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Summary:
This study consists in dimensionning the principal component

parts of a speedbox which is destined to complete the kinematic chain
of a wvehicle.

A computing programme is elabored in order to calculate the
dimensions of the gearings and determine the tooth's stress which are
used %in dimensionning the shafts and the bearings.The results of
these calculayigns are grouped in a drawing of this speedbox.

Résumé:
Cette étude consiste & dimensionner lesdifférents organes

d'une boite de vitesses destinée & compléter la chaine de transmission
d'un véhicule de fagon a l'adapter 3 des conditions de marche déte-
rminées.

Un programme informatique a été élaboré pour effectuer le
calcul d'engrenages et déterminer les efforts sur les denbures,qui
serviront de base pour dimensionner les arbres et les roulements.

Tes résultats obtenus seront utilisés pour faire un dessin
représentant la boite par une coupe longitudinale.
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I.I/PRESENTATION ET OBJECTIFS DE L!'ETUDE

Le systéme de propulsion équipant les vé

routier est composé de deux sous systémes a4 savoir :

-le moteur.

-la chaine de transmission,obtenue par couplage de plusieurs
é1éments(boite de vitcsses,boite de transfert,ponts).(FﬁgﬂA)

Ia technique utilisée actuellement lors de la construction des
véhicules de transport routier consiste 4 assembler des scus-
systémes et éléments de caractéristiques différentes,qui proviennent
de différentes firmes spécialisées ol ils sont fabriqués en série
sans pour autant qu'ils soient destinés & un véhicule déterminé.

Certes le choix est trés diversecependant la selection peut
étre bonne ou mauvaise selon que les-performances requises sont
respectées ou non.Pour y remédier on fait appel & 1l'assistance de
1'ordinateur qui simule la marche du véhicule sur route et permet
3'obtenir ses performances afin de nous guider vers le bon choix.

Une étude faite récemment a permit de mettre en oeuvre une
méthode globale de simulation qui répond aux problémes cités ¢i
dessus.la question de simulation de la marche d'un véhicule sur
route peut se faire de deux maniéres:

_les é1léments de la chaine cinématique sont tous disponibles au
stock du constructeur,celui-ci procéde donc au couplage de ces

é1éments et compare les performances obtenues 3 celles éxigées.

_les éléments de la chaine cinématique ne sont pas tous disponibles
au stock.L'élément manquant peut étreiune boite de vitesses,un
pont ou une boite de transfert.

Dans ce dernier cas la simulation se fait en deux phases:
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-determination des caractéristiques cinématiques de 1'élément
manquant.

~coupler cet élément avec le reste de la chaine de transmission.
Ce couplage permet d'obtenir un systéme complet de propulsion ct

de procéder a la simulation du véhicule correspondant.

Les caractéristiques cinématiques déterminées dans la premiére
phase servent de données qui conditionnent 1'étude dimensionnelle
de 1'élément manquant qui,pour le travail que nous envisageons dans
cette étude,consiste en une boite de vitesses.

L'objectif de ce travail est donc de faire 1'étude dimension-
nelle d'une boite de vitesses qui vient compléter le systéme de
propulsion.A cet effet un programme sera élaboré pour effectuer

les daifférentes opérations relatives a cette étude.

I1.2/ROIE DE IA BOITE DE VITESSES:.
La boite de vitesses,systéme mécanique située entre 1'embrayage
et 1l'arbre de transmission du mouvement & l'essieu moteur,a pour but:
-De permettre de modifier le rapport entre la vitesse du moteur et
celle des roues lorsque les conditions de marche 1l'exigent.

—-De rendre possible la marche arriére du véhicule par inversion du
gens de rotation des rvoues motrices.

_De faciliter la séparation entre le moteur et la chaine de trans-—
mission du véhicule.

Te premier rdéle est le plus important car il permet au véhicule

de démarrer et de gravir les cﬁtes.(ﬁg4.2)
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1.3/ Types de boites de vitesses:

T1 existe plusieurs types de boites de vitesses,différentes
par leur conception et par leur nombre de rapports de transmission,
selon le type de véhicule ,du moteur et surtout de l'emplacement
de ce dernier et du pont sur le véhicule.

Suivant leur organisation de détails,on peut distinguer:
I.3.i/ Boite de vitesse sans prise directe (Fig-1.3-) :

Elle comprend:

—un arbre primaire P relié au moteur par 1tintermédiaire de 1'emb-
rayage.
—un arbre secondaire relié & la transmission.

Malgré sa simplicité et son prix de revient de fabrication

peu élevé,cette boite présente de nombreux inconvénients:

—-elle volumineuse.

—difficulté de passer les vitesses surtout de la plus grande a la
plus petite.

-apparition de bruit et de chocs lors de l'engrénement d'ou l'usure
prématurée des dents d'engrenages.

Cependant ce tyﬁe de boite n'est pas totalement abandonné,
moyennant certaines modifications et améliorations, on 1'emploit
actuellement dans les voitures de tourisme du type tout & l'avant,
ou le pont se trouve placé entre le moteur et la boite de vitesses

I.3.2/ Boite de vitesse & prise directe:(Pig-1.4-)

Tes arbres primaire et secondaire se trouvent dans le prolon-
gement l'un de l'autre,ils peuvent étre reliés l'un 4 l'autre sans
interposition d'engrenages ce qui donne pour la combinaison ainsi
réalisée la méme vitesse de rotation :c'est la prise directe.

I'un des deux arbres,le primaire (prise directe avant) ou le

secondaire (prise directe arriére) est relié constamment avec un



AT P AL LT T TS,
A
% q
A
0 el | B
L~
4 [t 1 g
i B — [
A = — 4
11 —1 =
=] _:_ g K
Z = ]
= - —|
1 B E =
Ll s

fig(t3)-boite sans prise directe

/////////////////// MEAEDREAEERREBERY
/| =0 = o \ J—LE 'l:'
=l £ ]E ; ] 4 I_Ln-rf [_u__lﬂ: . ]
= uu] fﬂ
j" :LL‘_(\JE_. = C 3 LPJ;I]_ 5 E
NEH E = 5 00
AR S — Bl . 0+
A R / \ - \
] i ¥ \ \
T AT AT T P T T T AT P T R AR DR TR RN

figh4 -boite & prise directe avant  figh5-boite dprise direc te Arrier



troisiéme arbre: 1l'intermédiaire au moyen de deux roues: c'est la
prise constante ou de commande .

Avec la prise directe ,on évite lorsque le véhicule roule,a
allure normale, le bruit des engrenages et la perte de puissance ou
de rendement qu'ils entrainent.De plus pour une vitesse considérée,
les deux couples d'engrenages permettent d'obtenir des démultiplicati-
on importantes sans l'emploi de grandspignons qui exigeraient de
grands entraxes d'ou un grand volume de la boite de vitesses.

Cependant la double démultiplication limite le rendement ma-

ximum de la boite & 90%environ.

I.3.3/ Boites de witesses synchronisées:

Flles ont la méme conception que les boites avec prise direc-
te-sauf que les engrenages sont toujours en prise afin d'éviter
1'apparition de chocs lors de 1'enclenchement d'une vitesse.

Les pignons menants sont montés sur l'arbre intermédiaire et
sont liés en rotation avec celui-ci, tandis que les pignons menés
sont montés fous sur l'arbre secondaire.Pour nendre solidaire de
l'arbre, 1l'un dé ses pignons fous, on enclenche le coulisseau ou
le baladeur avec ce pignon a4 1l'aide de crabots portés par l'un et
1tautre.Pour le mise en contact des crabots,il faut que le baladeur
et le pignon aient la méme vitesse de rotation ce qui exige 1l'emploi
de baladeurs spéciaux appelés: synchroniseurs, portant sur chacune
de ses faces un cbne d'embrayage.(Fig-1.6 -)

La synchronisation permet donc :
-un passage silencieux des vitesses.

—-les pignons étant constamment en prise, on peut utiliser donc des

pignons a denture hélicoidale, ce qui impossible pour des pignons

engrénnant de front.
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I.3.4/ Boite de vitesse surmultipliée:

Dans les boites de vitesses ordinaires,la prise directe a un
rapport I/I et l'arbre de sortie tourne 4 la méme vitesse que 1le
moteur:c'est le rapport le plus élevé.

Dans une boite surmultipliée ,la prise directe ne correspond
plus & la vitesse la plus élevée du véhicule, cette derniére est
obtenue par un train d'engrenage supplémentaire faisant tourner
1'arbre secondaire plus vite que l'arbre primaire donc 4 une vitesse
de rotation supérieure & celle du moteur ce qui permet au véhicule
de rouler b une vitesse plus grande avec un régime du moteur plus

bas.Cette combinaison est particuliérement utile en palier et en

petites déclivité .Parmi ses avantages:
-gain de carburant
-gain de temps

—taux d'usure moindre des organes mobiles du moteur.

I.3.5/ Boite de vitesse avec relais mécanique:(Fig-1.7-)

Pour les boites de vitesses ayant un grand nombre de rapports,
1a solution d'une boite de vitesses & prise directe n'est pas
commode car la boite serait encombrante et volumineuse.

Afin de remédier & ce probléme ,on a recours & l'utilisation
d'un relais mécanique qui se présente sous forme d'un train
épicycloidal.La boite ainsi réalisée comprend deux parties:

-une partie ou boite de vitesse principale renfermant au maximum
six rapports (type & prise directe).
—une partie secondaire renfermant le train épicycloidal.

L'adjonction du train permet donc de multiplier le nombre

de rapports de la boite principale par deux.
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I.4/ Plan de 1'étude:

I'étude dimensionnelle d'un systéme mécanique comprend la
détermination des formes et dimensions des organes qui constituent
dans leur ensemble le systéme considéré,Pour une boite de vitesses
on distingue trois principales catégories d'organes i
—-engrenages
-arbres
~roulements

Pour réaliser l'objectif de cette étude nous avons ¢tabli le
plan suivant:

—un premier chapitre ou introduction ol nous avons mis en évidence
le r8le que joue la boite de vitesses dans unechaine de transmiss
et cité les différents types de boite de vitesses.

—un second chapitre consacré au calcul cinématique et dynamique de
engrenages utilisés dans la boite de vitesses, donné sous forme d
cours afin de pouvoir dégager un organigramme surlequel nous nous
basons pour établir un programme de calcul des engrenges et dont
les résultats serviront & la suite de 1l'étude et au dessin de
conception.

-un troisidéme chapitre consacré au:calcul des différents arbres

ion

ot
-

e

présents dans la boite de vitesses en analysant pour chagun le type

de sollicitations auxquelles il est soumis
-un quatriéme chapitre consacré au calcul de roulements sur les

quels: reposent les apuis des arbres.

A1



I.5/ PRESENTATION DE LA BOITE DE VITESSES:

Notre boite de vitesses fait partie d'une chaine cinématique

composée de =

-un moteur dw type KHD F8I4I3F dont les caractéristiques sont:

.

puissance nominale : I54 kW & 2500 tr/mu

69 dall © 2 I500 tx/mn

couple maximum

- un pont du type P8I B DE rapport ® Qp = 6.83

En utilisant le logiciel de la lL.G.S nous pouvons déterminem
les caractéristiques cinématiques de la boite de vitesses manquante
et les performances du véhicule ainsi réalisé :

les rapports de réduction de la boite de vitesses sont:

-78¥€. 0.166
-2?me: 0.267
388 0,415

__4(€me: 0.645
-5°: 1,000
~6°%°: 1.499

les performances du véhicule sont :
vitesse maximum sur palier :I102.042 kw/h
pente maximum 26% & 9.I5 kn/h

charge roulante : I7.5 tonnes

N



2,I/ Types d'engrenages
On classe généralement les engrenages selon la disposition

relative des arbres qui les portent/:

Tableau ~2.1-

1= o g ey e e R
yposition des ¢ ) _

, arbres v catégories d'engrenages

. Fmmmm - e 2

laxes paralléles Ecylindriques 3 denture draite ou hélicoidale

R ’ ——— - —————————
iaxes concourants lconiques & denture droite ou hélicoidale

tconiques & denture spirale

1 — e e e e e e 2 e e e e
— L]

‘axes non paralléles! )
‘et non coﬁcourants | gauches et hypoides

U R P =

1
H

Vu que dans une boite de vitesses les arbres moteur,recepteur
et intermédiaire sont paralléles, on a le choix entre les engrenages
cylindriques & denture droite ou hélicoidale.

Les engrenages cylindriques droits sont les plus simples & .
usiner et & étudier,comparés aux autres; ils sont bruyants ce qui
limite leur utiliéation aux faibles vitesses de transmission.

Les engrenages cylindriques hélicoidaux,par contre ,ont un
fonctionnement silencieux et sont concues pour transmettre de
grandes vitesses.Le phénoméne d'apparition d'interférence est moin-
dre par rapport aux engrenages droits, les entraxes sont précis ce
qui leur assure un privilége dans la construction des hoites de
vitesses ,cependant leur usinage est plus compliqué par rapport
aux engrenages droits et font apparaitre des efforts axiaux sur les

paliers, & cause de 1l'inclinaison du profil de denture.

1%



2.2/Btude cinématique:

Cette étude concerne le calcul des caractéristiques de fonctio-
nnement et de taillage des engrenages utilisés dans la boite de
vitesses et de vérifier les risques d'interférences éventuelles.

Dans ce qui suit nous ne developperons que le calcul des
engrenages hélicoidaux,car il suffit d'annuler l'angle d'hélice {'30
pour retrouver le cas des engrenages droits.
2.2.I/Calcul des caractéristiques de 1'engrenage:

-détermination de l'entraxe de fonctionnement:
L'entraxe peut étre choisi en premiére approximation par la

formile suivante: [1)

N e Ve e S R

ol C: couple moteur (m.N)
A: distance entre axes (mm)
« : coeficient dépendant du type de véhicule
X = II.5 pour une voiture de tourisme & 3ou4 rapports
= 18,5 pour un camion
=23 pour un tracteur

D'une fagon générale, « et A sont d'autant plus grands que

la puissance massique (rapport: puissance/poids) est faible.
-prédétermination du module réel:

Le calcul du module réel différe selon qu'il s'agisse du
train de commande ou d'une vitesse quelconque suivant la nature
des paramét:s'es connus.Dans les deux cas, on utilisera comme formule
de calcul, une formule de résistance des matériaux établiez &
partir d'hypothéses défavorables. [2] 31
—ainsi pour un train de commande, connaissant le nombre de dents

du pignon Z4 on a:

4




3
M. 5 10 M. cof

ol C: couple moteur (daN.m)
ﬁa: angle d'hélice de taillage situé entre 20° et 30°
6%: contrainte pratique admissible (daﬂ/nm?)
k : coefficient de largeur situé entre 6 et I6
En adoptant pour My ,une valeur normalisée nous pourons
déterminer le nombre de dents de la roue d'aprés la formule donnant

1rentraxe en fonction de Z{ et Zg:

Zom 2 A Cosbypae  Ey 0 (23)

Nlous prendrons le soin d'arrondir la valeur trouvée & la

valeur entiére voisine.
-pour un train de vitesse quelconque, sachant que 1l'entraxe est

imposé et que le rapport de transmission €(j)est connu:
E¢jr= Q- U o mea em (2.4)

avec Cl“) : rapport de la j¢0€ vitesse

U : rapport du train de commande

Eia): rapport de la j°°° prise
Nous pourrons donc calculer les diamétres approximatifs du

pignon et de la roue de la jeme vitesse :

Dagy) = Q'A/(“”a,-) ct Da())= oA EG) (205

pour trouver finallement le module réel :

MGy 2.3\/2000.C/(|<.FF.D4(&')I IR

ot C: est le couple transmis au pignon (dall.m)
En adoptant une valeur normalisée pourfﬂg%nous pourrons déterminer

le nombre de dents du pignon et de la roue :

A5




Z,4)= 2.A.cosB, /[@e VER).Metp)] . . . . - (27)

Zy())= Z-A-Cosﬁ,/[(4+ E(j)).f"qu)] e (28)

Nous prendrons ensuite le soin d'arrondir les nombres de dents 21(3,)
et Z‘{é\ aux valeurs entiéres voisines.

—calcul du module apparent de taillage Mto et de fonctionnement M -

My, = _Me PR S e T g
ko = e ﬁo (2 9)
ML’ = 2 A . 5 : . . < (2 40)

(24{3)'{' 21{3)
ou My : est le module réel de taillage obtenu aprés la

prédétermination de Me [3 )

|B° : est 1'angle d'hélice de taillage corrigée
B = Arccos 2.A/[(Z )+ o e ()

~calcul de l'angle de pression apparent de taillage X, et de

fonctionnement °(b .

ol Am:tg l:fgo(./ coslé,] B 10

ol =, AEGCOS [%-’iﬂ— Cos 014._01 oo e @)
E

—calcul de l'angle d'hélice de base fg;, et de fonctionnement ’B :

B, = Arclkg D’% ?0 S Cos c(h,] .. s (2.14)
Fy = Arcl:% \:JC% ?b /Cos 0({:1 . A (,9_45)

/
—calcul de l'angle de pression réel o{, et du module réel de

fonctionnement M :

. = Arcfg [JCS g . Cos 5} SRR
M = Pl CO.Sﬁ i Ro™ e s (24?)

1€



—calculdes rayons primitifs de taillage R; et de fonctionnement R;
et des rayons de base Rb[=
R: = Mo & Z-

z

R: = Eﬂﬁ. ;g[ g 4 féa

- .(2.m)

2 1= :Pipon
Ry = Mo 2. cosoh, (=2 :roue

( 7 L

—-calcul des déports des dentures:(ﬁa-ﬁﬂ?-3

TI1 est connu que les déports des dentufes gont faits afin
q'éviter les risques d'interférences théorique et de taillage,
cependant les questionsd'interférences ne sont pas les seules a
intervenir durant 1l'engrénement, il ne faut pas perdre de vue les
questions de glissement et de pression superficielle qui condition-
nent la résistance & 1l'usure.En déportant les dentures nous pouvons
donc aussi améliorer la conduite d'oh diminution du bruit,auvgmenter
la capacité & la rupture et aceroitre la capacité & la pression
superficielle.

Cependant le but principal reste 1'augmentation de la capacité
3 1'usure qui donne & 1'engrenage une durée de vie plus longue et
retarde l'apparition des avaries de surfaces.

POur calculer les déports des dentures, nous utiliserons la

proposition de 1'ISO suivatte : [?] ,[}]
(o= A (2e-2) /22 + ZX . Bf(ZixZa)
)(2: ZX = Xq dvec 'ZX: X4+><z

en prenant :

A = 0 si le pignon est mené et la roue menante (c'est le
éme

cas de l'engrenage de la 6 vitesse)
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1
A=-0.21 (24+'Z,)+0,53 si le pignon est menant et la roue menée (c'est

ére éme

le cas des engrenages de I jusqu'a la 4

vitesse et de marche arrieére).

Ia somme des déports 2 X= X,+ X, est calculée & partir de la

relation cinématique suivante:
dn oy = dnr oy, + 20 ZX /[ (Z4t Z2). byet.] - - (249)

Ta correction de denture peut se faire selon deux maniéres:
_sans variation d'entraxe:( 22X = O ) dans ce cas ,les paramétres
de fonctionnement et de taillage coincident.
_avec variation d'entraxe:( =X £ O ) dans ce cas ,les paramétres
de fonctionnement et de taillage différent.
1'entraxe de fonctionnement et de taillage sont liées par la relation
suivante:

A=z Ao Cosl, / Cos ¢ - - - - . (2.20)

Pour obtenir 1'engrénement correct des deux roues avec un jeu de
0.95M, & fond de dentures, il faut réduire ou augmenter,selon le

signe de 2 X  ,chaque rayon de téte de la quantité: K.m, avec
K= (Z2a) /(L. cosB) . (1= Cosete, Jeosete) + 22X (2.21)

Les rayons de téte du pignon et de la roue s'écrivent alors comme

suit:

Qa; = Mo[zz': 4= XE —+ 4 - KFl . " . . (229_)

.Cosﬁo

-calcul du rapport de conduite: E“b’
Ce rapport qui détermine le nombre de dents en prise est défini
par la somme: E}g (& Eté . . - I (2.2%)
ol Ed . est le rapport de conduite apparent.

¢ : est le rapport de recouvrement dd 4 1l'inclinaison

du profil de la dent.
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Nous noterons qur dans le cas des dentures droites, EP s'annule et
le rapport Eﬁ coincide avec E;<.

Considérons les clichés successifs de 1l'engrénement d'une dent
menante avec une dent menée (Fig-Z.1-).A chaque instant, les surfaces
conjuguées de ces deux dents sont en contact selon P4M,situé dans
le plan d'action et tel que (XX, MM")= ﬂb .

L'analyse chronologique de la conduite est la suivante:

—-début d'engrénement en.tggle segment de contact VWfbrogresse engsuite
au fur et & mesure que chaque developpante de 1l'hélicoide menante
vient recontrer le cylindre de t&te mend Ce, (Pig-2.2-).

-A partir de Edkg,le segment de coptact diminue au fur et mesure que
chaque developpante menée échape,dans le plan d'action, le cylindre
de téte menant Cta'

-Fin d'engrénement en t; .

La longueur de conduite vaut donc: tzt3= t1£44-k4t5 et pour

qu'il y ait continuité de conduite, il faut que :

E‘dz tqu, i e leey > 4 . ) . ) - (224—)
Ph.-‘_-l Pna

g¥ec :pas normal mesuré dans le plan apparent.

Pra
Pna = Jt M Cos K¢
tp - Lo
F) Pha r

¢, - bbb H.Ha - H,obs— H,E,
g A Me cos oy

Mt = E%f, (2544'351)- Sin o

bty = k sin @

'8}

TR
Hyby = HaHg - koM, = HoHy — [RS, 3

Hoby= HoHy _ b, = HH, - R RS
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Fiq - 2.3- Interférence primaire
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ou qugkgiz:sont les rayons de base du pignon et de la roue.

Radakﬁgl:sont les rayons de téte du pignon et de la roue.

Gréice au rapport de recouvrement EF ,le rapport de conduitefigen
denture hélicoidale est en général plus élevé que £y obtenu en den-
ture droite, ce qui explique un plus grand nombre possible de dents

en prise et une amélioration du silence de fonctionnement.

2.2.2/ Vérification des risques d'interférences:

Dans ce qui suit nous allons vérifier seulement les conditions
de non-interférence théerique ou primaire qui sont indispensables
% satisfaire au stade de la conception en bureau d'études.

D'autres interférences existent et sont liées au probléme de
fabrication,a savoir:
—interférence de taillage primaire.

—interférence d'engrénement entre:
—-profil-racord pignon et sommet des dents de la roue.
-profil-raccord roue et sommet des dents du pignon.

Elles seront évitées par un choix judicieux des outils de taillage.
Pour gu'il n'y ait pas d'interférence théorique,il faut veiller
4 ce que les deux profils conjugués doivent rester constamment
tangents durant 1'engrénement.Cette condition est gatisfaite si et
seulement si les points tq et Ly sont situés & 1'intérieur de H Ho
En se basant sur la Fig—ll3-,nous pourrons developper les relations
mathématiques & vérifier pour éviter 1'interférence primaire:

—-condition de non-interférence primaire en approche:
\/Rbﬁ GE e . (2.339)

—condition de non-interférence primaire en retraite/:

Ra, < Ry (BHS . - - . I (220)
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2.2.3/ Calcul des caractéristiques de contact:

Les caractéristiques de contact seront calculées aux points
particuliers suivants:
- El:début d'engrénement

I :point primitif

- qufin d'engrénement

Dans le cas des engrenages droits,le contact entre deux dents
sera assimilé A celui de deux cylindres d'axes paralléles passant
par \%ﬂ et H1 (Fig—2ﬂ4~).Quant aux engrenages hélicoidaux,il- faut
remarquer que les rayons de courbures des dents varient d'une
extrémité & l'autre de la ligne de contact, le contact sera donc
assimilé & celui de deux cones de sommets H, et H,.

En chaque point particulier on va définir :
-les rayons de courbures des deux dents en contact: 94 ek Fl
_les vitesses de roulement des deux dents : U, et Uy

-1 facteur d'AIMEN p.V : ou p et V sont respectivement la pression
de HERTZ en (hbars) et la vitesse de
glissement en (m/s) au contact des deux

profils conjugués.

la limite extréme du facteur A'AIMEN semble étre de I320 sdans
les cas courants,on ne dépasse pas 660.
en tz,: 9, = EoH, /Cos@b % = fiH_t / Cos?b

Uy= Wy 6, C05€5 Ug = ©W,9, cosgL

pV= AL [0 G - i by Ho] \/ HaHa / (Haby- EaHy)
er. 1 :

Q= gl / cos F"’ 9}_ = Hzl/ Cos]gé )

W3¢, Cos?;h U, = G ¢, Cos

i, i wHﬂW

—-©
=
1) (

(2279

(2.28)
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W= roration d'approch:

[‘fa s rotation d¢ rafruih
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en I:G: §1: l’:,‘ H, /cos )Qb g)l: t[ b /Co.s fgé

(2-29)

Ud: (04 €, (OS€>L Uy= “af, Cosﬁg
o V= A (Wi Hy - W EH) R HE . AL
ol 9\ = 0.6 ._?_ - Cos ﬁj’ |

avec E,ekE, :modules de YOUNG des matériaux du pignon et
de la roue.en (hbars)

F) seffort normal de contact.

7 (2.(1 /Dﬂ- ( Vo= a Cos @)

L_ : longueur totale des segments de contact.

2.3/ ETUDE DYNAMIQUE :

Les pignons et les roues dentées constituent les éléments les
plus déterminants dans la construction des systémes de transmission.
TLe bon fonctionnement de tels systémes est,en grande mesure,lié a la
bonne adaptation de ces éléments & leur conditions de fonctionnement,
de maniére & supporter,en toute sécurité,les contraintes auxquelles
ils sont soumis.

A ce propos une dent d'un élément d'engrenage doit tenir &:
-la pression superficielle.

—-la rupture.

Ces contraintes sont affectées par un certain nombre de

facteurs d'influence associés aux différents paramétrec de fonction-

nement.

2.3.I/ Résistance & la rupture:

Ta résistance & la rupture est évidemment la premiére qualité
exigée & un engrenage.Une rupture de dent est une avarie dont la
rapidité et 1'imprévisibilité peuvent avoir des répercussions catas-

trophiques dans beaucoups d'applications.
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Les causes de rupture des dents sont nombreuses ,nous en

rappelons les principales:

—capacité de charge trop faible & la rupture.
—surcharge instantanée trop importante.
-rupture ﬁar fatigue.
—défaults de traitements thermiques.
Comme critére de calcul,1'ISO adopte une contrainte statique

de base notée Op, et déterminée par la relation suivante: [¢]

6;—0 = er. YF. Yg . YF, . - - s (230)

La charge maximale est supposée étre appliquée au sommet de la dent.
\YF . facteur de forme ISO qui est fonction du nombre de dents,du

déport et de l'angle de pression.
Ye= 6 (hg/Mr) Cos Ka / [(SF/H,.)L. Cos o(.] SN2

\{F :facteur d'inclinaison.

YF: 1 Ef; (_ﬂ) o e (Z.32)

120

'Yg : facteur de conduite.

Y, = 0.95 4 O.E?Lj Sl (2 5E)

est une contrainte théorique que 1'on doit affecter par des

coefficients de majoration de charge traduisant le fonctionnement
réel en dynamique.
—méthode de calcul du facteur de forme:‘{F fﬂg_LZ.S)-
Pour calculer le facteur de forme,nous avons besoin de calculer
les épaisseurs réelle au pied et en téte de denture ainsi que la
hauteur hF'

Dans le cas des engrenages hélicoidaux,il existe deux genres

d'épaisseurs :réelle(indice n) et apparente(indice %) Gﬁa—ﬂué—)
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Pour calculer 1l'épaisseur réelle au pied de denture,on dis-
tingue deux cas:
-le cas ou RJ; >/Rb:

1'épaisseur apparente au pied de denture est exprimée par:

5., = Rg [%t_+z (inv &g — inv om] e

Q\c :est le rayon de pied du pignon ou de la roue.

R{: Ra.- MDCQ—Q—S-—K)

¢ :est 1l'angle correspondant au rayon de pied.

O(J;:Arccof,%\ =)

S‘L.ef'R : sont respectivement 1'épaisseur apparente primitive

et le rayon primitif.

5*: = _rjﬂ-—f—z [I,;:{’—' = 2(1.'“]\/ O(L- ;n\/ QJ&O)] ST (256)
R Mz
FA

D'ou enfin l'epalsseur réelle au pied de dent:

Sen = cOsﬁ,. R SFE + 2(inv ole - Tnv oo )j - {237)

-le cas ou Q,[_ < Ry:

Dans ce cas puisque la developpante de cercle ne peut pas aller

au dela du cercle de base,l'épaisseur du pied de dent est prise au

rayon de base.En appliquant toujours la relation précédent_e,ona:
Sro= R (%_+ 2 l'V\VO(t> SRR (20

d'ou:

5§h: Cosé?o.Qb. (%+ anvo(t) W T .(2.59)

I'épaisseur réelle en téte de denture est obtenue avec la

méme relation que précedemment:

o5 = arccos (Ry/ Ra) . T : .(2.44))
WS =y e [éé": + 2(0avole -y d;)l 4
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Sn = SJ: Cos ?a
5;,&: S_& LOSF,

SEM = 53{- Cosﬁo
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La hauteur hp est donnée par: he = e tg X . San

2

2.3.2/ Résistance & la pression superficielle:

La pression superficielle engendrée par le contact des deux
surfaces conjuguées de dentures hélicoidales est donnée par la
formule de HERTZ:

Cette valeur théorique de la pression superficielle varie tout le
long de la phase d'engrénement.Comme critére 1'ISO adopte la pression

de HERTZ au point primitif et est notée : G uo )

potst mint o
GHO:\%;TD1 +Z2 2 Z .2 . . -(2.43)

Zg

ou Zg: facteur d'élasticité.

e
B €9 » o

E, et E, sont les modules d'élasticité des matériaux du pignon et

de la roue
V, et V), sont les coefficients de poisson du pignon et de la roue

pour les aciers: Y, = ¥, =0.3

Z. + facteur géométrique.
Zs = /Cos?w/ (sndte . Cos ) - - - (2.44)

ZE . facteur de longueur de contact valant:
-pour les dentures droites : 2 o — GCE Eoﬂ/ﬁ

—pour les dentures hélicoidales:

R ¢
Ze- 3_"‘(4-%\5)+€é 0 s €61

Comme pour la contrainte de rupture de base ,la contrainte

de base de pression superficielle est une contrainte théorique et

doit étre majorée par des coefficients d'influence qui tiennent compke

du fonctionnement réel en dynamique.
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2.3.3/Facteurs d'influence: [51

Les facteurs d'influence que nous allons indiquer multiplient
les contraintes statiques de base B, et O, dans le sens d'une
augmentation de celles-ci,lorsque les conditions de fonctionnement
deviennent plus sévéres ,pour condmire aux contraintes de calcul
effectives Gh et 6} .

Certains de ces facteurs sont communs pour la pression super-
ficielle et la rupture et sont d'origine §xpérimentale.
Ka

11 est fonction de la nature des organes moteur et recepteur;

~facteur d'application:

il rend compte des surcharges breves occasionnées dans la trans-—

mission par l'apparition de chocs .

- Tableau (2.2) -

ocgane Fonctionnement Fonchownnemank Fonctionnemenk

o cents gans Chocs avec chocs avee chocs
Gitlatie Ceprents modirés importants
oo 125 [our| 24 W/ Jour| A2h/Jour| 24 b/ Jour| 12h/Jouar | 24h/300n
Mot g [ 95 | 0% | 0.3 | oe? |05%
l\\?n;s::\éicy‘-inérlques 0.6+ O. 5% 0.5% 0. 45 0.45 0.35
poM'sjc(;-\.-':\én'qucs 0.3 0.+ 0.6F |0 57 0.5%F 0.45

Pour notre étude nous avons pris: K, =0.8

-facteur de portée Km :

I1 tient compte du mauvais alignement.

K = si B/DL I
2 s 2485
Kn—"l.- 0544_@:’_/8/%)_ si b/D>I IJ ( >

—facteur de vitesse Ky :

Ce facteur tient compte des surcharges

des erreurs de dentures et de 1'inertie des

dépend de la classe de qualité ISO des engre

tangentielle au primitif V.

- Takleay (2.3) -

dynamiques provenant
organes.Ce facteur

nages et de la vitesse

Classe 150 T T T v
V Limite (w/5) 100 50 20 5
K 4— 12 (5 o]
v 12+ (V. 6+VV. 20V
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—facteur de capacité de charge: b’
Ce facteur rend compte des mauvaises conditions de formation

au film d'huile lorsque la vitesse de rotation est faible:

¥ =1.65 si N1$40 tr/mn
X =(200/Nq ) si 10<Ni{Pootr/mn e i (2 4é>
1 = si N, >2%0tr/m

—facteur de durée & la rupture KL :

La charge sur une méme dent étant variable au cours du temps
fait travailler cette dent en fatigue,ce qui conduit & définir le
facteur Ky @ : Yio

K = [107/0Ne]
avec Ne = 60. N. Ln.q . "(2‘4¥)
9
pour Ne > 16 Ko = 0.65

N(-_ :nombre de cycles de mise en charge
N :vitesse de rotation (tr/mn)

Ly :durée de fonctionnement en heures
q :nombre de zones d'engrénement

_facteur de durée 2 la pression superficielle Ky :

Pour la méme raison qu(’ey précédemment ,on définit comme suit:
Ex 6
K = [10*/Nc]
; o (249)
pour Ne > 10 K= 05

Ta durée de fonctionnement des trains d'engrenages varie d'un
train & l'autre,selon la vitesse considérée et dépend du taux d'uti-
lisation de chague vitesse .Il est difficile de sSe prononcer sur Ces
différents taux,cependant nous pouvons admettre ,au stade d'avant-

projet, les valeurs moyennes données par le tableau (2.4) -
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= l:a}o\eau (?_. 4) =

Yitesae 1“: ?_& Z)‘& 4"1 5 € @ - MAR
Taos ol 4 ) 5 10 60 20 1
Ln (M) 150 450 750 | 1500 | 9000 | 3000 | 150

2.3.4/ Formulation de la résistance & la rupture:
Compte tenu des facteurs dynamiques précédents ,il faut
vérifier,pour le pignon et la roue, les relations suivantes:

—effort tangentiel admissible;

Tm.’lx = .?LE- S Ta&m = KbL KV KM KA = b Mr‘ <2 L}g)
D4 Yp_ YF YP

_E’Tﬂ_: contrainte limite de rupture de base qui dépend de la nature
du matériau et du traitement thermique appliquee.

-puissance admissible: _ .

_49_, ﬂ,; N T Tanlw\,_--:_ _
A.9¢ Cosp
2.3.5/ Formulation de la résistance 4 la pression superficielle:

Fmax < Padm =

Compte tenu des facteurs correctifs précédents ,on doit
vérifier les relations suivantes:

—effort tangentiel admissible:

2 % Kur . Ku. Kn. Ka 9
Tnax < ol "onn = Hth FZitze (50)
Agm HL A ’Z?— ZE‘Z;"ZQE“.X

By : est la pression limite de base qui dépend de la dureté HB

en surface du matériau utilisé.

—puissance admissible:

5

4—(0
£ : \D;,. Nd‘ —rl-ldhn

pmax & Padw =
1.96
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2.3.6/ Calcul des efforts sur les dentures:.

Lea dents de la roue menante subissent une action de contact

F de la roue menée,ayant pour composantes :

T - 2000 C
D

_radiale : R= T ol [ cos § S
T kg p

et la résultante est donnée par :

-tangentielle

B

-axiale : A

F= T/(Coso. COS)B)

ou C%t : angle de pression apparent
: angle d'hélice primitive

diamétre primitif de la roue menante en mm

D,
C : couple transmis en daN.m

Le calcul de ces efforts sera par la suite utilisé lors du

dimmensionnement des arbres et des roulements.

2.4/ CHOQIX DU MATERIAU UTILISE/:

Pour choisir un matériau, il faut tenir compte de plusieurs
facteurs notamment:
—nature des traitements thermiques qu'ils lui sont appliqués
—-facilité d'usinage
—caractéristiques mécaniques (limite a'élasticiteé ,dureté & coeur

¢t superficielle ,limite & la rupture Sitlater)
Les aciers faiblement alliés sont d'usage courant dans les

boites de vitesses surtout pour les pignons.

Parmi la liste des aciers couramment utilisée ou plus répandus

en mécanique générale. ,on a choisi le matériau 35 NC I5 cémenté

et trempé poui les engrenages et l'acier mi-dur XC 42 pour les

95



arbres.

Pour ltacier 35:NC I5 jyles caractéristiques mécaniques sont:

~-limite de rupture 6'pf=I70 daN/nnnz
_limite élastique 3 >
lmlte © stique B;_=IB5 daN/mm

~limite pratique % G%,=67..5da1\1/mm2
-pression limite de base éﬂL=I50 "daN/me
_contrainte limite de rupture de base: B, =50 da.I\T/mmz
Pour l'acier XC 42 ,les caractéristiques mécaniques sont :
~limite de rupture : & =90 daN/mmz
~-Limite élastique. 2 Gs =70 dw/mz

~limite pratique - 6;() — daN/mm2
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2.5/ ORGANIGRAMME:

Lecture des

données
[Caleut des Calen des Verificabon du
caractérishtiques cacackerishaved ; risque
ﬂéo\mél—r:jues de contach o tnter feren ces
Calew) des
xac'rwrs
af‘mﬁwm ce

/\

\fﬂf,ﬁ Yicabion \!erI‘EiC;Ha'-\
alin a la
CesSion cuptore

?5\.\ ?aﬁtimauﬂ P

2.6/ RESULTATS:

Tes résultats obtenus vont servir pour -1'éxécution du dessin
de conception, les grandeurs obtenus offrent un ecombrement moyen.
pour la boite, il faut aussi noter gqu'il est pratiquement impossible
de ,petrouver les rapports de réduction donnés au début car les
nombres de dents des pignons et roues ont été majorés a leurs valeurs

entiéres voigines.

=5



TRAIN DE COMMANDE

NOMBRE DE DENT DU FIGNON : 24

NOMBRE DE DENT DE LA ROUE : 39

MODULE DE TAILLAGE : 3.75

MODULE DE FONCTIONNEMENT : 3.76846

ANGLE DE FRESSION DE TAILLAGE: 20

ANGLE DE FRESSION DE FONCTIONNEMENT : 20.0906
ANGLE D‘HELICE DE TAILLAGE : 25.49?3

ANGLE D'HELICE DE FONCTIONNEMENT : 24.8986
DIAMETRE DE TETE DU FIGNON : 108.458

DIAMETRE DE TETE DE LA ROUE : 168.256
DIAMETRE DE PIED DU FIGNON £ 91.5827

DIAMETRE DE FIED DE LA ROUE : 151.381Z2
DEFORT DU PIGNON : 0.1&67617

DEFORT DE LA ROUE : — 0.1&67622

LARGEUR DE DENTURE : ZO

RAFFORT DE CONDUITE : 2.77%963

FACTEUR D’ALMEN AU DEBUT D’ENGRENEMENT: 206..536
FACTEUR D ALMEN EN FIN D'ENGRENEMENT: 224.3247
EFFORT TANGENTIEL : 1474.41

EFFORT RADIAL : &54.973

EFFORT AXIAL : 6&68B3.962
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TRAIN DE LA 1EFRE QYITESSE

NOMBRE DE DENT DU FIGNON : 12

NOMEBRE DE DENT DE LA ROUE : 43

MODULE DE TAILLAGE : 4.75

MODULE DE FONCTIONMEMENT : 4.75844

ANGLE DE FRESSION DE TAILLAGE : 20

ANGLE DE FRESSION DE FONCTIONNEMENT : 20.2776
ANGLE D'HELICE DE TAILLAGE : O

ANGLE D‘HELICE DE FONCTIONNEMENT : O

DIAMETRE DE TETE DU FIGNON : 70.4541

DIAMETRE DE TETE DE LA ROUE : 210.257
DIAMETRE DE FIED DU FIGNON : 49.0822

DIAMETRE DE FIED DE LA ROUE : 188.885

DEFORT DU PIGNON : 0.415548

DEFORT DE LA ROUE : - 0.367368

LARGEUR DE DENTURE : 35

RAFFORT DE CONDUITE : 1.46002

FACTEUR D‘ALMEN AU DEBUT D’ENGRENEMENT: 2864. 293
FACTEUR D’ALMEN EN FIN D’ENGRENEMENT: 2RE.T78B6
EFFORT TANGENTIEL :4183.3

EFFORT RADIAL : 1544.76

EFFORT AXIAL = O
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TRAIN DE LA 2E™= VITESSE

NOMERE DE DENT DU FPIGNON : 16

NOMBRE DE DENT DE LA ROUE : 36

MODULE DE TAILLAGE : 4.5

MODULE DE FONCTIONNEMENT : 4.53112

ANGLE DE FRESSION DE TAILLAGE : 20

ANGLE DE FRESSION DE FONCTIONNEMENT = 20.1273
ANGLE D'HELICE DE TAILLAGE : 26.6197

ANGLE D HELICE DE FONCTIONNEMENT = 25.8171
DIAMETRE DE TETE DU FIGNON : 92.0405
DIAMETRE DE TETE DE LA ROUE : 187.4674
DIAMETRE DE PIED DU FPIGNON : 71.7905

DIAMETRE DE FIED DE LA ROUE : 167.424
DEFORT DU PIGNON : 0.279232
DEFORT DE LA ROUE : - 0.279228

LARGEUR DE DENTURE : 25
RAFPFORT DE CONDUITE = 2.87693

FACTEUR D ALMEN AU DEBUT D ‘ENGRENEMENT: 173.%961

FACTEUR D ALMEN EN FIN D ‘ENGRENEMENT: 186.378
EFFORT TANGENTIEL : 29646.36

EFFORT RADIAL : 1340.9595

EFFORT AXIAL : 1434.26
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TRAIN DE LA ZEME VITESSE

NOMERE DE DENT DU FIGNON : 24

NOMBRE DE DENT DE LA ROUE : 35

MODULE DE TAILLAGE : 4

MODULE DE FONCTIONNEMENT : 4.02053

ANGLE DE FPRESSION DE TAILLAGE : 20

ANGLE DE FRESSION DE FONCTIONNEMENT : 20.0945
ANGLE D‘HELICE DE TAILLAGE : 25.62473

ANGLE D’HELICE DE FONCTIONNEMENT : 25.0034
DIAMETRE DE TETE DU FIGNON : 115.522

DIAMETRE DE TETE DE LA ROUE : 162.192
DIAMETRE DE FIED DU FIGNON : 97.5219

DIAMETRE DE FIED DE LA ROUE : 144.192

DEFORT DU FIGNON : O.132746

DEFORT DE LA ROUE : — 0.132746

LARGEUR DE DENTURE : 25

RAFFORT DE CONDUITE : 2.91469

FACTEUR D‘ALMEN AU DEBUT D’ENGRENEMENT: 161.975
FACTEUR D’ALMEN EN FIN D’ENGRENEMENT : 171.847
EFFORT TANGENTIEL : 2243.

EFFORT RADIAL : 998.66

EFFORT AXIAL : 1045.86
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TRAIN DE LA 4=ME VITESSE

NOMERE DE DENT DU FPIGNON : =5

NOMBRE DE DENT DE LA ROUE : 33

MODULE DE TAILLAGE : 3.9

MODULE DE FONCTIONNEMENT : 3.51238

ANGLE DE FRESSION DE TAILLAGE = 20

ANGLE DE FRESSION DE FONCTIONNEMENT : 20.0651
ANGLE D'HELICE DE TAILLAGE : 24.5914

ANGLE D HELICE DE FONCTIONNEMENT : 24.1441
DIAMETRE DE TETE DU FIGNDN : 141.706

DIAMETRE DE TETE DE LA ROUE : 134.008
DIAMETRE DE FIED DU FPIGNON : 125.956

DIAMETRE DE FIED DE LA ROUE : 118.258

DEFORT DU FIGNON : — 0.286742 10°°

DEFORT DE LA ROUE : - 0.270357 107°

LARGEUR DE DENTURE : ZO

RAFFORT DE CONDUITE : 2.916%94

FACTEUR D’ALMEN AU DEBUT D ENGRENEMENT : 161.975
FACTEUR D’ALMEN EN FIN D ENGRENEMENT : 171.847
EFFORT TANGENTIEL : 1773.31

EFFORT RADIAL : 777.38

EFFORT AXIAL : 794.425
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TRAIN DE LA &=ME YITEGSE

NOMERE DE DENT DU FIGNON : 57

NOMERE DE DENT DE LA ROUE : 23

MODULE DE TAILLAGE : 3

MODULE DE FONCTIONNEMENT : 3.0064

ANGLE DE FRESSION DE TAILLAGE : 20

ANGLE DE FRESSION DE FONCTIONNEMENT : 20.0393
ANGLE D‘HELICE DE TAILLAGE : 23.5161

ANGLE D‘HELICE DE FONCTIONNEMENT. : 23.233
DIAMETRE DE TETE DU PIGNON : 192.471

DIAMETRE DE TETE DE LA ROUE : 81.2428
DIAMETRE DE PIED DU PIGNON : 178.971

DIAMETRE DE FIED DE LA ROUE : &7.7428

DEFORT DU PIGNON : 0.46&98 10-%

DEFORT DE LA ROUE : 0.188431 10-=

LARGEUR DE DENTURE : 25 '

RAFFORT DE CONDUITE : 2.88008

FACTEUR D’ ALMEN AU DEBUT D‘ENGRENEMENT : 204.315
FACTEUR D'ALMEN EN FIN D ENGRENEMENT : 326.813
EEFORT TANGENTIEL : 1281.03

EFFORT RADIAL : S552.958

EFFORT AXIAL : 549.622
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1R TRAIN DE LA MARCHE ARRIERE

NOMERE DE DENT DU PIGNON : 12

NOMBRE DE DENT DE LA RODUE : 22

MODULE DE TAILLAGE :4.75

MODULE DE FONCTIONNEMENT = 4.75

ANGLE DE FRESSION DE TAILLAGE : 20

ANGLE DE FRESSION DE FONCTIONNEMENT : 20.0000
ANGLE D’HELICE DE TAILLAGE : O

ANGLE D‘HELICE DE FONCTIONNEMENT : O

DIAMETRE DE TETE DU FIGNON : 70.4541

DIAMETRE DE TETE DE LA ROUE : 110.043
DIAMETRE DE FIED DU PIGNON : 49.0822

DIAMETRE DE FIED DE LA ROUE : 88.668

DEFORT DU FIGNON : 0.41&548

DEFORT DE LA ROUE : -0.416548

LARGEUR DE DENTURE : 30

RAFFORT DE CONDUITE : 1.52499

FACTEUR D‘ALMEN AU DEBUT D ENGRENEMENT : 232.442
FACTEUR D ALMEN EN FIN D’ ENGRENEMENT : I50.3544
EFFORT TANGENTIEL : 4190.79

EFFORT RADIAL : 1525.32

EFFORT AXIAL = ©
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. 2EmeE TRAIN DE LA MARCHE ARRIERE

NOMERE DE DENT DU FIGNON : 22

MOMBRE

DE DENT DE LA ROUE : 36

MODULE DE TAILLAGE : 4.79

MODULE

DE FONCTIONNEMENT : 4.75

ANGLE DE FRESSION DE TAILLAGE : 20

ANGLE DE PRESSION DE FONCTIONNEMENT : 20. 0000
ANGLE D HELICE DE TAILLAGE : O

ANGLE D‘HELICE DE FONCTIDNNEMENT : O

DIGMETRE DE TETE DU FIGNON : 110.043

DIAMETRE DE TETE DE LA ROUE : 184.457
DIAMETRE DE PIED DU FIGNON : B88.668

DIAMETRE DE FIED DE LA ROUE : 1467%.082

DEFORT DU FIGNON : - 0.416548

DEFORT DE LA ROUE ¢ 0.4158548

LARGEUR

RAFPORT

FACTEUR

FACTEUR

DE DENTURE = 30

DE CONDUITE : 1.52699

D‘ALMEN AU DEBUT D‘ENGRENEMENT: 375.41
D‘ALMEN EN FIN D ENGRENEMENT: Z48.49%

EFFORT TANGENTIEL : 4190.79

EFFORT

RADIAL @ 1525.32

EFFORT AXIAL : O
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3.1/ CALCUL DE L'ARBRE DE COMMANDE :

I'arbre de commande porte le pignon de prise constante qui
est trés proche du palier n°3, on peut de ce fait négliger la fle-
xion et calculer l'arbre uniquement a la torsion.

Te diamétre de 1l'arbre est calculée suivant 1'hypothése de la
contrainte de cisaillement maximale: 4)

>

e e R
A (€]

Mt: ?55 clal\\m
[@]= 135 4w
A o 2ot wm

avant d'adopter une valeur finale pour le diamétre ,il faut d'abord
vérifier si cette valeur permet de satisfaire la condition de défor-

mation,angulaire,unitaire suivante: [a]

32 H¢ (

< [8 S RS L
G xd [ ] .
ou ¢ :module d'élasticité tranSVersale(daN/mm?)

d
-%%%—,émoment quadratique polaire de la section de L'arbre (o)

(6] :aéformation angulaire admissible égale & I/4 de degré

par métre

on obtient alors:

d y 61.55 mm

nous constatons donc qu'il faut dimensionner l'arbre par rapport

% 1a deuxiéme condition,c'est % dire celle de déformation unitaire

maximale, nous obtenons alors:

et on adopte le diamétre: d = q() W)



3.2/ CALCUL DE L'ARBRE INTERMEDIAIRE :

T1 est sollicité & la flexion déviée (dans deux plans) ainsi
qu'a la torsion. Comme il est sollicité différemment selon la vitesse
considérée, il sera dimensionné dans le cas le plus défavorable 1la ou

les charges sont les plus élevées.

schéma de la chaine cinématique d'une vitesse quelconque/:

i H

Tl |
e, 1 '
2

|

I8
eme i
e —— 1 6 vitesse

s

Jle

[(®
|

|

I

i
I

I
= I
A

!

1
L

Isolons 1l'arbre intermédiaire

Ry :effort radial exercé sur la roue B

Ty :effort tangentiel exercé sur la roue B

Mg :moment dQ & la force axiale exercé sur B

a 3 . dme . )
M :moment dfi & la force axiale exercé sur la roue de la J vitesse
. . dme _ .. ...
T :effort tangentiel exercé sur la roue de la J vitesse
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e _ .
vitesse

R :effort radial exercé sur la roue de la jém
a et b sont les distances des roues et pignons par rapport au
palier n® I et ¢ la distance entre paliers
3.2.I/ Etude de la flexion de l'arbre dans le plan vertical:

En applicant les lois fondamentales de la statique on peut

déterminer les réactions FQ, et v, aux appuis:

_.M - Rﬁﬁa — R*b+ F'\’g_ﬂ'c ¢ I\,Ib = O =B '(55>
da'ou:
B Rax 4 + Reb +M-Mp N - (3.4)
5 g
avec ¢
(ﬂg: A%.EE = 554,0? N”“
2
faR=t WA S
2
i) : diamétre du pignon de la jéme vitesse
A : effort axial exercé sur le pignon ou la roue de la jémevitesse
— — = =
Fv,1+ R6+R+FV1 =1 G
d'ou: _ n
f_Y,I, = 1—\’9_-— R-QB . (3G’)

Ia détermination des réactions aux appuis va nous permettre

le calcul du moment fléchissant dans les différentes sections de

l'arbre.
ssmda Mo -t
asxshb + M, = -fy.ox+ Rp(x-3)+ Mg
bis xige b Flylni= ~Fvi(pJ«x)

3.2.2/ Etude de la flexion de l'arbre dans le plan horizontal:

4k



Déterminons tout d'abord les réactions Fh1 et Fua aux appuis
en se bassant sur les équations fondamentales de la statigue :
T b Tp. 3
Fhe =k

(&

FH1: FHZﬂ+Té—-T

1

Calculons le moment fléchissant aux différentes sections:

D Lgxk<A 3 MH(_X):— FH,‘.:)C
3 < x<b : i) = -—FHq-?C’\“ Tp,(:t—él)
bSx e Mu ()=  FHa (C-2)

En reportant les différentes distances a,b,c pour chaque vite-
sse, dans les formules établies ci-dessus on peut calculer les
réactions aux appuis pour chaque vitesse et déterminer les moments
fléchigsants aux points d'application des forces afin de déterminer
et tracer les graphes correspondants et repérer ainsi la section

dangereuse.Les résultats obtenus sont présentés dans le tableau(3.I)

tableau -3.I-

A(ma) | Bl(mm)| C(mn) | FHi(daN) FH2 (daN) FV1 (daN) FV2(daN) | Mid(N.m) Mt (N.m)

20 215 390, 165.24 2874.19 1218.95 980.78 3691.05 1194.38

20 243 390 293.91 1787.88 1113.78 881.71 3127.58 1194.38

20 150 390 18.00 787.39 | 1235.24 418.37 2450. 69 1194.38

20 120 390 171.12 470.02 1164.37 267.88 1886.84 1194.38

20 20 390 1398.8 73.61 622.81 32.17 1233.01 1194.38

20 245 390 1530.19 1336.81 533.32 674.61 1336.14 1194.38

20 355 390 1022.70 3739.08 900.33 1279.96 [ 1827.53 1194.38 J
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-D'\élﬂl"a-mm?_ c:[e_ Mv(x}

a b T

|
[
I
I
|
1

Diagramme de M ()

e — — — ——

Diagramme de Mt ()

e
—_— — — — —

Gf‘a‘\bhe Jes moments “e’cl’\issam{'s. 0_}' de torsion

&V arbee intermediaice -
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D'aprés les deux diagrammes delﬂHE)etPﬁAﬂil apparait que la
section dangereuse est située & x=b, dans le cas de la Iéné vitesse
car les charges y sont les plus élevées.

TLe moment de torsion sur l'arbre est constant quelgue soit la
vitesse utilisée et vaut: Mt =194 N.m

TLe moment idéal est donné par la relation suivante:

. 1
M= fqvu%+mi@J+-Mt S S (812)

Te diamétre de l'arbre est calculé suivant 1'hypothése de la

contrainte normale maximale:[ZA]

3
d > 7 [32Mud SR ST  (2.4)
7e 67
Mgz 3691. 05 N.m d > 47F 54
CS} = 35 AQN/mmz' on aAonnr,Q d= diametre de P,'{cl

du pignon de 127 ilesse

3.3/ Calcul de l'arbre secondaire :

I'arbre secondaire est soumis & la fois ,a la flexion dans
les deux plans horizontal et vertical sous 1teffet des forces de
contact au niveau des dentures des engrenages et-a la torsion sous
1'effet du couple moteur transmis.

Etant donné que les charges varient d'une vitesse & 1'autre,
1'arbre secondaire sera étudié pour chaque vitesse afin de déterminer
le cas le plus défavorable ou il sera dimmensionné.

Isolons 1l'arbre et reportons les forces auxquelles il est

soumis: el
[ —
V5 Fue ©
/'
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3.3.I/ Etude de la flexion dans le plan vertical:

L'arbre secondaire est considéré comme une poutre reposant
sur trois appuis.Les lois fondamentales de la statique,a elles
seules, ne suffisent pas pour résoudre le probléne.

Pour cela on a recours au théoréme des trois moments qui lie
les trois moments fléchissanté aux appuis et dont l'expression est

donnée par :

z c =
Myy- C 4 QMg (c+d)+ My d = -6 6-C_ _E 5 - (3.5)

My

qe‘b M\;G: sont les moment fléchissants aux appuis 4 et 6 et sont nuls
S :aire du diagramme du moment fléchissant dfih la force
appliquée R et du moment M dll & 1l'effort axial, appliqués zu
sur la portion 4-5 .
S :aire du diagramme du moment fléchissant df aux forces
appliquées sur la portion 5-6.cette aire est nulle sauf
pour la 6ém'8 vitesse .
Z:d:Zf:sont les distances des centres de gravité,des deux aires

du moment fléchissant,aux appuis 4 et 6.

b 6] ®
0), a : 3
! R6+H>b
Z ' &

o

]

aprés simplification ,on obtient:

R.a+M . 6)
1 (cra PR
Mg = - o (c+d ( C >
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Les réactions aux appuis se déduisent du calcul de rh@ :

e

s - |

2

[Ra-r)

@

R—Q4.P4

(&,

)+

MVS
D

H\/;
(&

™ V6§

Mys
D

3.3.2/ Etude de la flexion dans le plan horizontal:

N(BET)

NOUs appliquons les mémes relations que dans le cas du plan

vertical avec M=0 ,on obtient :

MH5: -

FH!{ =
FHLf =

FHe

1

)

4. T. 8b (C+3"
Z c C +d
= 1.3 +‘*W5 HMvs
c c a
_ Thb Mus
CI
= MHL{/d

(3.2)

En reportant les distances a,b,c,d pour chaque vitesse ,dans les

formules &tablies ci-dessus ,on détermine les réactions aux diffé-

rents appuis et on trace l'allure des diagramnes des moments

fléchissants dans les deux plans .Les résultats obtenus sont résumés

dans le tableau (3.2)

tableau (3.2)

Atea) | Blaa) | Clam) | Dimm) | FV4(daN) | FVS(daN) | FVé(daN) | FH4(daN) FHS (daN) T FHa (daN) } Hid (N.w) Kt (N.a)
250 l 113 365 110 270.%0 1989.95 716.09 733.62 5388.97 1939.23 4846.43 4427.71
216 149 363 110 430.14 2125.17 847.19 772,67 3647.95 1454. 24 3317.43 2732.81
122 149 365 110 671.33 1015.16 454.73 | 1237.86 1855.26 . | 849.32 2066.61 1771.08

94 21 363 110 690.83 582.69 | 2988.00 | 1152.79 1164.11 943.61 1328.20 1139.53
75 3 363 110 124.22 | 641,78 718.65 38.79 1040.94 2788.82 528.34 490.33
35 365 110 49.52 1796.81 | 321.01 136.06 4936.71 881.97 373.11 358.54
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D'aprés les diagrammes de MHQ()et My();il apparait que la section
dangercuse est situde & x=c ,c'est & dire sur 1'appui n°5, dans le
cas de 1la Iérevi’cesse o les charges sont les plus élevées.

Le diamétre de 1l'arbre est calculéd suivant 1'hypothése de la

contrainte normale maximale:

4 s 2[59 Mg
ARG

Mig= 4846.43 Nom et [6]= 35 daN/mp®

d’ou : A > H2.05 mm

3.4/ CALCUL DE L'AXE DE LA MARCHE ARRIERE:

I,'axe de la marche arriére est considéré comme une poutre
encastrée aux deux appuis .Il est seulement & la flexion dans les
deux plans sous 1l'effet des charges radiales et tangentielles.

Vu que le pignon d'inversement du sens de marche est engrénée
avec deux pignons K et L ,il est donc soumis a quatres efforts,

deux efforts radiaux Rket RL , et deux efforts tangentiels Tk et i

A R —> w

K
2
Qe . -
'\
R w
2.
>
| B
j}\
+
L




Pour déterminer les forces résultantes dans les deux plans T et R

on projette les forces citées ci-dessus sur les
T= T+ Rk COS(%—— )-— Tk €Cos ol

R= RH p\K Cos oL T oS (Z;_, = o<>
ou K est donné par la relation:
A L T
Cosed = s ST (KL)
Q ML) MK)

X ,ML ,KL sont respectivement les entraxes du IBr

de marche arriére et du train de T

vitesse
MK = 80.75 W
ML = ‘1?):{'-?5 M
KL = 420.36 mm
A = 6?‘. 29 5
T = Uolb.59 daN

R - 59%2. 04 daN

3.4.I/ Etude de la flexion dans le plan vertical:

J\ﬁ
S My m?—g/
R D
I/ i
/w F\l..‘ ‘Qfﬂ. ! {/2/ F\IQ_L/

Le systéme ainsi obtenu est hyperstatique de degré I,les

inconnues sont : v, , R b i

Pour des raisons de symétrie on peut écrire :
F'\q = FVL et b= el
En applicant les deux équations de la statique on obtient :
F\,q = f:_yz = _%_ —- d293%4.042 daAl

Mﬂ-— P"Z:O

la deuxiéme équation ne nous apporte rien quant & la résolution du

probléme ,il faut trouver donc une équation supplémentaire en

utilisant le théoréme de IENABREA qui exprime que la rotation de

axes X Et Y :

Sl

.. . (».40)

train ,du pic
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la poutre au niveau des extrémités est nulle.

L'énergie de déformation de flexion est /:

W = mf Mew dx . (3. 1)
calculons le moment fléchissant :
0 < D€ ¢ f./&l 2 My@): H,].- Fv,,-x
b x5 L HVQ():Md_qu.Oti-R@-—%—)
le théoréme de MENABREA se traduit par la relation suivante:
TM®) - o I BaT)
. >,
d'ou: i L
Al _ _’Lj/i’mum ch44_[ Hole)) 25 i x =0
— > M
¥ Hia ET M4 EL Jey, 1

En devellopant cette expression ,on trouve aprés simplification:

M4: MQ_: %g-

TLes moments fléchissants aux appuis et au milieu de la poutre valent;
My (x=0) = M, = 523 .43 N.m

My x=%)= - AL - _533 43 N.m
?
My o) =il 0= 5950 4 2 NG

3.4.2/ Etude de la flexion dans le plan horizontal:
F

At e/y L/2 '\/FH:L

-

“’)ﬂﬂh nH;_ "V

=

En appliquant les mémes équations que dans le plan vertical,

on trouve @ -
FH,‘: r;Hy_:-—Q'—: 2045&55 daN
Mu, = Hyp = T€ =-352. 22 N ow

—

3

le moment résultant se calcule par la relation sulvante:

A
MP\O‘): Hi’(_X) + MHO‘)



-523.4% (N.w)

=

=
' ®
R23 )_13['4“5 Di agramme de Myx) 593 43 N .m

(Marche arn em)

) 350 .35 N.m

A50.33 m.N

Diaaramme de MHuK) (Marche arriére)

030 94 m.N

D agra wmwe_ Pé.SUltar& MR(XJ
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atou:

MRQQ:D) = 650.94 m - N
M =Y © .
@ (x=ky = €30 44  wm.N
Ha Q<—"-L) —~ 650 .94 w. N
Puisque le pignon M est monté fou sur l'axe de la marche

arriére , le moment de torsion est donc nul et le diamétre de 1l'axe

est donné par :

) =)
d >/ ?)S‘- r‘_quX
=~ (6]
MRMA:‘.: 650.94 N QL >/ 2@.5% . M
[6’] = o5 c’1‘5'”\)/&“»\4-?‘
d = 30 wmm

on adopte:

3.5/ETUDE DES CANNELURES :

Les arbres cannelés sont utilisés pour transmetire des efforts
importants.Les canneluressur 1'arbre sont obtenus par fraisage
tandis que celle du moyeu par brochage.

Pour dimensionner les cannelures ,0n supposc que 1'effort
% transmettre se répartit également sur les flancs et on écrit la

condition de résistance au matage : [ 5 )

e < NBet. )
\-f), Q'moy. L. S.N

szw? =

G&MP: contrainte de compression (1pa)
. valeur maximum du moment du couple transmis ( N.mn )

coefficient de sécurité égal & I ou 0.75

= o

Quyz ?iﬂta?ce moyenne de la surface de contagt d'une dent & l'axe
mm
S . gurface d'une dent commune & l'arbre et & l'alésage par um
de longueur (mm"/ mm )

!\l . nombre de cannelures




I : longueur commune i 1l'arbre et & 1l'alésage (mm)

Pour nos conditions de fonctionnement on adopte [5]6’:4,,, =200 lPa

Des tables sont mises & la disposition de l'utilisateur pour

déterminer les différentes dimensions définissant les arbres cannelés

( §: nombre de cannelures et S.N :la surface totale communé & 1l'arbre

et & 1'alésage )

Les cannelures se situent au niveau des synchroniselurs entre

les roues de deux vitesses succesives .Les résultats obtenus sont

présentés dans le tableau (3.3)

tableau ( 3.3 ).

MR Ryt d e | N [ SN | Lo | Bromg™ | Suun™)
G- |mauag| 22 4o | 15 o5 | 193 200
5 ek 4% [1139.53 | 24 45 9 13 45 12 200
B ok 0% |2152.81| 4% 9o 10 33 35 624 | 200
1 | 4421 | 33 | €5 10 30 30 19831 | 200

Ta transmission du couple moteur au niveau des vitesses :

“
4 Eue ) 3.éme

, 2°1€ [sur l'arbre intermédiaire est obtenue par .

clavette.lLa condition de résistance au matage pour une clavette

donnée par : [5]

la hauteur de la clyette

MBL. 3% N.wm

e
50 mm d od
P@iu'—" QDO MPa
bz 5\MM

on adoptera :

L: gﬁ A ha

. (3

§ > 95.55 mm
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3.6/ VERIFICATION DES ARBRES A LA FATIGUE:

Te calcul des contraintes, lors du dimmensionnement des arbres
o été mené comme s'il s'agissaitb. d'organes statiques soumis & des
forces statiques donc supportant des contraintes constantes en
fonction du temps.Or les arbres sont faits pour transmettre un couple
et ils sont soumis en plus du moment de torsion & une flexion alternée
rotative qui fait que les fibres extrémes des arbres sont tantdt
tendues et tantdt comprimées.Les arbres de transmission subissent
alors le phénoméne de fatigue et peuvent donc se rompre sans que
la limite élastique n'ait été atteinte.

T1 est donc impératif de vérifier les arbres a la fatigue; la
condition & remplir pour éviter la rupture,par fatigue, du matériau
est:[h):ﬂﬂ

Ke &0 < 024 €5 &.u, pour un arbre en +exion

K,c tn < r(\:_q ES E.ec_l,\ POLlf\ wn 'élr*bf"e en "'OICS;D'V\

avec
K;: facteur effectif de concentration de contraintes

KJ;: 1+ C{(_k&-’i)
KL . facteur théorique de concentration de contraintes
q : indice de sensibilité i 1'entaille eflo,6~0.2)
8}}&?2{ sont les limités de fatigue de flexion et de torsion
5., = 0.5 8
Ty = 0.5 &4
Qs . coefficient de qﬁalité de surface qui dépend de la limite
de rupture Bﬁ_et de la qualité de surface.
a%h‘ facteur d'échelle qui est fonction du type d'acier et du
: diamétre de la piéce.
B, et Tn: sont les contraintes normale de flexion et tangentielle de

topsion.



. 34
o TC el

T . 46/{E
T o

Le calcul de vérification & la fatigue concerne seulement les
zones ou il y a une forte concentration de contraintes, plus parti-
culiérement celles ou il y a brusque variation de section.Tous les

calculs sont représentés dans le tableau (3.4).

tableau (3.4)

3 0 Q R 0y
g =3 G g |
o N ) _ 0 < o cg‘ \
o =3 o O O )

Y < (p) < S
[ R R S e T
wy : o ~ Y] =
Jl o= i % v o o i

0 T+
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4.I/ PRINCIPE DE LA METHODE DE CALCUL:

Te calcul des roulements a pour base celul des efforts radiaux
et axiaux qui agissent sur les paliers., Ceux-ci sont différents
d'une vitesse a l'autre.

Suivant le type d'efforts et leur importance , on choisit le
type de roulement qui convient le mieux.Pour désigner le roulement
% utiliser , il nous faut calculer sa charge dynamique de base C et

sa charge dynamique équivalente P en se bvasant sur sa durée de vie:Dﬂ

p: X FI“ AL, Y F:a . . = < (-’-{-./U
) - 25 SR )
P 40°¢

OWu ¥ : facteur de charge radial.

Y : facteur de charge axial.

I1ls sont donnés par des tableaux et dépendent du type de roulement
et du cas de charge [6] .
Faet & : effort axial et radial.
N : vitesse de rotation (tr/mn) de 1'organe ou l'arbre
supportant le roulement .
Ly : durée de vie du roulement en heures de fonctionnement
qui dépend de la vitesse utilisée.

kK : coefficient =D pour roulement & billes

=
==

On choisit le roulement qui a la charge dynamique de base

pour roulement & rouleaux

immédiatement supérieure & celle calculée.

4.2// ETUDE DU PALIER N° 3:

£0




C'est le palier surlequel repose l'arbre de commande.Les
efforts auxquels il est soumis- proviemnent de ceux du contact des

dentures du pignon de commande A.

R= e54.08%3  dan

L'effort radial est : Fr = ,’T?;P\Q“ - A643 .34 danN
1r'effort axial est : Fa = c%3. 462 danN

Etant donné 1'importance de ces efforts et la durée de vie du
roulement coincidant avec celle de la boite de vitesses qui a été
estimée & I5000 heures, la cha&-ge dynamique de base résultante serait
trop élevée ,c'est pour cela que nous avons préférer utiliser un

roulement & rouleaux coniques.

%‘-'- 0.424
r
4= RN RS E R 4L
O _ o0.4Fc+ AL5 Fa = 163%.1 daN

c - 14223.86 daN

Nous choisissons le roulement 80 KB 22 de charge dynamique de base

égale & : C=I6000 dall

l

4.3/ ETUDE DES PALIERS N°I ET N°o2/: |
Ce sont les paliers surlequels repose l'arbre intermédiaire .
Les efforts auxquels ils sont soumis proviennent des efforts au

contacts des dentures des engrenages et sont variables suivant la

vitesse congidérée.

c4



Les deux paliers sont sollicités par des charges axiales et
radiales importantes ce qui nécéssite l'utilisation de roulements
A4 rouleaux coniques.En consultant § 3.2 ,nous pouvons relever les

valeurs des réactions aux appuis afin de calculer les efforts axiaux

et radiaux pour chaque vitesse.

— 2.
Frq_ = V‘_Hq, =+ FY4

hﬂ2 = \/F:a-* F:fgﬁ-z.

Fa = A-Ap
A

effort axial sur la roue de la vitesse considérée.
Agp: effort axial sur la roue B.

En calculant la charge dynamique de base pour chaque vitessce

utilisée , nous avons obtenu le tableau suivant:

tableau ( 4.I )

Fra @an) | Fr, (daN) | Fa (dan) c, (an) Co (daNn)
Ao | A261A3| 3095.06| 683.961| 6574. 02 5a44. 00
p¢ M5, 49| 1993,43| Fs0.298)  QF21.M 6458. 7
3" 193538 | ¥91. ol B6A. 80 | 39%%.34 4595, 97
4e M. 33| 540. 39| Mo. 4e3| 3606.17 3£ 3% .83
5° 153351 | 132.32 g%a.%zi 5930. o0 FL7F. o0
6" A620.4F| A4M.50| 134.34 | 3p06. F7 2966. 50
MAR | 1563.54| 2959.09| 633.962| Lu4ob5. 34 L4 .96

ous concluons donc qu'il faut dimensionner le roulement du palier

n°I par rapport & la TS

vitesse et le palier n°2 par rapport i la
oéme

vitesse. Le roulement choisi est : 45 KB 02 ( C=6800 dall ).

Y



4.4/ ETUDE DES PALIERS N°4 ,5 , 6 :

Ce sont les paliers surlesquels reposec l'arbre secondaire.Les

paliers n°4 et n°6 supportent seulement des charges radiales, ils-

geront donc & rouleaux cylindriques tandis que le palier n°5 supporte

des charges combinées, axiales et radiales importantes qui nécéssit-

ent 1'emploi de roulement & deux rangées de rouleaux.

De la méme fagon que pour § 4.3 ,nous obtenons le tableau(4.2):

tableaun (4.2)

Fr (o) | P (o) | B (o] Faam)| Co(dan)| GQaw) | G (@an)

1% | 23004 |5t0sed D6E2 O | 966,23 F33.05 | 1633, 41

05 | 40499 1991.93| 169301 | Au3l. 20| 432658 | 44190, 00 |343%. F

“¢  |im.o5 (2. 94| 96DA5|1045,0 2834.35] 11033.03 9631.17

5
uf me | pzauz ay|4304. 94| 620.3Y FO4.43 512271 79429 3% 2263.10
cE | %03 | 429068 0. 91| 549.008 F98.00| 14613.32) 4E6F.99

MAR | 444.74|5253 53 93358 O 190.50| #128.8 | A413.4

En comparant les différents valeurs de
de base pour chaque vitesse , nous concluons
—le roulement du palier n°4 par rapport 2 la

choix se porte sur le roulement: 35 RU 23
—-le roulement du palier n°5 par rapport a la
choix est p&rté sur le roulement: 55 SC 23
—le roulement du palier n°6 par rapport & la

choix du roulement: 55 RU 02 (C=5I00 dall)

la chargex dynamigue

qu'il faut dimensionner:

éme_ - .
4 ev1tesse;nopre

(C=5700 dall)
6% Cyvitesse;dton le
(C=I7300 dal)

éme_ . .
6°%Cvitesse;dton le

£3



4.5/ ETUDE DES ROULEMENTS POUR TRAIN D'ENGRENAGES &

Les pignons montés fous sur leur arbres reposent sur: des

roulements & aiguilles qui peuvent supporter des charges radiales

importantes sous un encombrement relativement réduit.

En opérant de la méme fagon que précédemment on obtient le

tableau (4.3):

tableaw (4.3)

Viteoot| Eftork m&'g)dm charge dgneu e Type ole Roulement
%71 ALy59. bl 56 90. 36 4 Fo NEA

9 | 3255.92 | 6649.8& 15 NES

3¢ 945604 | 661495 75 NEs

5= 493¢. 13 | 7394.5% | 6o wes

6™ 139%.2% | ¢4kT.65 50 NEA

waR | 4459.74 | 5631.33 Go NEA




Tout au long de ce travail ,nous avons constaté que les
résultats obtenus par les formules de calcul doivent étre ajustés,
pour les rendre compatibles avec le systéme de normalisation d'une
part et les contraintes qui peuvent surgir des conditions de
montage d'autre part, chose qui ne peut étre acquise qu'avec la
pratique et l'expérience dans le domaine de construction mécanique.

Nous pensons que cette étude peut constituer un avant-projet
de construction d'une boite de vitesses qui reste & enrichir par
1'étude vibratoire de l'ensemble arbre-engrenages et 1l'étude au
graissage et en dernier lieu Emrxixrgkix affiner les calculs déja faits
dans cette étude afin de dégager un projet de construction de boite
de vitesses qui pourrait faire l'objet d'une réalisation industrielle.

Enfin nous éspérons que ce travail soit d'une certaine utilité

our ceux qui s'intéréssent & la constructio mécanique.
§Y
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FROGRAMME DE CALCUL DES TRAINS D ENGRENAGES

¥
*
*
* D'UNE BOITE DE VITESSES
*
*

K OK K K K X X K K K K K K K K E KKK KK KK K K KKK

CLS

FRINT

OFEN "0O", #2, "RESULZ.DAT"

FRINT TAER(S); "CALCUL D'UNE BOITE"
FRINT TAB(S); " DE VITESSE A TRAINS™
FRINT TAB(10); "FARALLELES"

REM *%%x%%% ENTREE DES RAFFORTS DE REDUCTION

®
*
*
*
*

I e A W I KB I3 KKK

INFUT " LE NOMBRE DE RAFFORTS DE LA BOITE DE VITESSES :"j; N

DIM REV(N)

FOR I=1 TO N

FRINT. "ENTRER LE RAFFORT DE LA";I;"VITESSE:"
INPUT REV(I)

NEXT I



REM *#x%%x%%% CALCUL D ENGRENAGES %% %% % % #% %5 %
DIM MO(1&), DIF(1&)

MO(1) = 2
MO(Z2) = 2.25
MO(E) = 2.75
MO(4) = 3
MO(S) = Z.25
MO(&) = 2.5
MO(7) = 2.75
MO(B) = 4
MO(F) = 4.25
MO(10) 4.9
MO(11l) = 4.75
MO(12) = &S
MO(1ZE) = 5.25
MO(14) = 5.5
MO(1S) = &

MO(16) = 6.25

INFUT “"COUFLE ADMISSIBLE DE LA EOITE DE VITESSES:"; Cr
CADM = CM

A= 14.5 * (CM * 10) =~ (1 / 3)

INFUT “LA VITESSE DE ROTATION CORRESFONDANTE:"j; NM

N1 = NM

INFUT "FUISSANCE ADMISSIBLE DE LA BOITE DE VITESSES:"; F
INFUT "LA VITESSE DE ROTATION CORRESFONDANTE :'; NFM
NF1 = NFM

DIM Z1(N), Z2(N), M(N), DAFL(N), DAF2(N), EF(N), Z(2)
CLS

FRINT

FRINT "ENTRER LE NOMBRE DE DENTS DU FIGNON DE COMMANDE"
INFUT Z1

FRINT "SA RESISTANCE FRATIQUE *

INFUT S

GOSUE 1150

INFUT “DONNER LE COEFFICIENT DE LARGEUR:"j; kKl

M = 10 #% (11 * CADM * COS(BETAO) / (K1 * § % Z1)) = (1
GOSUE 1130

79 = INT(2 % A % COS(BETAQ) / MO - Z1)

FRINT Z1, Z2

U= z2 7/ Z1

FRINT #2, “TRAIN DE COMMANDE :"

IF TF = 1 THEN GOSUEB 1280

IF TP = 2 THEN GOSUB 2010

CM = @ % CM

N1 = N2

NF1 = NP2



&HE70  REM  s#%#*x%%% CALCUL DES NOMERES DE DENTS DES N VITESSESHk®#wkw#
&80 FOR J =1 TO N

&R0 IF REV(J) = 1 THEN 8%0

700 PRINT #2, "TRAIN DE LA "; J; "“VITESSE :“

710 FRINT “CALCUL DE L ENGRENAGE DE LA "3 Jz " VITESSE EST ENTAME"
720 ERF(I) = RBV(J) * U

730 DARP1(J) = 2 * A / (1 + 1 / EP(J))

740 DAF2(J) = 2 ¥ A / (1 + EF(J))

750 REM INFUT “ENTRER LE NOMBRE DE DENTS DU FIGNOM: ", Z1{J)
760 INFUT " RESISTANCE FRATIQUE DU FIGNON "3 S

770  INFUT “LE COEFFICIENT DE LARGEUR DU FIGNON:"j; K1

780 GOSUB 1150 -

OO0 MEJ) = DL % SOR(2000 % CADM * U / (k1 % DAFL({J) % &))

795 GODSUR 117370

00  Z1(J) = INT(2 % A % COS(BETAQ) / (MO % (1 + 1 / EFWJIII)) + 1
810 22(J) = INT(2 % A % COS(BETAOQ) / (MO % (1 + EFJI))))

am0  FRINT “"Zi="y Z1(J), "Z2=4"3; Z2(J)

G40 Z1 = Z1(J)

8E0 22 = Z12J)

860 M = M((J)

870 IF TF = 1 THEN GOSUE 1280

g0 IF TP = 2 THEN GOSUEB 2010

890 NEXT J

900 FRINT “CALCUL DE LA MARCHE ARRIERE EST ENTAME"

910  INFUT "RAFFORT DE LA MARCHE ARRIERE :"3; MAR

920  PRINT "NOMERE DE DENTS DE LA ROUE D’ INVERSSEMENT DE SENE DE PMARCHE"
925 INFUT Z2

%0 FOR J2 = 1 TO 2

G40 FRINT #2, "TRAIN Nx:"3; J2; "“DE LA MARCHE ARRIERE"

950 IF J2 = 2 THEN 1030

o4 IMPUT “"ENTRER LE NOMEBRE DE DENTS DU FIGNON: i 21

970 I3 = INT(Z1 /7 (MAR % L)) + 1

980 INFUT " RESISTANCE FRATIQUE DU FIGNON :"; S

990  INFUT “LE COEFFICIENT DE LARGEUR:"j; K1

1000 GOSUER 1150

1010 M = 10 % (11 % CADM % COS(BETAQ) / (K1 % 8 % Z1)) =~ (1. .4 =3
1020 GOSUE 1130

1020 A = MO #* (Z1 + Z2) / 2

1040 IF TF 1 THEN GOSUE 1280

1050 1IF TF 2 THEN 2010

1060 Z1 = 22

1070 22 = I3

1080 CM = & % CM

1090 N1 = N2

1100 NF1 = NF2

1110 NEXT J2

1120 CLOSE #2

1129 END

non



1120 REM s##%#%CHOIX DU MODULE DE TAILLAGE#%%%%%%%%
11Z1 DIFO = ABS(M - MOC(1))

1122 FOR I = 2 TO 16

L1223 DIF(L) = ABS(M — MOC(I))

1124 IF DIF(I) » DIFO THEN 1137

L1325 MO = MOCI)

11356 DIFO = DIF(I)

1137 NEXT I

11358 RETURN

1140 REM #%%%xxx%x CHOILX DU TYFE D’ ENGRENAGE®#®x#%%#%%%+

1150 FRINT "choisir le type d engrenage"

1160 FRINT “tp(l):engrenage a denture droite"

1175 FPRINT “tp(2):engrenage a denture helicoidale"

1180 FRINT "poser tp=l‘indice du type choisi"

1190 INFUT "tp="; TF

1200 FRINT "vous avez pose tp=";TF,"confirme:z vous volre choix O/MN)"
1210 INFUT R#

1220 IF R# = "0" THEN 1240

1220 6O0TO 1150

1240 IF TR 1 THEN BETAGC = O

250 IF TP 2 THEN INPUT "DONNER L’°ANGLE D 'HELICE "3 EETAO
1240 BETAQ = BETAQ % Z.14 / 180

1270 RETURN

I

1275 REM  sa#%#%#%%CALCUL D UN ENGRENAGE DRO LT %% 5 3 % % 4 5 o o 50t
1280 M = 2 * A / (Z1 + ZI2)

1290 FRINT “M="3 M

15350 FRINT “"donnez 1 angle de pression de taillage alpha0 en degre’
1240 INFUT "alphaoO="j; ALFHAO

1350 ALFHAD = ALFHAO * Z.14 / 180

1260 A0 = MO % (Z1 + Z2) 7 Z

1370 AL = ABS((M / (MO * COS(ALFHAO))) ™ 2 - 1)

1380 ALFHA = ATN(SQR (AL) )

1%90 ALF = ALFHA * 180 / Z.14

1400 FRINT “alpha="; ALF

1410 REM RECHERCHE DES DEFORTE DES DENTURES

1420 SOMX=(TAN(ALFHA) ~TAN (ALFHAO) ~ALPHA+ALPHAO) % (Z1+22) / (2% TAN (ALFHAGC) )
1470 BY = COS (ALFHAQ) / COS(ALFHA) — 1

1440 B = 2 % §0MX / (Z1 + ZZ2)

1450 K = (B — BV) % (Z1 + 72) 7 2

14an Yo = (2 = 2 ) e iGLE e BV

1470 FRINT "somx="3 S0MX

1480 TT = M % (Z1 + Z2) * SIN(ALPHA)Y /7 2

1490 RB1 = M % Z1 / 2 % COS(ALFHA)

1500 RB2 = M % 22 / 2 % COS (ALFHA)

1510 IF 72 » Z1 THEN LAMDA = —.002 % (Z1 + ZZ) + .83

'



G20 IF 22 <4 Z1 THEWN LLAMDA = O
1520 X1 = LAMDA % (Z2 - Z1) /7 (Z1 + Z2) + SOMX % Z1 / (Z1 + 723
1540 X2 = S0MX — X1
15350 RAL MO % (Z1 / (2 % COS(BETAO)) + X1 + 1 k)
1560 RAZ MO % (Z2 / (2 # COS(BETAO)) + X2 + 1 - E)
1580 TE1 = SER(RAL1 ™~ 2 - REB1 -~ 2)
1520 TAZ SOR (RAZ ™ OB o)
1600 TAL = TT - TAZ2
1610 TEZ2 = TT — TB1
16520 N2 = N1 * Z1 / 22
1620 NFZ2 = NP1 * 21 / 212
1640 W1 = * F.14 #% N1 / &0
1650 W2 = * Z.14 % N2 7/ &0
14460 FAC2 ABS (W1 * TR1I - WZ % TB2) * SEROTT / (TEL % TE2))
16&70 FACL ABS (W2 * TAZ — W1 % TAL) =* SORTT /7 (TAl #* T&2))
1720 EFS = (TT — TA1l - TEZ) / (Z.14 % M * COS(ALFHA))
1720 B1 = El.% MO
1740 PRINT "eps="i EFS
1750 FRINT "X1="y X1
1760 FRINT "X2="; X2

u

ol

F b

IR O I G5

1770 X1 = RAl / MO - Z1 / 2 1 + K
1780 X2 = RAZ / MO - 22 /7 2 - 1 + K

1790 PRINT “xi="; X1
1800 FRINT “x2="; X2

1810 REM #%%%%#% VERIFICATION DU RISQUE D' INTERFERENMCES® #8580
1820 IF RA1L < SER(RBL1 =~ 2 + TT = 2) THEN 1830

1850 PRINT “IL YA INTERFERENCE FRIMAIRE EM ARPFROCHE
1840 GOTO S10

1850 1IF RAZ < SOR(RB2Z ™ 2 + TT ™ 2) THEN 1B&0

1860 FRINT "IL YA INTERFERENCE FRIMAIRE EN RETRAITE "
1870 GOTO 510

1880 PRINT "FAS D’ INTERFERENCE FRIMAIRE"

1980 FRINT TAB(10); "CALCUL DE RESISTANCE EN COURSY
129G GO0TO 2790

2000 RETURN

ZO10 REM  ##x%#%%%%% CALCUL CINEMATIQUE D UN ENGRENAGE HELICOIDALE w5k
2020 MT = 2 = A / (Z1 + I2)

2020 FRINT “MT="3 MT

2060 PRINT "donnez 1 angle de pression de taillage alphal en degre'
2070 INFUT "alphaO="; ALFHAO

2080 ALFHAO = ALFHAO * Z.14 / 180

AO90 BETAO = ATN(SHR(ABS(2 % A / (MO % (Z1 + Z2))) & 2 - 13))

2100 MTO = MO / COS(BETAO)

2110 ALFTO = ATN(TAN(ALFHAD) /7 COS(EBETAO))

2120 BETAB = ATN(TAN(BETAO) #* COS(BETAO))

2170 AL = ABSCMMT 7/ (MTO * COS(ALPTOY)) ™~ 2 - 1)



2140
2150

2140

o T A
2180
2190
2R00
Lo o)
2220
2250
2260
2270
2280
Al rd @)

2EO0

AR
2400
2410
2420
240
2440
2460
AE00
2510
2520
2530
2540
25950
2600

B&ELG

2EEO
R2ETO
27 EHQ
2TTO
2780

ALFT = ATN(SER (AL))
BETA = ATN(TAN(EBETAE) / COS(ALFT))
ALFHA = ATN(TAN (ALFT) * COS(BETA))

REM *%#%%%% RECHERCHE DES DEFORTS DES DENTURES % # % % i %% %
SOMX1 = (TAN(ALFT) - TAN(ALFTO) - ALFT + ALPTO)
SOMX = SOMX1 % (Z1 + 22) / (2 % TAN(ALFHAOY)

BV = COS(ALFTO) / COS(ALPT) - 1

B o= 2 % 8SOMX / (Z1 + Z2)

. = (B — BV / COS(BETAO)) * (Z1 + ZI2) / 2

FRINT "somx="3; S0MX

TT = MT % (Z1 + Z2) % SINCALFT) / 2

RE1 MT % Z1 * COS(ALPT) / 2

REZ2 MT % 22 % COS(ALFT) /7 2

IF 71 THEN LAMDA = —.002 % (Z1 + Z2) + .83
IF Z1 THEN LAMDA = ©

X1 = LAMDA * (Z2 — Z1) / (Z1 + 22) + SOMX = Z1 / (Z1 + Z2)
X2 = SOMX - X1

RAl = MT % (Z1 / (2 % COS(BETAO)) + X1 + 1 — D
RAZ MT # (Z2 / (2 % COS(BETAO)) + X2 + 1 ~ k)
TE1 SOR(RAL ~ 2 - RB1 =~ 2)

TAZ SOR(RAZ ™~ 2 — RB2 ™ 2)

TA1 TT — TAz2

TH2 TT - TE1

Wi = 2 % 3.14 % N1 / &0

N2 = N1 / ZI2 % Z1

NF2 = NF1 * Z1 /7 Z2

W2 = 2 % 3.14 ® N2 /7 &0

Ped
LR 0 O VO

kot

AR R R A |

FACZ = ABS (W1 * THBL - W2 % TE2) * SOR(TT / (TBL % TB2))
FACL = ABS (W1 * TA1 - W2 * TAZ2) * SOR(TT / (TAl * TAZ))

(TT - TAL — TEX /7 (Z.14 % MT % COSALFTY)
EFE = K1 / 3.14 % SIN(BET&)

Bl = K1 ® MO

FRINT "eps="3; EFS + EFR

FRINT "X1="3 X1

FRINT "X2="y X2

m

23]

il
|

REM #%%%x%% VERIFICATION DU RISQUE D’ INTERFERENCES®%#%% %% *
IF RA1 < SOR(RB1 ~ 2 + TT ~ 2) THEN 2670

FRIMT "IL YA INTERFERENCE FRIMAIRE EN AFFROCHE "
GOTO 510

IF RAZ < SOR(REZ ~ 2 + TT =~ 2) THEN 2&70

FRINT “IL YA INTERFERENCE PRIMAIRE EN RETRAITE "
GOTO S10

PRINT "FAS D’ INTERFERENCE FRIMAIRE"

FRINT TAEB(10); “CALCUL DE RESISTANCE EN COURS"
GOSUB 2790

RETURN



2790

SO0

2960
2970
2975
2980
29590
ZO00
EOLO
HO20
SO3R0
2040
050
EO&ED
EO70
EOgo
SZ140
it v
Z1&60
3170
2180

A190

SREEHE

REM
DIM SH(
Z(1) =
Z(2) =
=
Cr(1) =

CM(2) = @

Did) =
D2y =
DF =
Wil) =
W2y =
N(L) =
N(Z) =
NF (1) =
NF (2)

ZA2IN

x#ax#% RESISTANCE
W(2) ,

ales
Z1
2

D(2),

ZC1)
CH
s CM
MT % Z(1)
MT * Z(2)
¥ Z (1)
Wi
Wz
M1
N2
NF1

= NP2

A LA PRESSION
N(2), CM(2),

SUFERF ICIELLE® %% %% #%x
NF (2)

5 LH =

15000
"CLASSE IS0 DE L ENGRENAGE 1_2_3_4"; IS0
INFUT "TAUX DE FONCTIONNEMENT EN
LH = LH * TAUX / 100
INFUT “MODULE D‘ELASTICITE DU FIGNON"; El
INFUT "MODULE D’ELASTICITE DE LA ROUE";
FOR I = 1 TO 2
IF I = 2 THEN 3080
A% = "DU FIGNON"
Ef = "LE FIGNON"
GOTO 2070
A% = "DE LA ROUE"
BE$ = “LA ROUE"
FRINT * RESISTANCE
INFUT SH(I)
ZC = SOR(Z * COS(BETAB) /
78 = SOR(.3S5 * E1 * E2 /
IF EFB < 1 OR EFE
IF EFE »= 1 THEN Z

INFUT

(SINCALFT) % COSALFTY )

(E1. + E2))

il

= BOR(1 / EPS)

i M

IF ISD = 1 THEN L 30
IF 180 = 2 THEN L = 12
IF IS0 = 3 THEN L = &
IF IS0 = 4 THEN L = 3
Vo= WI) % DI / 2000
it = (L + SORV)Y)

e
A o= .8
EM = 1

IF NCIY 3= 200 THEN GAM = 1
IF N(I) <= 100 THEN GAM = 1.43

THEN GAaM = (200 / N(I)) = (1

# LH)) (1 /4 &)

200

NCL)

100 AND NOI)
(LE+O7 /7 (&0 #

IF NCID)
EHLIT) =

(%) DE L ENGRENAGE"; TAUX

LIMITE A LA FRESSION SUFERFICIELLE = ";

O THEN ZE = SOR((4-EFS) /3% (1-EFRB) +EFE/EFG)

L/



Cl = SH{I)™2 #D (1) %0/ (0+1) #kHL (1) skiVaklrisln 7/ (Gaks (Z8# Z0#21E) ™)
TADM = Cl1 % Bl

FADM = 000001 / 1.9& % D(1) #* NMF(1) % TaDM

T = 2000 % CM(I) / DD

FRIMT “"EFFORT TANGENTIEL ~ADMISSIEBLE: "3 TADM

FRINT "EFFORT TANGENTIEL: "3 T

FRINT "PUISSANCE ADMISSIBELE: "3 FADM

FRINT "FUISSANCE: "3 F

IF TADM == T AND FADM » F THEN 2420

400 FPRINT "RESISTANCE SUFERFICIELLE NON VERIFIEE FOUR = *j D&
A2410 6OTAO 2070

420 FRINT “RESISTANCE SUFERFICIELLE VERIFIEE FOUR =@ "3 EF
E470 MNEXT I

REM #%%%s%x%%% VERIFICATION A LA FUPTURES %% %55 % %% % % %
DIM SF(2), RA(2), REB(D), RF(2), R(2), X(2)
FOR L = 1 Q02

IF I = 2 THEN 3530

aF = “DU FIGNON"

BEF = "LE PIGNON"

GOTO 3550

AF = “DE LA ROUE"

BEf = "LA ROUE"

PRINT “RESISTANCE LIMITE A LA RUPTURE : "; A%
INFUT SFECI)

YE = 1 / (EFS + EFE)

YE = ABS(l - EFE % BETA / 120)

TLS0 REM #%%%%%%% CALCUL DU FACTEUR DE FORME X% 5 %% % %3 5 % %
T660 RACL) = RAL
%670 RA(2) = RAZ

b RE(1) = RBI1
RE(2) = RB2
Wit = %
X
R(I) = MT % 2¢I) / 2
RF(I) = RA(I) - MO #* (2.25 - K)
SOT = MT*Z(1) / 2%(3.14/Z(1)—-2% (TAN(ALFT) —ALPT-TAN (ALFTO) 41 HLFTO) )
IF RF(I) < RE(I) THEN 3790
ALF = ATN(SER((RF(I) / RB(I)) =~ 2 - 1))
SFN = COS (BETA) *RE (1) % (SOT/R (1) +2% (TAN (ALFT) ~TAN (ALF ) ~ALFTHALF )
GOTO 3800
SFN = COS(BETA) % RB(I) #* (SOT / R(I) + 2 % (TANCALFT) - ALFT))
ALA = ATN(SOR((RACIY / RB(I)) = 2 -~ 1))
SAN = COS(EETA) #RA (1) % (SOT/R (1) +2% (CTAN (ALPT) ~TAN (ALA) —ALF T rala s
0 HMFA = MO % (2.25 - K) — TANCALA) % SAN / 2
wawh YFA = & % (HFA /7 MOy % COS(ALA) / ((SFN / MO) =~ 2 % COLCALPHA )
=840 KBL(I) = (1E+07 / (&0 % NCI) * LH)) = (1 7/ 10)

il

il

il

ii




2790
PEOO
RO
2E20
2830
2840
2850
2870
2880
2890
RGOO
2P10
2520
2230
2540
2950
po5s
2960
2970
Re75
2980
20
HO00
=010
EO20
2050
=040
ZOS50
O&0
EO7O
2080
140

e
280

7290 EHL(I) = (1E+07 / (&0 * N(I) =* LHY)Y = (1 / &)

REM s#%##% RESISTANCE A LA FRESSIGN SUFERF ICIELLE®###% k%
DIM SH(2), D(2), W(2), N(2), CM(2), NP(2)

Z(1) = 71

Z(2) = 72

(8]

Zat2y A TG

CMc1) = CHM

Cr¢2y = @ % CM
D(1) = MT % Z(1)
D2y = MT * Z(2Z)

DF

= MT % ZA1)

Wel) = Wil
W) = W2
MC1) = N1
NC2) = NI

NFC1)
NF (2D

LH

NF1
MF2
= 135000

o

INFUT "CLASSE IS0 DE L ENGRENAGE 1_Z_3_4"; IGO0
[NFUT "TAUX DE FONCTIONNEMENT EN (%) DE L ENGRENAGE"; TELE

LH

= LH * TAUX / 100

INFUT “MODULE D ELASTICITE DU FIGNON"; El
INFUT "MODULE D'ELASTICITE DE LA ROUE"; EZ
FOR I = 1 TO 2

Lk
(&R
Et:f:

I = 2 THEN 3080
"DU FIGNON"
= "LE FIGNON"

GOTO 3070

AF
B¥

= "DE LA ROUE"
= "LA ROUE"

FRINT " RESISTANCE LIMITE A& LA PRESSION SUFERFICIELLE : "3 AF
INFUT SH(I)

ZC
28
1F
IF
IF
IF
IF
IF

|8

ke =
M =

1F
IF

= SOR(D % COS(RETAER) 7/ (SINC(ALFT) * COS (ALFTY )
= COR(.2% % E1 % E2 / (E1 + E2))
EFE < 1 OR EFEBE = O THEN ZE = SOFR( CA4—-EFS) /3% (L-EFB) +EFL/ERG)
EFE »= 1 THEN ZE = SQR(1 / EFS)
i THEN L = 30

180 = 2 THEN L 12

= % THEN L = &

= 4 THEN L o= 3
WLy = D(Iy / 2000

/(L -+ BERVY)

il

MCID = 200 THEN GAM = 1
N(I) <= 100 THEN GAM = 1.65
ML) > 100 AND N(I) = 200 THEN GAM = (200 A NCDE s A A G

:



J860 TADML = 8F (1) * Bl % MO % KBEL(L) % EV % EM % E& / (YExVBE«vYFa)
SE70 PADML = J000001 / 1.9&6 % MO / COS(BETAG) % MNF(I) # Z{(I} = TabM1
SBEO T = 2000 % CML) 7 D)

L4890 FRINT "EFFORT TANGENTIEL ADMISSIELE: "3 TabMl

SO0 PRINT "EFFORT TANGENTIEL: "y T

SF10 PRINT "PUISSANCE ADMISSIBLE: "3 PADM1

SF20 FRINT "FUISSAMCE: "3 F :

2920 IF TADML »>= T AND FADML = P THEMN 29&0

2940 FRINT "RESISTANCE NON VERIFIEE FOUR = "3 EF

2950 GOTO 3850

AF60 FRINT "RESISTANCE A LA RUPTURE VERIFIEE FOUR @ " B

2970 NEXT I

CEFE0 L= &3BOR(T#ZE"2%COS (BETAR) 2/ (COS (ALFHA) #COS (BETA) %B14 (L /EL+1/E2) )
2984 FACL = L / 1000 # FACH

QGBS FACZ2 = L 7/ 1000 % FAC2

2990 PRINT #2, “NOMERE DE DENT DU FIGNON ='"; Z1

4000 FRINT #2Z, "NOMBRE DE DENT DE LA ROUE "3 Z2

4010 FRINT #2, “ MODULE DE TAILLAGE "3 MO

4020 FRINT #2, " MODULE DE FONCTIOMNEMENT =": M

S0 FPRINT #2, “ANGBLE DE PRESSI0ON DE TAILLAGE"; ALFHAD = 180 7 =, 14
4040 FRINT #2, "ANGLE DE FRESSION DE FONCTIONNEMERMT s s ALFHA%XLEO0/ 5. 1Y
4050 FPREINT #2, "ANGLE DHELICE DE TAILLAGE :"; BETAO * 180 / Z.14

4060 FRINT #2, "ANGLE D 'HELICE DE FONCTIONNEMENT :"3 BETA % 180 / .14
4070 PRINT #2, "DIAMETRE DE TETE DU FIGNON :"i: Ral # 2
4080 FPRINT #2Z, "DIAMETRE DE TETE DE LA RDUE &'y RAZ = 2
4020 FRINT #2, “DIAMETRE DE RPIED DU FIGNON :'; RF{1) % 2
4100 FRIMT #2, "DIAMETRE DE FIED DE LA RDUE @ "3 RF(Z) = 2
4110 FRINT #2, "DEFORT DU FIGNOM '3 X1

4120 PRINT #2, "DEFORT DE LA ROUE ="“; X2

4130 FRINT #2, “LARGEUR DE DENTURE 2"y Bl

4140 FRINT #2, "RAFFORT DE COMNDUITE :"3; EPFS + EFE

4144 FRINT #2, "FACTEUR D ALMEN AU DEBUT D ENGREMNEMERNT: "j
4148 PRINT #2, "FACTEUR D ALMEN EN FIN D ENGREMEMENT o'
4150 FR = T % TAN(ALFT)Y /7 COS(EBETA)

4lé0 Fa = T % TAN(BETA)

4170 PRINT #2, "EFFORT TANGENTIEL "3 T

4180 FRINT #2, "EFFORT RADIAL "3 FR

41920 FRINT #2Z, "EFFORT AXIAL "3 FA

4200 FPRINT #2, "

4210 RETURN
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