡𝑚 − 𝑡𝜇)/ 𝑡𝑚                                                                                                                                  [𝟏] 

𝑆𝑜𝑖𝑡 𝜌 = 1 − 𝑓 · (
1

𝑟1
+

1

𝑟2
) · 𝑔𝑓2 + 𝑔𝑎2 / 2(𝑔𝑓 + 𝑔𝑎) cos 𝛼                                                   [𝟏] 

Avec   f=0.06   

 gf et ga donné par : 

𝑔𝑎 = [(𝑟1 + 𝜙𝑎)2 − 𝑟12cos2𝛼𝑡]1/2 − 𝑟1 sin 𝛼𝑡 

𝑔𝑓 = [(𝑟2 + 𝜙𝑓)2 − 𝑟22 cos2𝛼𝑡]1/2 − 𝑟2 sin 𝛼𝑡 

AN : 

𝑔𝑎 = [(28.72 + 2)2 − 28. 722cos 21.17]1/2 − 28.72 sin 27.17 = 𝟒. 𝟔𝟕 𝒎𝒎 

𝑔𝑓[(154.28 + 2)2 − 154. 282 cos 21.17]1/2 − 154.28 sin 21.17 = 𝟓. 𝟑𝟏 𝒎𝒎 

𝜌 = 1 − 0.06 · (
1

28.72
+

1

154.28
) · 4. 672 + 5. 312 / 2(4.67 + 5.31) cos 20             

𝝆 = 𝟎. 𝟗𝟗𝟑 
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VI.2 Rendement dans les paliers:  

VI.2.1 Puissance dissipée par frottement dans les paliers:  

Quand on connait l'effort de frottement Fet la vitesse linéaire V la puissance se détermine par 

:  

 

𝑃𝑓 = 𝐹. 𝑉 = 𝑓. 𝑝. 𝑣        𝑘𝑔 𝑚/𝑠𝑒𝑐 

𝑓: Coefficient du frottement  

𝑃: Charge radiale dans les paliers 

 

VI. 2.2 Puissance sur les paliers de l'arbre d'entrée: 

Comme le montre la (figure VI 3.a)  

 

𝑃𝐴 = [𝑅𝑉𝐴
2 + 𝑅𝐻𝐴

2]
1 2⁄

= [209, 512 + 157, 562]1 2⁄  

𝑷𝑨 = 𝟐𝟔𝟐, 𝟏𝟒 𝒌𝒈 

 

𝑃𝐵 = [𝑅𝑉𝐵
2 + 𝑅𝐻𝐵

2]
1 2⁄

= [209, 512 + 314, 432]1 2⁄
 

𝑷𝑩 = 𝟑𝟕𝟕, 𝟖𝟑 𝒌𝒈 

 

 𝑜𝑛 𝑝𝑟𝑒𝑛𝑑                                  𝒇 = 𝟎, 𝟎𝟎𝟓 

𝑑′𝑜𝑢 ∶ 𝑃𝑓𝐴 = 0,005 . 262,14 (πN 30⁄ ). 35 . 10−3 =  𝟐𝟔 𝒘𝒂𝒕𝒕 

𝑃𝑓𝐵 = 0,005 . 377,83 (πN 30⁄ ). 35 . 10−3 =  𝟑𝟓 𝒘𝒂𝒕𝒕 

 

VI.2.3. Rendement dans les paliers d'arbre d'entrée: 

Donné par :  

𝜂𝐴 = 1 − 𝑃𝑓𝐴/𝑃𝑡 = 1 − 26 . 10−3/34,3                                           𝒏𝑨 = 𝟎, 𝟗𝟗𝟗 

𝜂𝐵 = 1 − 𝑃𝑓𝐵/𝑃𝑡 = 1 − 35 . 10−3/34,3                                           𝒏𝑩 = 𝟎, 𝟗𝟗𝟖 
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VI.2.4: Puissance dans les paliers d'arbre de sortie:  

Les charges radiales sont:(voir figure VI. 3b) 

 

𝑃𝑐 = [𝑅𝑐ℎ
2 + 𝑅𝑐𝑣

2]
1 2⁄

 = [732 + 202, 252]1 2⁄  = 𝟐𝟏𝟓, 𝟎𝟐 𝒌𝒈 

𝑃𝐷 = [𝑅𝐷ℎ
2 + 𝑅𝐷𝑣

2]
1 2⁄

 = [193, 622 + 202, 252]1 2⁄  = 𝟐𝟕𝟗, 𝟗𝟖 𝒌𝒈 

 

𝑑′𝑜𝑢  

 𝑃𝑓𝑐 = 0,005 . 215,02 . (πN 30⁄ ). 25 . 10−3 

𝑃𝑓𝑐  = 8,15 𝑘𝑔 𝑚/𝑠 = 𝟎, 𝟎𝟖 . 𝟏𝟎𝟑 𝒘𝒂𝒕𝒕 

 

𝑃𝑓𝑑 =  0,005 . 279,98. (πN 30⁄ ) . 25 . 10−3 

𝑃𝑓𝑑 =  10,62 𝑘𝑔 𝑚/𝑠 = 𝟎, 𝟏𝟎 . 𝟏𝟎𝟑 𝒘𝒂𝒕𝒕 

 

VI. 2.5. Rendement dans les paliers d'arbre de sorties: 

Donné par :  

𝜂𝐶 =  1 − 𝑃𝑓𝑐/𝑃′ 

𝜂𝐷 =  1 − 𝑃𝑓𝐷/𝑃′ 

𝑎𝑣𝑒𝑐 𝑃′: 𝑝𝑢𝑖𝑠𝑠𝑎𝑛𝑐𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑚𝑖𝑠𝑒 𝑎 𝑙′𝑎𝑟𝑏𝑟𝑒 𝑑𝑒 𝑠𝑜𝑟𝑡𝑖𝑒 𝑑𝑜𝑛𝑛é𝑒 𝑝𝑎𝑟 ∶ 

𝑃′ = 𝑃𝑡 . 𝜂𝑒𝑛𝑔 . 𝑛𝐴 . 𝑛𝐵 

 

𝑃′ =  34,3 . 0,993 . 0,991 . 0,987 = 𝟑𝟑, 𝟗𝟗𝟓 𝒌𝒘 

 

𝑑′𝑜𝑢 ∶  𝜂𝐶 =  1 − 0,08/33,995                                                             𝜼𝑪 =  𝟎, 𝟗𝟗𝟔   

              𝑛𝐷 =  1 − 0,10/33,995                                                            𝜼𝑫 = 𝟎, 𝟗𝟗𝟕 

 

VI.2.6: Rendement global du Multiplicateur:  

Est égal au produit de tous les rendements des éléments entrant dans le fonctionnement du 

multiplicateur : 
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𝜼𝒈 =  𝜼𝒆𝒏𝒈  . 𝜼𝑨 . 𝜼𝑩 . 𝜼𝑪 . 𝜼𝑫 

Avec:     𝜂𝑔 : rendement global 

𝜼𝒆𝒏𝒈 ∶  Rendement d'engrennement  

𝜼𝑨 :     Rendement dans le palier A  

𝜼𝑩 :     Rendement dans le palier B  

𝜼𝑪 :      Rendement dans le palier C  

𝜼𝑫 :     Rendement dans le palier D 

AN: 

𝜂𝑔 = 0,993 .0, 999 .0, 998 .0, 996. 0,997 

𝜂𝑔 = 0,983 

 

       Figure VI.3.a : les charges radiales dans les paliers (arbre d’entrée) 

 

      Figure VI.3.b : les charges radiales dans les paliers (arbre de sortie) 
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  Conclusion : 

 

 

 

        Notre étude a montré qu'il nous a possible de concevoir et d'élaborer cette nouvelle 

conception en utilisant un tracteur au lieu d'utiliser un moteur. 

 

        Nous avons au cours de ce projet calculé les dimensions principales des éléments 

intérieurs de notre multiplicateur à un seul train. 

 

        Cette disposition de trains d'engrenages n'est intéressante que pour le rapport de vitesse 

inférieur à 6. 

 

       Tout au long de ce travail, une grande attention a été accordée au calcul des dentures car 

c'est la partie la plus importante. 

 

       Cependant, nous pensons avoir touché aux problèmes les plus épineux de notre sujet, et 

nous estimons que la partie la plus délicate de ce travail a été assez détaillée. 

 

        Enfin ce sujet nous a permis d'approfondir nos connaissances dans le domaine des 

engrenages en particulier, les machines de transmission et les pompes en général. 
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