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Introduction générale 
 

Dans un contexte de forte compétition économique et de respect de l’environnement, la 

réduction de matière première, et des coûts en général, devient aujourd’hui le principal critère 

dans la recherche d’une solution mécanique et technique, avec son incidence sur 

l’environnement. L’allégement des structures métalliques, du fait de la réduction de matière 

première mise en jeu, conduit à une augmentation des niveaux de contraintes, ce qui se traduit 

par une recrudescence des problèmes de rupture par fatigue. 

Si la conception de nouveaux produits passe par la vérification de leur résistance aux 

sollicitations mécaniques en termes de chargement statique, elle doit aussi considérer le 

phénomène de fatigue. Prévoir le comportement des structures en fatigue est un atout de la 

conception, L’avènement de plus en plus précoce de la fissuration par fatigue est aujourd’hui 

devenu un souci systématique dans toute démarche de dimensionnement. Du point de vue de 

la résistance à la fatigue, le chargement le plus complexe et par conséquent le plus difficile à 

analyser est celui d’une sollicitation multiaxiale et aléatoire. 

Le caractère multiaxial provient généralement de l’existence de plusieurs points de 

sollicitations, qui sont appliquées selon des directions différentes. L’aspect aléatoire est lié 

pour sa part à la nature imprévisible des sollicitations. Les structures automobiles en sont un 

exemple typique. La conduite pratiquée et le relief du sol sur lequel évolue le véhicule 

donnent lieu à des séquences de chargement multiaxiales et à amplitude variable pour les 

éléments tels que les triangles de suspension, les berceaux moteurs et les éléments du châssis. 

Pour rendre fonctionnelle l’optimisation des structures du point de vue de la tenue en 

fatigue dès la phase de conception, le bureau d’études doit se doter d’outils de simulation lui 

permettant de prévoir leur comportement en fatigue sous chargement quelconque.  

La simulation numérique permet ainsi au concepteur de faire évoluer la structure 

jusqu’à sa forme optimale. En cela la modélisation du comportement en fatigue doit 

permettre, de manière aussi réaliste que possible, de localiser rapidement les zones critiques et 

d’estimer la durée de vie d’un composant soumis à n’importe quel type de chargement 

multiaxial. 



Introduction générale 

2 

L’objectif du dimensionnement en fatigue est de pourvoir le concepteur d’un outil lui 

permettant de simuler le comportement en fatigue de nouveaux produits soumis à des 

sollicitations multiaxiales aléatoires. , il permet d’optimiser la conception du composant vis à 

vis de son comportement en fatigue en ajustant les marges de sécurité à la valeur souhaitée. 

La phase de conception sera alors optimisée du point de vue de la tenue à la fatigue avant 

même la réalisation du prototype. 

Objectifs 

Le travail envisagé vise à modéliser et dimensionner en fatigue un bras de suspension 

fabriqué en alliage d’aluminium. Pour cette fin, nous avons établi les objectifs suivants : 

1. Étudier les alliages utilisés pour la fabrication des pièces de la suspension entre 

autre les bras de suspension ; 

2. Présenter le phénomène de fatigue et étudier les approches analytiques de calcul de 

la durée de vie et prédire la durée de vie du bras de suspension par simulation 

numérique ; 

3. Présenter les critères de fatigue multiaxiale existant dans la littérature pour le 

calcul du dommage et la prédiction de l’amorçage de fissures dans la pièce  

Méthodologie 

Pour atteindre les objectifs fixés, la méthodologie du travail suivie englobera plusieurs 

étapes. Premièrement ; une étude bibliographique comprenant l’essentiel sur les systèmes de 

suspension, l’intérêt d’utilisation des alliages d’aluminium dans la fabrication des pièces de la 

suspension ainsi les travaux réalisés dans les domaines d’utilisation des alliages d’aluminium 

et ce qui concerne la fatigue des pièces mécaniques en en particulier les bras de suspension.  

Deuxièmement, la conception du bras se fait à l’aide du logiciel de conception 

mécanique 3D SolidWorks, les paramètres et les propriétés du matériau seront choisis. Une 

simulation en statique du bras de suspension sera réalisée pour prévoir la résistance 

mécanique de la pièce, l’étude est établie en utilisant le code de calcul par éléments finis : 

Ansys ensuite, la troisième étape consiste à simuler le comportement en fatigue du bras par  

les méthodes analytiques de calcul de la durée de vie .Pour mener cette étude trois alliages 

d’aluminium seront choisis et leur durées de vie seront comparées. 
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Par ailleurs la méthode analytique choisie est celle de Manson-Coffin Basquin  pour 

l’étude numérique cette dernière est appliqué dans le module de fatigue AnsysNcode Elle 

permet la détection par simulation les zones les plus sollicitées où les contraintes sont 

maximales susceptibles d’amorcer une fissure aussi détecter le nœud qui présente la durée de 

vie minimale (le nombre de cycles minimal que peut atteindre le bras de suspension). Ce 

calcul nous permet d’avoir une idée sur l’endurance de la pièce et sa résistance à la 

sollicitation en fatigue. Cette étude nous permet de statuer sur le choix de l’alliage qui dure le 

plu longtemps  

Puis, la quatrième partie de l’étude c’est l’intégration des modèles mathématique de 

chaque critère dans un programme fortran, ABAQUS 10.1 est utilisé pour déterminer le 

champ de contraintes régnant dans la structure ce qui permet d’estimer le coefficient de 

danger associé à chaque critère. 

Ce rapport de thèse est structuré en quatre chapitres.  

Le premier chapitre concerne  une étude bibliographique comprenant l’essentiel sur 

les systèmes de suspension, l’intérêt d’utilisation des alliages d’aluminium dans la fabrication 

des pièces de la suspension ainsi les travaux réalisés dans les domaines d’utilisation des 

alliages d’aluminium et ce qui concerne la fatigue des pièces mécaniques en en particulier les 

bras de suspension. 

Le deuxième chapitre est consacré à un rappel de quelques notions sur le phénomène 

de la fatigue des matériaux. dans ce contexte, nous choisissons quatre points clés : les courbes 

d’endurance et leur modèles mathématiques, les principaux facteurs influençant sur la durée 

de vie des structures les lois de cumul d’endommagent qui ont pour point commun de 

déterminer la valeur du dommage à partir de l'évolution au cours du temps de l'amplitude de 

contrainte ou de déformation en se basant sur les approches en contraintes  ou en déformation 

et enfin les méthodes de comptage  

Le troisième chapitre propose un inventaire des critères de la fatigue multiaxiale. 

L’utilisation de ces critères est à la base des méthodes de dimensionnement en fatigue, ils 

constituent les principaux outils du bureau d’études. Les critères présentés ont été recensés 

dans la littérature. Ils sont répertoriés en trois familles : les critères empiriques basés sur un 

grand nombre de résultats expérimentaux, les critères de type plan critique qui considèrent 

que l’endommagement par fatigue a lieu sur un plan physique particulier, et enfin les critères 
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d’approche globale qui utilisent soit des invariants du tenseur des contraintes ou de son 

déviateur. Le formalisme de chaque critère est présenté sous la forme d’une fonction de 

fatigue qui permet de comparer l’ensemble des expressions.  

Le quatrième chapitre est consacré à la présentation des résultats obtenus par la 

simulation numérique, il s’agissait en premier lieu d’une analyse du comportement en fatigue 

d’un bras de suspension automobile pour trois matériaux choisis (6061-T6, 2014-T6 et 7175-

T73 ).le but est de statuer sur le matériau qui présente le meilleur comportement en fatigue. 

L’analyse est effectuée dans le module AnsysNcode design life qui permet l’application de 

l’approche en déformation choisie(modèle de Manson-Coffin)pour le calcul de la durée de vie 

.Les résultats obtenus montrent que 7175-T73présente la plus grande durée de vie ce qui lui 

offre une meilleure résistance à la fatigue pour cela ce matériau est choisis pour la fabrication 

des bras de suspension. Les résultats présentés dans la deuxième partie du chapitre concernent 

l’intégration des critères de dimensionnement en fatigue multiaxiale choisis dans un 

programme fortran afin de nous renseigner sur le coefficient de danger associé à chaque 

critère. Pour la simulation numérique. ABAQUS 10.1 est utilisé pour le calcul du champ de 

contraintes régnant dans la structure. Ces résultats nous ont permis de choisir le critère 

optimal du point de vue sécuritaire de la structure. 
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Chapitre I 

L’aluminium et ses applications 

dans la conceptiondes pièces automobiles 
 

I.1. Introduction 

L'évolution des recherches sur les matériaux métalliques notamment dans le domaine de 

la fabrication des pièces mécaniques automobiles ne cesse d'avancer. Le développement 

d'éléments de construction d'un poids toujours plus faible tout en conservant une résistance 

égale entraîne une utilisation croissante des alliages légers en particulier l'aluminium. La 

substitution des pièces mécaniques en acier par celles en alliages d'aluminium dans l'industrie 

de l'automobile est en effet la solution d'une panoplie de problèmes. En outre l'aluminium est 

un matériau facile à élaborer et à usiner, ce qui signifie un gain de temps et d'argent. En 

utilisant l'aluminium, il est possible de diminuer jusqu'à 35 % du poids d'un véhicule. Ainsi, 

100 kg de moins  permettent d'économiser du carburant  le remplacement des pièces en acier 

par des pièces en métaux légers comme l'aluminium est une solution très prometteuse [1]. 

I.2. Les alliages d'aluminium pour applications automobiles 

Dans l'objectif d'améliorer et d'alléger les pièces constituant la suspension automobile, 

les recherches ont été orientées vers les fonderies d'aluminium. Les pièces moulées en alliage 

d'aluminium trouvent des applications où les propriétés mécaniques jouent un rôle capital, 

notamment dans le domaine du transport dont on peut citer : 

 Les pièces à haute résistance telles que les supports moteurs ; 

 Les bras de suspension ; 

 Les vérins et distributeurs hydrauliques [2,3] ; 

La pièce objet de notre étude est un bras de suspension fabriquée en alliages 

d'aluminium  ce qui nous impose au début de ce chapitre à discuter des propriétés de 

l'aluminium et de ses alliage ainsi que de rassembler un maximum de données pour le calcul 

ultérieur. Il s'agit d'un matériau très important dans les industries de fabrication, 
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particulièrement dans le domaine de l'aéronautique et de l'automobile, où la légèreté et la 

haute résistance des pièces complexes sont indispensables. Sa dureté est accrue par la 

présence d’impuretés (cuivre, nickel, argent, phosphore, etc.). Les qualités mécaniques de 

l'aluminium sont fortement améliorées lorsqu'on lui ajoute du cuivre, du manganèse et du 

magnésium pour se présenter sous forme d'alliages légers. Certains éléments d'alliage 

augmentent la résistance mécanique ou la résistance à la corrosion. La popularité de 

l'aluminium est principalement due à la diversité des propriétés physiques et mécaniques qui 

lui confèrent un caractère unique.  

 

Les alliages de la série 2XXX, 6XXX et 7XXX tel que l’alliage AA2014-T6 AA6061-

T6 et AA7175-T73 sont choisis dans la suite de l’étude pour l’évaluation de leur résistance  à 

la fatigue pour statuer sur  l’alliage approprié au bras de suspension. Ces alliages présentent 

notamment une grande résistance spécifique, c’est-à-dire un rapport important entre leur 

résistance mécanique et leur masse volumique. Ainsi, même si leur résistance à la traction est 

inférieure à celle des aciers, ces alliages sont susceptibles de supporter de plus grandes 

charges. Si nous comparons la limite élastique, Rp0,2, entre l’aluminium pur et ses alliages, la 

valeur passe de 20 MPa à environ 400 Mpa en moyenne. La limite à la rupture, Rm, de ces 

alliages est elle aussi multipliée par 5 (500 MPa) par rapport à celle du métal pur (80 MPa). 

I.3. Les caractéristiques de l'aluminium 

L'aluminium et ses alliages prennent encore aujourd'hui une place importante dans les 

différents domaines de l’industrie. Son utilisation s’accroît de jour en jour grâce à ses 

propriétés particulières. 

Masse volumique 2700 kg/m
3
. L'utilisation de l'aluminium 

s'impose donc dans les domaines de la 

construction aéronautique et du transport 

Résistance à la fatigue La courbe de WÖHLER ne présente pas de 

coude marqué et l’asymptote horizontale 

n’est atteinte que vers 10
8 

cycles. 

Résistance à la corrosion Très bonne tenue à la corrosion 

Mise en forme Température de fusion relativement basse. 

Mise en forme Facilité de fusion. Avantage pour les 
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 opérations de fonderie.  

Soudage Soudage facile. Présence de la couche 

protectrice d’alumine.  

Propriétés mécaniques 

 

Propriétés mécaniques faibles à l'état recuit. 

Amélioration par écrouissage, addition 

d'éléments d'alliages ou traitement thermique 

Module d’élasticité entre 69 et 72GPa. Le silicium l'augmente de 

70 à 82GPa. 

Ténacité Bonne résistance statique résiduelle à la 

propagation d'une fissure 

Résistance à la fatigue La résistance à 10
8
 cycles est donnée pour 

chaque alliage. Le rapport d'endurance étant 

le rapport entre la limite à la fatigue à 10
8
 en 

contraintes alternées et la charge de rupture 

en traction 

I.4. Les principaux  alliages d’aluminium 

Seuls neuf éléments sont capables de s'allier à l'aluminium parce qu'ils ont une solubilité 

dans l'aluminium à l'état solide supérieure à 0,5 %. Pour diverses raisons de coût (l'argent), de 

disponibilité (le gallium, le germanium) et de difficultés de mise en œuvre (le lithium), la 

métallurgie de l'aluminium est fondée, depuis son début, sur uniquement cinq éléments 

d'alliage qui sont: 

 Le cuivre 

 Le manganèse 

 Le magnésium 

 Le silicium 

 Le zinc 

I.5. Les propriétés des alliages d'aluminium 

L'aluminium à l'état pur présent de faibles caractéristiques cependant, l'ajout d'éléments 

d'addition et l'application de traitements thermiques provoquent la précipitation de certaines  
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phases dans la matrice d'aluminium. L'alliage est alors plus résistant mais aussi moins ductile 

que l'aluminium pur. Les alliages d’aluminium sont regroupés conformément à une 

nomenclature rigoureuse et complexe. Ainsi le métal pur non allié constitue la série 1XXX ou 

1000 et les autres séries dépendent de la nature de l’élément d’alliage principal (2XXX pour 

le Cu, 3XXX pour le Mn, 4XXX pour le Si, 5XXX pour le Mg, 6XXX pour le Mg et le Si, 

7XXX pour le Zn, 8XXX pour les autres éléments), cette terminologie est récapitulée dans le 

Tableau (I. 1)[4].  

Tableau. I. 1. Propriétés des alliages d'aluminium 

Série Elément d’alliage % en masse Additions possibles 

1000 Aucun / Cuivre 

2000 Cuivre 2-6 / 

3000 Manganèse 0,5-1,5 Magnésium-Cuivre 

5000 Magnésium 0,5-5 Manganèse-Chrome 

6000 
Magnésium  

Silicium 

0,5-1,5 

0,5-1,5 

Silicium- Magnésium- 

Manganèse 

7000 
Zinc 

Magnésium 

5-7 

1-2 
Cuivre 

8000 Fer - Silicium 0,6-2  -   0,3-1 Nickel 

I.6. Les systèmes de suspensions 

Dans le domaine des transports, et particulièrement dans le domaine automobile, le 

confort du passager et la stabilité du véhicule sont deux objectifs des suspensions automobiles 

classiques. Le confort préserve les passagers du véhicule des perturbations de la route. La 

stabilité empêche le véhicule de rouler de façon excessive et assure une bonne adhérence 

entre le pneu et la route [5]. 

I.6.1. Confort du passager 

Dans le domaine des transports, et particulièrement dans le domaine automobile, le 

confort devient une préoccupation à part entière. Le confort du passager est en rapport direct 

avec l'état des routes et les vibrations transmises. Ces dernières sont d'amplitude élevée et 

peuvent constituer un risque pour la santé. Les vibrations ont donc, selon leur sévérité, un 

impact sur le confort. 

I.6.2. Stabilité des véhicules 

La tenue de route dépend de plusieurs facteurs dont la suspension. Durant le 

déplacement, la charge verticale est le facteur qui subit les variations les plus importantes.  

Face à un obstacle, la roue subit une poussée très rapide vers le haut ; son mouvement est 

contrarié par l'inertie de la voiture, qui agit à travers le ressort de la suspension. Juste après 
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l'obstacle, la roue revient à sa position initiale, mais le corps de la voiture reste encore 

légèrement soulevé à cause de sa masse supérieure; il lui faut plus de temps pour retrouver sa 

position.  

I.7. Description du véhicule et de son environnement 

Un véhicule est un ensemble de corps reliés entre eux par plusieurs liaisons visant d’une 

part à assurer le mouvement du châssis mais aussi le confort des passagers qu’il transporte. Il 

est composé d’un châssis, et d’un système de liaison au sol comprenant: les pneumatiques, les 

roues, les trains et les suspensions [6]. 

I.7.1. La caisse ou châssis 

C’est la structure métallique externe qui supporte et rigidifie tous les éléments 

constituant un véhicule terrestre. Elle contient l’habitacle, le groupe moteur, le système de 

commande pilote : pédales, volant, levier de vitesse, etc. Cet ensemble constitue la masse 

suspendue(Figure. I.1). 

 

Figure. I. 1: Caisse d’un véhicule 

I.7.2. Les trains 

Le train avant est l'ensemble des organes mécaniques d'un véhicule assurant la 

suspension et la direction des roues avant et le train arrière est l’ensemble des organes qui 

assurent la suspension et le guidage des roues arrière(Figure. I. 2). 

 

 

 

 

 

 

Figure. I. 2: Train avant 
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I.7.3. L’essieu 

C’est l’ensemble des organes qui relient la roue au train à l’exception des éléments de 

directions et de suspensions. L’essieu assure la compatibilité avec l’environnement physique, 

les performances attendues et la sécurité d’utilisation. 

I.7.4. Les suspensions 

La suspension est l’ensemble des ressorts, amortisseurs et liaisons mécaniques reliant la 

caisse du véhicule aux roues qui assurent le débattement (les déplacements des centres des 

roues par rapport à la caisse suivant l’axe vertical) qui ont pour fonction de soutenir la caisse. 

Ces éléments peuvent être passifs (ressorts, amortisseurs), semi actifs (amortisseurs pilotés) 

ou actifs (pompes, pistons) [7]. 

I.8. Fonctionnement des suspensions 

Les chaussées sur lesquelles les véhicules circulent présentent de nombreuses 

irrégularités dont la taille, la forme et la fréquence d'apparition sont très variables. Lors d'un 

parcours, les roues rencontrent donc des obstacles très diversifiés dont la distribution est 

apparemment aléatoire tant sur 1'aspect géométrique que sur 1'aspect temporel. Cette 

succession d'inégalités engendre au niveau de la roue des mouvements continuels dont le sens 

et l'intensité dépendent du profil de l'obstacle et de la vitesse de passage. 

Ces mouvements s'accompagnent d'accélérations verticales plus ou moins importantes. 

Dans ce cas, les éléments de structure et les équipements sont constamment soumis à des 

sollicitations extrêmement sévères susceptibles de diminuer leur durée de vie. Enfin, le 

contact entre la roue et la route n'étant pas assuré de façon permanente, cela justifie la 

nécessité d’interposer entre le châssis et la roue, un dispositif flexible. Cette organisation fait 

apparaître deux catégories de masses: les masses suspendues et les masses non suspendues.  

La suspension doit porter le véhicule, assurer le contact entre les pneumatiques et le sol, 

et isoler le châssis des perturbations générées à l'interface roue-sol. De ce fait elle doit agir 

comme un filtre afin d'éliminer les fréquences de vibrations indésirables pour assurer la bonne 

tenue de route et le confort des passagers. 

Une description globale des suspensions et du rôle qu'elles remplissent pour les 

véhicules est un préalable indispensable pour une étude technique de ses composants [5]. 
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I.9. Rôle de la suspension 

La plupart des machines mécaniques sont soumises à différents niveaux de vibrations 

provenant de sources variées. Les automobiles, comme toutes les machines mécaniques, 

n'échappent pas à ce phénomène et c'est pour cette raison que toutes les automobiles sont 

munies de suspensions. La suspension automobile permet de réduire et ultimement d'éliminer 

ces vibrations qui sont néfastes pour les passagers et pour le véhicule [8]. 

I.10. Les composants d’une suspension 

De nombreux composants sont implantés dans la suspension, ces éléments possèdent 

des rôles différents mais surtout complémentaires. Les principaux sont les suivants : 

 L’amortisseur est l’élément central de la suspension automobile ; il sert à dissiper 

l’énergie cinétique due aux mouvements du châssis. Tous les amortisseurs hydrauliques 

fonctionnent selon le principe de conversion de l'énergie cinétique (mouvement) en énergie 

thermique (chaleur). En effet lorsqu’un véhicule roule sur une route irrégulière comportant de 

nombreux creux et bosses, de l’énergie se créé au niveau des roues. Elle se répand ensuite 

dans le véhicule. La suspension permet de canaliser cette énergie pour l’empêcher de se 

répercuter à l’intérieur de l’habitacle. Si c’était le cas, cela rendrait la conduite très 

inconfortable. Plus l’énergie envoyée par la roue est forte et plus le piston résistera. Le temps 

que prend l’huile pour se déplacer d’une chambre à l’autre permet de freiner l’ensemble du 

système de suspension et amortit ainsi le choc ressenti à l’intérieur de l’habitacle. 

 Le ressort monté précontraint et en parallèle avec l’amortisseur, sert à absorber les chocs 

grâce à sa déformation élastique. Il restitue l’énergie accumulée lors de sa compression 

permettant à la suspension de regagner continuellement sa position d’équilibre initiale.  

Le rôle des ressorts, est d'atténuer les chocs provoqués par les inégalités de la route sur 

l'une des roues qui se répercutent sur l'autre roue fixée sur le même essieu. Les ressorts 

contrôlent le mouvement vertical de la roue par rapport à la caisse : le débattement. Plus le 

ressort est raide, plus il faut un effort important pour que la roue ait un débattement. 

Lorsqu'une voiture roule en ligne droite, plus ses ressorts sont souples et plus la suspension 

absorbe les bosses, donc les pneus restent mieux collés à la route. Si l'on cherche un 

maximum de confort, il semble logique d'utiliser des ressorts à faible raideur.  
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 Le pneu est monté sur une jante, il a pour fonction première l’adhérence mais il joue aussi 

un rôle comparable à l’amortisseur en se déformant. Il transmet les forces longitudinales 

nécessaires à l’accélération et au freinage ainsi que les forces latérales permettant de tourner. 

D’autres pièces assurent la liaison de la suspension au châssis ainsi que l’entrainement de 

roues telles que le moyeu qui est la partie centrale de la roue traversée par l’essieu [9]. 

I.11. Les trois types de suspension 

Il existe de nombreuses manières de classifier l’ensemble des suspensions de véhicule 

allant d’un point de vue énergétique (système passif, actif ou semi-actif) à un point de vue 

fonctionnel (capacitif, résistif) en passant par un point de vue organique et technologique 

(hydraulique, mécanique, électrique,...) 

Ainsi, l’ensemble des suspensions des véhicules peut être classé en deux types, selon 

que la suspension est composée seulement d’un combiné passif ressort-amortisseur par quart 

de véhicule ou non. Le premier type de suspension est alors dénommé architecture 

"traditionnelle" de suspension. De cette façon, toutes les suspensions automobiles qui ne sont 

pas de ce type sont classées parmi les architectures "complexes" de suspension. 

I.11.1. Suspensions passives 

Les suspensions passives sont à la fois les plus connues et les plus répandues. Une 

suspension passive est constituée d'un ensemble ressort-amortisseur, l'amortisseur étant monté 

en parallèle avec le ressort. Ces deux éléments de base ne nécessitent aucun apport direct 

d'énergie de la part du véhicule sur lequel ils sont montés : on parle d'éléments passifs. Le 

principe de fonctionnement est le suivant : le ressort absorbe les reliefs de la route, cependant 

lors de cette absorption, le ressort accumule de 1' énergie cinétique qu'il doit restituer. 

L'amortisseur est alors l'organe qui module cette dissipation d'énergie [10]. 

I.11.2. Suspensions actives 

Une suspension active se caractérise par le fait que toutes les parties des forces de 

suspension sont générées par des actionneurs nécessitants une source d'énergie externe. Ces 

forces sont contrôlées au travers des asservissements en boucles fermées qui régissent les 

efforts ou les déplacements. Cependant la puissance consommée par ce type de suspensions 

est très importante et peut atteindre dans certain cas des valeurs proches de trente kilowatts, ce 
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qui équivaut à la puissance du moteur à faible puissance. Cette « lacune » rend cette solution 

difficile à envisager. Il y a aussi un risque en sécurité en cas de panne du système. 

I.11.3. Suspensions semi-actives 

Une suspension semi-active consiste en un dispositif permettant de moduler les 

caractéristiques de l'amortisseur  sans agir sur le ressort de suspension [11]. 

I.12. Architecture des suspensions courantes 

Depuis l’arrivée des automobiles, différentes solutions de suspensions dites 

traditionnelles ont fait leur apparition. On peut citer comme exemple les suspensions 

McPherson ces dernières sont de loin les plus répandues sur le parc des véhicules de tourisme 

car elles sont plus simples à mettre en œuvre et les moins onéreuses. Il existe plusieurs types 

de systèmes de suspensions  

Ils se différencient suivant qu’ils se situent sur les trains avant ou arrière du véhicule. 

Dans les deux cas on peut diviser l’ensemble de ces systèmes en deux familles : les 

suspensions à essieu rigide et celles à essieu indépendant. Généralement, le train avant est 

équipé de suspensions indépendantes tandis que l’essieu rigide est utilisé sur les roues arrière 

En ce qui concerne le train avant, trois configurations sont aujourd’hui répandues [12,13] :  

a. Suspension McPherson 

La suspension de type McPherson est la plus utilisée aujourd’hui (Figure. I. 3). La 

principale raison est qu’il s’agit d’un système simple et donc peu coûteux. La suspension 

McPherson est également appréciée car elle prend peu de place sur le plan transversal, bien 

qu’elle nécessite un espace important sur le plan vertical. On l’utilise donc rarement sur les 

essieux arrière, où elle diminuerait le volume du coffre. 

La suspension McPherson est dite de type « indépendant », c’est-à-dire que chaque roue 

peut se déplacer de manière verticale sans influencer la deuxième. Elle comporte un bras de 

suspension unique et une barre stabilisatrice appelée « barre antiroulis » permettant de guider 

l’ensemble. Les jambes de force (terme désignant le système ressort-amortisseur) sont rigides 

et fixées aux porte-fusées. Elles jouent le rôle de pivot de direction. 
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La suspension pseudo-McPherson, plus récente, comporte un triangle appelé « triangle 

inférieur » à la place du bras de suspension. Dans ce système, la barre antiroulis n’est pas 

nécessaire : c’est le triangle inférieur qui assure la fonction de guidage. 

Le système Macpherson est du type à simple triangulation car il n’est composé que d’un 

seul bras (triangle inférieur). La liaison de ce triangle avec la fusée est assurée par une rotule 

tandis que le Macpherson est fixé au châssis par l’intermédiaire de la coupelle d’amortisseur. 

Ce type d’amortissement est, quasiment toujours, complété par une barre stabilisatrice du 

roulis (barre antiroulis) qui peut, aussi, assurer le guidage longitudinal du triangle. 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. I. 3: Suspension de type McPherson 

D’autres technologies de suspension dites traditionnelles existent comme la suspension 

hydropneumatique mono-sphère présentée (Figure. I. 4). Le principe vise à remplacer le 

ressort de la suspension mécanique traditionnelle par deux fluides : un liquide de l’huile et un 

gaz de l’azote séparés par une membrane. Le gaz est l’élément élastique de la suspension et sa 

pression varie en fonction de la charge du véhicule. Le liquide, incompressible, permet 

d’assurer le lien entre les organes mécanique des essieux et le gaz. Chaque roue est équipée 

d’un ensemble figure (I.4 et I.5) constitué d’un bras de suspension, d’un piston solidaire de ce 

bras qui coulisse dans un cylindre agissant sur le liquide pour comprimer le gaz contenu dans 

la sphère. 
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Figure. I. 4: Sphère de suspension 

hydropneumatique suspension 

Figure. I. 5: Principe de fonctionnement de la 

hydropneumatique traditionnelle 

 

b. Suspension à double triangulation 

Très utilisé en automobile. Le système de suspension à double triangulation a été 

progressivement remplacé par celui de type McPherson. Aujourd’hui on le retrouve surtout 

sur les voitures hautes de gamme ou les voitures de course. 

La suspension à double triangulation comme son nom l’indique comporte deux triangles 

l’un supérieur, et l’autre inférieur. Ces deux triangles sont rattachés aux porte-fusées par des 

rotules. L’ensemble ressort-amortisseur est fixé à l’un des triangles (le triangle inférieur dans 

la plupart des cas). Cette configuration est présentée sur la (Figure. I.6).  

Le principal avantage de la suspension à double triangulation réside dans la possibilité 

de régler l’ancrage des différents composants afin d’obtenir une meilleure motricité. Cet 

avantage en fait le système de suspension le plus performant. Son principal inconvénient, 

comparé au McPherson, est qu’il prend beaucoup plus de place. Sur une voiture de tourisme, 

il réduit considérablement le volume utile du coffre à l’arrière. Du fait de son encombrement, 

il est difficile à placer à l’avant, où le moteur occupe déjà beaucoup d’espace [14].  

 

 

 

 

 

Figure. I. 6: Suspension à double triangulation 
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c. Suspension multibras 

La suspension multibras est le système le plus complexe et le plus difficile à fabriquer, 

c’est la configuration la plus récente, elle est utilisée sur certains modèles de voitures de luxe. 

Ce système est assez proche de la double triangulation, mais à la place des deux triangles, on 

trouve 4 ou 5 bras qui prennent moins de place et permettent de désencombrer l’ensemble 

(Figure. I.7). La présence de plusieurs bras permet également d’affiner le guidage pour 

améliorer les performances du véhicule. Les quatre bras se positionnent de manière 

transversale tandis que le cinquième (on le trouve généralement sur les trains arrière, mais 

jamais à l’avant) est longitudinal « bras tiré ». Son rôle est d’empêcher l’arrière de la voiture 

de se relever lors du freinage [15]. 

 

 

 

 

 

 

Figure. I. 7: Suspension multi bras 

I.13. Les différents modèles de véhicule 

I.13.1. Modèle quart de véhicule ou mono roue 

Différents modèles de véhicules cités dans la littérature ont été utilisés pour étudier le 

comportement dynamique et vibratoire [16, 17,18, 19, 20, 21, 22, 23, 24]. Les trois modèles 

couramment utilisés sont les suivants : un quart de véhicule, demi-véhicule ou le modèle 

complet de véhicule en 3 dimensions .Tout en considérant le type de suspension, passive, 

semi-active ou active.la plupart des articles traitant les suspensions utilisent le modèle linéaire 

quart de véhicule avec deux degrés de liberté. C’est un modèle facile à étudier et à analyser et 

contient des informations de base relatives au véhicule le modèle quart de véhicule [25, 26, 

27].  

a. Modèle vertical 

Un modèle de quart de voiture est composé d’un quart de la masse corporelle, d’un 

composant de suspension et d’une roue, est représenté sur la (Figure. I.8) [28, 29].  
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(a) et modèle de quart de véhicule simplifié (b) dans lequel on assimile la roue à un 

corps parfaitement rigide en contact 

permanent avec le sol 

Figure. I. 8: Modèle de quart de véhicule général 

Le modèle quart de véhicule d’une suspension est décrit par : 

 𝑚𝑐𝑧̈𝑐𝑎𝑖𝑠𝑠𝑒 = 𝐾(𝑧𝑟𝑜𝑢𝑒 − 𝑧𝑐𝑎𝑖𝑠𝑠𝑒) + 𝐹𝑎𝑚𝑜𝑟𝑡𝑖𝑠𝑠𝑒𝑢𝑟 

𝑚𝑟𝑧̈𝑟𝑜𝑢𝑒 = 𝐾(𝑧𝑐𝑎𝑖𝑠𝑠𝑒 − 𝑧𝑟𝑜𝑢𝑒) − 𝐹𝑎𝑚𝑜𝑟𝑡𝑖𝑠𝑠𝑒𝑢𝑟 + 𝐾𝑟(𝑧𝑠𝑜𝑙 − 𝑧𝑟𝑜𝑢𝑒) + 𝐹𝑟 

(I. 1) 

(I. 2) 

Avec : 

𝒎𝒄et𝒎𝒓 respectivement la masse de la caisse et de la roue 

𝑲 La raideur du ressort de la suspension 

𝑲𝒓La raideur équivalente du pneumatique 

𝑭𝒓La force d’amortissement équivalente du pneumatique 

Dans le cas du modèle quart de véhicule simplifié, l’équation de la suspension se 

résume à l’équationI.1 

b. Modèle longitudinal 

Ce modèle est représenté par une roue et une masse illustré par la (Figure. I.9) le 

comportement du véhicule est caractérisé par la dynamique rotationnelle de la roue et la 

translation longitudinale de sa masse [30].  
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Figure. I. 9: Modèle longitudinal d'un quart de véhicule. 

I.13.2. Modèle demi-véhicule 

Ce modèle ne considère que les mouvements verticaux, Il inclut les mouvements de 

roulis ou de tangage du châssis et de l'essieu. Deux types de modèles dérivent du modèle 

demi-véhicule. Le premier est dit modèle de demi-véhicule latéral, à quatre degrés de liberté. 

Il ne considère que le véhicule subit des perturbations à droite identiques à celles subites à 

gauche. Le second nommé modèle de demi-véhicule longitudinal. Comme son nom l'indique, 

il représente une demi vue en longueur du véhicule la (Figure. I.10) schématise le modèle de 

demi-véhicule.  

 

 

 

 

 

Figure. I. 10: Modèle de suspension représenté par un demi-véhicule latéral à 4 degrés de liberté 

I.13.3. Modèle complet de véhicule ou 3D 

Le véhicule est un assemblage de plusieurs composantes de différents types : 

mécanique, pneumatique ou électrique c’est un système mécanique très complexe non 

linéaire, d’où la difficulté d'obtenir un modèle de véhicule prenant en compte toutes ces 

composantes. Puisque leurs paramètres peuvent varier d'une situation à une autre, donc la 

modélisation d'un véhicule nécessite de choisir les composantes essentielles qui donnent le 

modèle le plus proche de la réalité Le modèle le plus simple est présenté sur la figure. I.11, 

[31] 
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Figure. I. 11: Modèle de véhicule complet 

I.14. Approche de modélisation d'un quart de véhicule 

Le modèle d'un quart de véhicule en 3D est représenté par la (Figure. I.12). Les 

triangles supérieurs et inférieurs sont conçus et étudiés dans  des projets 

antérieurs.L’adaptation de notre modèle est formulée sur la base des considérations des 

auteures [32-33]. 

Ces études ont considéré la suspension comme étant un seul bloc et ils ont tenu compte 

que des vibrations verticales. Notre apport consiste à étudier l'effet des différentes 

sollicitations sur les parties constituant la suspension, entre autres, sur le triangle supérieur. 

Ceci est dans le but de prédire sa durée de vie en fatigue. La partie suivante est consacrée à 

une revue bibliographique des travaux réalisés sur les deux mécanismes nécessaires au 

fonctionnement du système de suspension à savoir les triangles supérieurs et inférieurs. 

 

 

 

 

 

Figure. I. 12: Modèle d'un quart de véhicule en 3D [32-33]. 
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I.15. Revue bibliographique 

Z. Husinet al en 2010[34] Ont étudié la fatigue d’un bras de suspension inférieur fabriqué en 

alliages d’aluminium et soumis à trois historiques de chargement d'amplitude variable, tels 

que SAERTN (chargement à contrainte moyenne positive), SAESUS (chargement à 

contrainte moyenne négative) et SAEBRKT (chargement à contrainte moyenne nulle). Les 

objectifs de cette étude sont de prédire la durée de vie en fatigue du bras à l'aide de deux 

approches «contrainte-durée de vie» et «déformation-durée de vie», l'influence de la 

contrainte moyenne est considérée. Trois méthodes sont utilisées pour prendre en compte 

l’effet de la correction de la contrainte moyenne sur la durée de vie de la pièce. En se basant 

sur la méthode «contrainte-durée de vie» les résultats montrent que la méthode de correction 

de la contrainte moyenne de Goodman est plus conservatrice par rapport à celles de Gerber et 

sans correction. Tandis que la prédiction de la durée de vie en se basant sur l’approche 

«déformation-durée de vie» montre que la méthode de correction de la contrainte moyenne 

Smith-Watson-Topper (SWT) est une méthode plus conservatrice que les méthodes de 

Coffin-Manson et Morrow. L’approche «contrainte-durée de vie » est capable de donner une 

durée de vie plus longue à la pièce lorsqu’elle est soumise au chargement du type (SAEBKT) 

alors que l’approche «déformation-durée de vie» est capable de donner une durée de vie plus 

longue lorsque la pièce est soumise au chargement du type (SAETRN) et (SAESUS).une 

optimisation des matériaux a été effectuée pour déterminer le matériau approprié pour le bras 

de suspension pour cela une comparaison a été faite avec une série d’alliages d’aluminium 

tels que 2014-T6, 3004-H36, 5052-H32, 5083-87, 6061-T6 et 7175-T73. En fin l’alliage 

d’aluminium 7175-T73 est le matériau approprié pour le bras de suspension. 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. I. 13: Modèle en 3D, chargement et conditions aux limites 
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(a) SAETRN (b) SAESUS (c) SAEBRKT 

Figure. I.14: Historique des amplitudes de chargement en fonction du temps pour les 3 cas[34]. 

M. Mrzygłód et al en 2006[35] ont travaillé sur l'optimisation des structures soumises à la 

fatigue multiaxiale à grand nombre de cycles (MHCF) utilisant la méthode des éléments finis. 

Trois critères ont été sélectionnés: Sines (1959), Crossland (1956) et Dang Van et al. (1989). 

Ils ont appliqués aux procédures d'optimisation structurelle couplées à des codes utilisant la 

méthode des éléments finis, Deux versions de programmes d’analyse en fatigue ont été 

préparées. La première version c’est l’application du critère de Sines et de Crossland pour   

des charges moyennes d'amplitudes équivalentes. La deuxième version du programme, c’est 

l’application du critère de Dang Van avec 5 cas de chargements, ces deux programmes sont 

implémentés dans le code de calcul ANSYS APDL. Il ressort des investigations numériques 

que le critère de DANG VAN s’est avérée être la formulation la plus rigoureuse garantissant 

le plus haut niveau de sécurité. Elle est utilisée dans la prochaine étape de recherche 

concernant l'optimisation de la structure fonctionnant dans des conditions de chargement à 

grand nombre de cycles. À la suite des  tests discutés, le critère de fatigue Dang Van a été 

choisi et mis en œuvre pour étudier le processus d'optimisation structurelle. Les exemples 

d'implémentations numériques des critères dans le code ANSYS APDL montrent la 

possibilité de les appliquer facilement à toute analyse numérique en fatigue. Par conséquent la 

méthodologie proposée d'analyse et d'optimisation de la fatigue peut être utilisée dans un 

large spectre de problèmes de fatigue à grand nombre de cycles. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. I. 15: Distribution de la contrainte équivalente maximale pour les critères de Sines, Crossland, 

Dang Van 
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Figure. I.16: Comparaison des résultats de l’optimisation de la contrainte équivalente maximale pour 

les critères de Dang Van (a) et Von Mises (b) [35] 

B. Yıldız, et al en 2017[36] durant ces dernières années pour résoudre les problèmes 

d'optimisation de la conception structurelle différents algorithmes ont été développés, 

cependant il y a toujours un intérêt croissant pour développer une nouvelle technique 

d’optimisation pour trouver une solution aux problèmes d’optimisation de la conception 

structurelle. Dans ce travail une nouvelle technique d’optimisation basé sur CSS et Nelder – 

Mead algorithme a été développée et appliqué à un bras de suspension de véhicule. Cette 

nouvelle méthode appelée hybride CSS et Nelder – Mead (HCSSNM) algorithme converge 

rapidement vers une solution optimale globale très précise et fournit des solutions fiables et 

précises et par conséquent, elle démontre une efficacité approche des problèmes de 

conception du monde réel. L’algorithme (HCSSNM) a été utilisé pour l'optimisation d'un bras 

de suspension de véhicule ce qui est extrêmement important pour la sécurité du véhicule, Une 

réduction du poids de 5,8% est obtenue à la suite de l’application de cet algorithme. Par 

conséquent, la nouvelle approche hybride est une optimisation efficace permettant de résoudre 

les problèmes d'optimisation de la conception structurelle. L’algorithme(HCSSNM) peut être 

utilisé efficacement pour réduire la masse du composant du véhicule tout en maintenant sa 

résistance à la fatigue. 

 

 

 

 

 

 

Figure. I. 17: Variables de conception pour l'optimisation de la forme de la structure[36]. 
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L. P. Rodrigues et al en 2017 [37]ont présenté  une analyse d’un système de suspension à 

double bras en forme de "A" par le logiciel MBS (Multibody system ANALYSIS), soumis en 

premier lieu à un profil de route aléatoire en utilisant le logiciel commercial (MSC 

Adams®).L'analyse de la durée de vie en fatigue est limitée au bras de contrôle inférieur 

(LCA). La simulation par (MBS) est effectuée sur des points préalablement définis; les forces 

et les moments calculés décrivent la réponse du composant à un tel profil. En fait, ces 

simulations fournissent une meilleure évaluation de la façon dont les forces varient à travers 

un profil aléatoire de la route. A ce stade, l’analyse de rupture en fatigue est réalisé les 

résultats de la durée de vie ont été comparés utilisant les approches de correction de la 

contrainte moyenne (Goodman et Gerber) et le point le plus endommagé du bras inférieur est 

localisé. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. I. 18: Profile de la route pour le cas  

braquageà droite et à gauche de la roue [37] 

 

Figure. I. 19: Les principaux points de la 

suspension gauche considérés dans l’analyse en 

fatigue [37] 

W.Papacz et al en 2013[38]ont fait une analyse sur la possibilité de remplacer la conception 

actuelle du bras Macpherson de suspension en acier de la voiture produite aujourd'hui par une 

structure en polymère composite. Cela se justifie par les effets de synergie possibles à obtenir 

le bras de suspension en acier a été remplacé par celui en composite de carbone. Les forces 

appliquées sur le bras pendant le déplacement sur une route ondulée sont les forces de 

freinage; l’action des forces latérales maximales et l'action simultanée des forces latérales et 

forces de freinage les résultats montrent que le bras en composite est stable et résiste à la 

fissuration. L’analyse préliminaire a montré qu'une telle possibilité existe. Par la suite, les 

travaux initiés ont permis une vérification pratique de la construction conçue par des essais en 

laboratoire. En cas d'amélioration significative des performances des véhicules contenant les 

éléments composites de suspension, l'intérêt des constructeurs automobiles de mettre en 

œuvre la structure proposée dans les véhicules utilitaires est possible. Les travaux initiés 
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s'inscrivent dans la tendance mondiale de construction de véhicules plus légers, économes en 

énergie et dotés de meilleures propriétés fonctionnelles. 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

Figure. I. 20: Distribution de la contrainte de Von 

Mises contraintes durant le braquage [38]. 

Figure. I. 21: Bras inférieur [38]. 

 

 

A. Bouaïcha et al 2016 [39]ont étudié la résistance en fatigue d’un bras de suspension 

automobile en alliage d’aluminium A357 obtenu par moulage semi-solide et traité à la 

température T6. L'étude s’est réalisée sur deux plans macro et microscopique, et selon trois 

méthodes; numérique, analytique et expérimentale. En ce qui concerne le procédé du moulage 

et de conception de la nouvelle forme, ils ont réussi à développer une nouvelle géométrie de 

bras de suspension, parmi les différentes conceptions proposées le cas de la toile en Z est la 

forme la plus prometteuse vue qu’elle se présente avec un poids et contrainte maximale 

semblable à celui de la pièce originale. Afin de compléter l'étude et confirmer nos résultats, ils 

ont  remoulé un nouveau bras selon la nouvelle conception et refaire les essais expérimentaux 

de fatigue. Ils ont adopté une méthode analytique qui consiste à analyser les différentes études 

réalisées sur les différents alliages d’aluminium et à trouver des relations entre les différents 

coefficients propre à l'alliage d'aluminium A357. La comparaison des résultats de fatigue 

entre l’étude expérimentale et la méthode analytique révèle une certaine similitude. En 

observant les valeurs pour les mêmes efforts appliqués, on constate que l’ordre de grandeur 

du nombre de cycles est le même. L'étude métallographique a révélé que la rupture par fatigue 

a un lien direct avec l'initiation de la fissure Il a été démontré qu’il existe d'autres défauts de 

coulée qui peuvent être responsables de l'initiation des fissures de fatigue, certaines 

caractéristiques microstructurales peuvent agir en tant que sites d'initiation de fissure ;et 

peuvent influencer la durée de vie de la structure. 
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a)Bras du départ avec nervures Poids : 1200g 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

b) 

Bras avec toile centrale sous forme de Z Poids : 1227g 

c)Bras avec toile centrale épaissie au milieu 

Poids : 1222g 

d) Bras avec toile centrale épaissie à 10mm Poids : 1212g 

Figure. I. 22: Différentes conceptions de bras proposées[39] 

 

 

 

 

 

Figure. I. 23: Conditions verticales de fixation Figure. I. 24: Conditions horizontales de fixation 

D.Taylor et al en 2000 [40]pour la prévision de la rupture par fatigue due aux formes 

géométriques telles que les encoches, trous etc… qui sont des sites de concentration de 

contraintes est compliquée, et que la défaillance peut ne pas provenir d’un problème de 

concentration de contraintes, pour démontrer ce phénomène l’auteur a présenté l’analyse sur 

un composant de suspension automobile(bras de suspension inférieure). Le logiciel 

commercial de prévision de la durée de vie en fatigue n’a pas été en mesure de prédire 

systématiquement le bon emplacement de la défaillance, en tenant compte des effets de 

concentrations des contraintes. L’endommagement par fatigue d’un composant peut se 

produire d’une caractéristique géométrique qui n'est pas la seule qui  génère la valeur de la 

contrainte locale la plus élevée. Cet endommagement peut se produire si les plus hauts 
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 niveaux de contraintes sont associés au gradient de contraintes due à l’effet des formes 

géométriques ou au chargement et que les méthodes d'analyse existantes, ne sont pas capables 

de prédire cet effet. 

Dans ce travail la méthode traditionnelle d’analyse en fatigue a été mise à jour par 

l’association du plus haut niveau de contraintes au gradient de contraintes due à l’effet des 

formes géométriques ou au chargement , ceci a permis de prédire avec succès l'emplacement 

de la zone de rupture par fatigue, et de bien estimer la durée de vie en fatigue. Il est 

recommandé que cette approche soit adoptée dans les futurs logiciels prédictifs 

 

 

 

Figure. I. 25: Les composants d’une suspension, 

montrant l’emplacement des deux éléments de 

concentration de contraintes [40]. 

Figure. I. 26: Chargement utilisé  dans le cas 

freinage et accélération. R indique les forces de 

réaction [40]. 

Singh, J et al en 20015[41] ont montré qu’en raison de ses nombreuses fonctions, le bras de 

suspension fait partie intégrante des composants du système de suspension. Au fur et à 

mesure que le véhicule circule plusieurs forces sont transmises par les roues de la voiture, au 

bras de suspension par l'intermédiaire d'une rotule. Dans cette étude, la principale 

préoccupation est de trouver la section dangereuse dans le bras de suspension inférieure où la 

contrainte est maximale ainsi que la valeur de cette contrainte et de comparer cette valeur à la 

limite d'élasticité en traction du matériau. Le modèle CAO a été préparé à l'aide du logiciel 

CATIA v5 et une analyse par éléments finis a été réalisée à l'aide du logiciel ANSYS 14.5 Le 

modèle est soumis à des conditions de chargement et aux conditions limites, puis analysé à 

l'aide des techniques FEA. L'analyse statique a été réalisée pour déterminer la contrainte, la 

déformation et le facteur de sécurité du bras. Le modèle a été maillé en utilisant des éléments 

tétraédriques à 10 nœuds. L’analyse a été réalisée pour vérifier si la pièce résiste ou non. Dans 

certains cas, la contrainte dépasse la limite de sécurité. Dans ce cas, une approche 

d'optimisation est effectuée pour augmenter la résistance structurelle du composant. Selon la 
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 méthodologie adoptée pour sécuriser le bras, ce qui montre que le composant est sûr.la 

contrainte VON-MISSES obtenu est inférieure à la limite d'élasticité du matériau, avec un 

facteur de sécurité minimum était de 1,1845. 

Figure. I. 27: Conditions de chargement [41] Figure. I. 28: La contrainte équivalente [41]. 

B. Duleba et al en 2013 [42]ont travaillé sur les matériaux composites en fibres de carbone, en 

particulier ceux avec des matrices polymères, ils sont devenus les matériaux dominants pour 

de nombreuses industries en raison de leur résistance élevée et de leur faible densité. L’auteur 

et al ont montré la possibilité de simuler des pièces complexes en polymère composite avec le 

logiciel Solid Works. Ils ont décrit en premier lieu les composites et leurs comportement sous 

charge. La fibre de carbone a été choisie comme matériau pour l’étude  la principale raison est 

due à sa faible densité et sa grande résistance à la traction. La pièce sélectionnée dans cette 

étude est un bras de suspension supérieur arrière la simulation a montré qu'il n'est pas possible 

de fabriquer un bras supérieur à toute les épreuves pour le matériau sélectionné. La prochaine 

étude portera peut être sur le changement de matériau. Le meilleur moyen maintenant est de 

fabriquer cette pièce en alliages légers, mais le poids avec l’utilisation de l’aluminium 

augmentera de plus d’un tiers par rapport à modèle composite. Bien que la simulation était 

nécessaire et conseillé, car elle a montré des échecs possibles qui ont été découvert avant la 

fabrication et les tests de cette pièce dans des conditions réelles. 

 

 

 

 

 

 

Figure. I. 29: Déplacement maximal [42] Figure. I. 30: Déformation équivalente [42] 



Chapitre 1                   L’aluminium et ses applications dans la conception des pièces automobiles 

29 

A. Saoudi et al en 2011 [43] ont montré que la réduction du poids améliore non seulement la 

stabilité du véhicule, l’angle de patinage entre le pneu et la route, mais aussi rend la conduite 

plus efficace et plus sûre ainsi la consommation d'essence devient inférieur. L’auteur et al ont 

évalué le potentiel d’utilisation des pièces mécaniques en alliage léger dans l'industrie 

automobile en étudiant leur durée de vie en fatigue et les causes de leur fissuration, qui se 

développe progressivement sous l’action de chargements aléatoires répétés. L’étude est menée 

à l'aide de divers paramètres tels que les effets dynamiques et vibratoires sur certaines pièces 

de la suspension, type d'excitation, géométrie et poids de la pièce mécanique. La pièce étudiée 

est le bras de la suspension inférieur en alliage d'aluminium 7075-T6 ; L’approche utilisée est 

la densité de l’énergie de déformation et la valeur maximale La force transmis par le pneu a 

été évaluée. Puis un modèle de la trajectoire du bras inférieur soumis à des contraintes a été 

établi en utilisant un modèle d'irrégularité de la route de la densité spectrale de la puissance. 

Pour filtrer et extraire la durée de vie de l’élément critique l’interface MATLAB a été 

générée; malgré le gain de confort lors de l’utilisation d’un amortisseur et d’un ressort, la 

valeur en fatigue de certaines pièces automobiles telle que le bras de suspension inférieur 

diminue en raison de l'ordre de chargement. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. I. 31: Modèle de suspension[43] Figure. I. 32: Evolution de la densité de 

l’énergie de déformation [43]. 

I.16. Conclusion 

Dans ce chapitre est présentée une étude bibliographique comprenant l’essentiel sur 

les systèmes de suspension, l’intérêt d’utilisation des alliages d’aluminium dans la fabrication 

des pièces de la suspension ainsi les travaux réalisés dans les domaines d’utilisation des 

alliages d’aluminium et ce qui concerne la fatigue des pièces mécaniques en particulier les 

bras de suspension.  
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Chapitre II 

Concepts utilisés en fatigue 

II.1. Historique 

L’étude de la résistance des structures aux charges statiques a commencé très tôt, pour 

la construction des grands édifices, ce n'est pas avant l'ère industrielle que la résistance des 

structures aux variations cycliques des chargements a été étudiée. Les ingénieurs ont en effet 

découvert que les machines utilisées dans les mines étaient le siège de ruptures de pièces 

après une certaine période d'utilisation, même si la contrainte nominale était limitée. Lorsque 

les pièces présentaient des variations brutales de géométrie. Cette "fatigue" apparaissait plus 

rapidement  

Les premières études sont attribuées à Albert, un ingénieur allemand, qui a étudié en 

1829 la résistance des chaînes utilisées dans les mines sous des charges de traction 

significatives. A partir de 1840, des études ont été conduites en Angleterre par Rankine et 

Hodgkinson sur l'emploi du fer et de la fonte dans les chemins de fer et les ponts [44]. 

L’étude de la fatigue a d’abord été macroscopique et les raisons en sont multiples. Il est 

admis que c’est l’accident le 11 mai 1842, qui fit plus d’une cinquantaine de morts et fut lié à 

la rupture en deux endroits de l’essieu avant de la locomotive, qui a constitué l’origine des 

études du phénomène de fatigue. Pour étudier ce phénomène, Wöhler entreprit pour le compte 

de l’industrie ferroviaire allemande des essais systématique en flexion alternée sur des 

essieux. Les courbes établies par Wöhler relient l’amplitude de contrainte appliquée en 

fonction du nombre de cycles à rupture et mettant ainsi en évidence la notion de limite de 

fatigue, limite en dessous de laquelle il n’y a pas de risque de rupture par fatigue [45]. 

Des essais systématiques ont été conduits par Wöhler en 1849, conduisant aux 

premières lois expérimentales qui montrent que le fer et l'acier peuvent rompre sous une 

charge inférieure à la résistance à la traction, ou même à la limite d'élasticité du matériau, si le 

chargement est répété un nombre; suffisant de fois, la rupture n'apparaît pas, même après un 

nombre très grand de cycles, 
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Les travaux ont ensuite été poursuivis jusqu'à ce jour et ont conduit à une meilleure 

connaissance des mécanismes d'endommagement par fatigue [46]. 

II.2. Définition de la fatigue 

La fatigue est le phénomène par lequel les structures rompent après avoir subi une 

succession de chargements et qui voient leurs caractéristiques changer au cours du temps 

La fatigue se caractérise par la formation de «microfissures» dans les zones de fortes 

concentrations de contraintes dues aux effets géométriques (entailles) ou métallurgiques 

(inclusions). Ces microfissures donnent ensuite naissance progressivement à une fissure 

macroscopique qui se propage jusqu’à la ruine finale [47, 48].  

Ce chapitre vise à définir quelques concepts de base de fatigue qu'il est nécessaire 

d'avoir assimilé pour comprendre le reste de l’étude, il a pour objectifs de présenter dans un 

premier temps les définitions et les grandeurs générales liées à ce domaine, puis dans un 

second temps d’exposer les principales méthodes de prédiction de la durée de vie et un rappel 

des modèles d’endommagement existants.  

II.3. Les grandeurs caractéristiques d’un chargement uni axial 

La plupart des pièces mécaniques, au cours de leur fonctionnement, sont soumises à une 

succession de chargements dans le temps. Souvent, cette succession est périodique et se 

résume à une suite de cycles. Deux domaines peuvent être dénis. On parle de fatigue à grand 

nombre de cycles (HCF : High Cycle Fatigue) Pour un plus faible nombre de cycles, on est en 

régime oligocyclique (LCF : Löw Cycle Fatigue). Traditionnellement, la HCF, aussi dite 

fatigue d’endurance, se divise elle-même en deux sous-domaines : l'endurance limitée et 

l'endurance illimitée [49]. 

La fatigue est l'exposition à un chargement cyclique non monotone, qui comporte des 

phases de chargement et de déchargement. Elle peut être due à plusieurs causes : une 

vibration normale ou anormale, des contraintes d'origine thermique en plus des chargements 

en service qui peuvent être très sévères [50, 51]. 

Des lois permettent de calculer la durée de vie Nf d'une structure pour un chargement 

donné. Certaines sont dédiées aux grands nombres de cycles et sont formulées en contraintes. 
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D'autres s'appliquent aux faibles nombres de cycles et utilisent les déformations comme 

variables critiques.  

Les grandeurs que ces lois utilisent pour un chargement uni axial périodique 

d'amplitude constante sont: la contrainte moyenne 𝜎𝑚, elle peut être positive, négative ou 

nulle, une composante variable de la contrainte 𝜎mais pas forcément sinusoïdale. En effet, 

elle peut être aussi périodique ou aléatoire et par le rapport de la contrainte minimale sur la 

contrainte maximale R [49].Pour un chargement sinusoïdal la contrainte appliquée : 

 𝜎 = 𝜎𝑚  + 𝜎𝑎 sin(wt) (II. 1) 
 

Avec 
𝜎𝑚 =

𝜎𝑚𝑖𝑛 + 𝜎𝑚𝑎𝑥
2

 
(II. 2) 

 
𝜎𝑎 =

𝜎𝑚𝑎𝑥 − 𝜎𝑚𝑖𝑛
2

 
(II. 3) 

 

σa ∶ Amplitude de la contrainte,   σm: La contrainte moyenne, Le rapport de chargement R: 

 

 
R =

σmax
σmin

 
(II. 4) 

 

Avec : 

σmax ∶  Contrainte maximale  

σmin ∶  Contrainte minimale  

Ces grandeurs sont représentées sur la figure.II.1 : 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. II. 1: Variables caractéristiques en fatigue uni axiale [52] 
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II.4.Endurance des pièces sous amplitude constante 

II.4.1. Types d’excitations en fatigue  

Plusieurs types d'essais de fatigue peuvent être distingués selon le type de sollicitation à 

savoir : 

• Fatigue en traction-compression; 

• Fatigue en torsion alternée; 

• Fatigue en flexion. 

Ainsi dérivent 3 types de contraintes [53], une première alternée « symétrique ou 

dissymétrique », une seconde répétée et une dernière ondulée elles sont toutes en fonction du 

rapport R) (Figure. II.2) 

Contrainte purement alternée symétrique: m=0,a0 

• Contrainte alternée dissymétrique: m0,a0 

• Contrainte répétée: m=0 ou max=0 

Contrainte ondulée: max<0 en compression,min>0 en traction 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. II. 2 : Divers types de sollicitations sinusoïdales [48] 
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II.4.2. Diagrammes d’endurance 

II.4.2.1. Courbes de durée de vie 

Les courbes reliant le nombre de cycles à rupture, N, au niveau de chargement appliqué 

sont largement utilisées pour le dimensionnement des pièces qui travaillent en fatigue.  

Chaque courbe est caractéristique d'un matériau, elle est obtenu par l'essai de fatigue le 

plus simple qui consiste à soumettre des éprouvettes '' lisses ou entaillées '' à des cycles 

d'efforts périodiques, d'amplitude maximale et de fréquence constante, et à noter le nombre de 

cycles Nr au bout duquel la rupture se produit. On reporte ce nombre Nr, en général sur une 

échelle logarithmique, en fonction de la contrainte maximale des cycles. A chaque éprouvette 

correspond un point du plan (, N)  

Deux types de comportement sont observés pour les matériaux métalliques (Figure. 

II.3). La courbe (a) comporte une  asymptote horizontale, appelée limite de fatigue. Tout 

chargement situé au-dessous de cette asymptote conduit à une durée de vie en fatigue « infinie 

». La courbe (b) ne présente pas d’asymptote horizontale, aucune limite de fatigue ne peut être 

définie. 

On définit en revanche une limite d’endurance pour un nombre de cycles élevé 

(typiquement 10
7
 à 10

8
). C’est le cas de nombreux alliages non ferreux, par exemple les 

alliages d’aluminium. La limite de fatigue ou d’endurance peut être nettement inférieure à la 

résistance à la traction, elle vaut environ 50% de celle-ci  

Une telle courbe S-N n’est pas unique : elle dépend du rapport de charge (ou de la 

contrainte moyenne). Il faut donc tracer plusieurs courbes S-N avant de pouvoir dimensionner 

la pièce.  

 
Figure. II. 3 : Courbe S-N pour deux matériaux métalliques (deux types de comportement) 
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II.4.2.2. La courbe de Wöhler 

Cette courbe est effectuée pour une contrainte moyenne nulle, elle représente 

l’évolution de la contrainte alternée en fonction du nombre de cycles pour un pourcentage de 

survie p. Ce type de courbe est obtenu à partir d'un lot d'éprouvettes soumises à des 

contraintes maximales différentes sollicitées en flexion rotative ou traction alternée  

Cette courbe est nommée courbe S-N (Stress-Number of cycles). Est appelée aussi 

courbe de résistance en fatigue. [47]. 

L’objectif de l’établissement de courbes de Wöhler à partir de données sur éprouvettes 

est en général une première étape dans le dimensionnement de structures à la fatigue, qui 

permet simplement de caractériser l’endurance du matériau. Très schématiquement, pour 

dimensionner une pièce, il faut ensuite caractériser les sollicitations appliquées (chargement 

cyclique, périodique ou aléatoire) et leurs effets (calcul mécanique des contraintes, extraction 

des cycles de contraintes), puis calculer l’endommagement généré par ces cycles de 

contraintes [54]. Cette courbe montre le comportement caractéristique des aciers. On observe 

3 zones (Figure. II.4): 

 La zone plastique : nombre de cycles inférieur à 10
3
. La rupture intervient après un tout 

petit nombre de cycles.  

 La zone de fatigue limitée : la rupture intervient après un nombre de cycles d’autant plus 

important que la contrainte est faible 

 La zone de fatigue illimitée : nombre de cycles supérieur à 10
7
. Lorsque la contrainte est 

en dessous d’un certain seuil, la rupture ne se produit plus quel que soit le nombre de cycles. 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. II. 4 : Courbe de Wöhler et les trois domaines d’endurance [49] 
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σDest appelée limite de fatigue. C’est la contrainte alternée la plus grande possible pour 

laquelle la rupture ne se produit pas pour un nombre illimité de cycles 

1. Zone plastique oligocyclique 

Ce terme désigne par définition un domaine de très faible durée de vie, les contraintes 

dans cette zone sont généralement supérieures à la limite élastique du matériau, c'est-à-dire 

qu'une déformation plastique significative se produit à chaque cycle [55]. Dans cette zone 

l’éprouvette atteint généralement un état d’accommodation plastique ou un rochet 

élastoplastique : 

 L'accommodation plastique se produit lorsque la réponse de l’éprouvette devient 

périodique, c'est à dire la déformation plastique devient périodique, un cycle d'hystérésis 

élastoplastique se produit. (Figure. II.5) 

 Le rochet se produit lorsque la réponse de l’éprouvette n'atteint jamais un état périodique, 

la déformation plastique croît sans cesse, ce qui va provoquer la ruine de la structure en un 

nombre de cycles relativement très faible (Figure. II.6) 

 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

                               Figure. II. 5 : Accommodation                      Figure. II. 6 : Rochet 

2. Zone d’endurance limitée 

Dans ce domaine la rupture est atteinte après un nombre de cycles compris 

approximativement entre 10
4
 et 10

6
 à 10

7
. La rupture n'est pas accompagnée d'une 

déformation plastique. La réponse de l‘éprouvette atteint dans ce cas un régime adapté 

élastique. L'adaptation élastique est un état où la réponse de l’éprouvette devient purement  
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élastique, il peut y avoir de la déformation plastique durant les premiers cycles, mais au bout 

d'un certain nombre de cycles, elle reste constante (Figure. II.7). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figure. II. 7 : Adaptation 

3. Zone d’endurance illimitée ou de sécurité 

Sous faible contrainte, pour laquelle la rupture ne se produit qu’après un nombre donné 

de cycles (10
7
 à même 10

10
), supérieur à la durée de vie envisagée pour la pièce. Dans de 

nombreux cas, une branche asymptotique horizontale à la courbe de Wöhler peut être tracée : 

l’asymptote étant appelée limite d’endurance, ou limite de fatigue, et notée D. Cette dernière 

est définie pour une contrainte moyenne nulle (m=0) et correspond à une durée de vie N0 

(souvent N0 = 10
7
 cycles). Dans les autres cas, une limite conventionnelle d’endurance peut 

être fixée, par exemple pour 10
7
 cycles [47]. 

II.4.2.3.Représentation analytique de la courbe de Wöhler 

Plusieurs expressions analytiques ont été proposées pour représenter les courbes de 

Wöhler, dans les domaines d’endurance limitée ou illimitée lorsqu’elles sont connues pour un 

matériau ou une pièce donnée. 

La courbe de Wöhler est en général tracée dans des axes semi-logarithmiques (logN; σ) 

dans lesquels elle présente une partie approximativement linéaire suivie d’une asymptote à la 

droite.σ = σDLa durée de vie (nombre de cycles à rupture) diminue lorsque la contrainte 

augmente,  

Dans ce qui suit nous présenterons certaines formules qui relient la contrainte alternée 

appliquée σaau nombre de cycles à rupture Nr et à la limite de fatigue σD[56]. 
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 Formule de Wöhler (1870)  

Cette relation ne décrit pas la totalité de la courbe puisque les contraintes ne tend pas 

vers une limite σD lorsque N→∞. Elle ne représente que la partie BC. Diverses expressions 

ont été proposées pour rendre compte de la forme de la courbe de Wöhler [57] : 

 σa = a − b logNr (II. 5) 

Avec a>0, b>0.  

 Formule de Basquin (1910)  

La loi de Basquin est couramment utilisée pour représenter les courbes d’endurance : 

 ln σa = a − b logNr (II. 6) 

Avec a>0, b>0a et b sont des constantes liées au matériau.  

Cette relation n’est donc représentative de la courbe de Wöhler que dans sa partie BC.  

Par ailleurs, elle représente une droite dans des axes logarithmiques et non dans des axes 

semi-logarithmiques. 

 Formule de Stromeyer (1914)  

Pour prendre en compte l’asymptote horizontale, introduit l’équation suivante : 

  ln(σa + σD) = a − b log Nr (II. 7) 

Avec a>0, b>0. 

 

σa  =  σD  + (
C

Nr
)

1

b

 (II. 8) 

Cette équation est plus réaliste que celle de Wöhler et Basquin.  

 Formule de Palmgreen (1924) 

 

                                      σa  =  σD  + (
C

A + Nr
)

1

b

 

 

 

 

(II. 9) 
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 Formule de Weibull (1949)  

 

σa − σD
σR − σD

= (
C

A + Nr
)

1

b

 

 

(II. 10) 

 Formule de Bastenaire 

 (Nr + B)(σa − σD)e
A(σa−σD) = C (II. 11) 

Avec : 

Nr : le nombre de cycles à la rupture (ou initiation) 

A, B, C, a, b : des constantes déterminées à partir des données expérimentales. 

a : l’amplitude de la contrainte alternée 

D : la limite de fatigue 

II.5. Prise en compte des sollicitations d’amplitude variable 

L’estimation du comportement en fatigue des composants ou des structures en service 

est un problème qui nécessite de prendre en compte le type de chargement cyclique qui 

correspond généralement à des sollicitations d’amplitudes variables [58]. 

Les essais de fatigue effectués pour déterminer le diagramme d’endurance (courbe de 

Wöhler) sont effectués à amplitude constante. En pratique, il est relativement rare qu’une 

pièce soit soumise à de tels chargements, les sollicitations contenant plusieurs niveaux 

d’amplitude et/ou de valeur moyenne [59]. 

II.6. Influence de la contrainte moyenne 

Lorsque les essais de fatigue sont réalisés à contrainte moyenne σm non nulle (et 

constante), la durée de vie est modifiée, en particulier quand cette contrainte moyenne est 

relativement grande par rapport à la contrainte alternée [60]. 

• Une contrainte de traction diminue la durée de vie 

• Une contrainte de compression l’augmente 

La limite d’endurance σD est aussi modifiée par la superposition d’une contrainte 

moyenne non nulle. (Figure. II.8) 
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Alors, pour chaque contrainte moyenne non nulle, une limite d’endurance doit être 

déterminée. Par manque de résultats expérimentaux, ce calcul s’effectue à partir d’une 

relation appelée « critère de fatigue ».Si Sm augmente, SD (N) diminue. 

 

Figure. II. 8: Influence de la contrainte moyenne sur la courbe de Wöhler 

Les observations expérimentales ont mis en évidence que lorsqu’ une contrainte statique 

positive σm est superposée au chargement cyclique d’amplitude σa, la durée de vie de 

l’éprouvette ou de la pièce diminue. L’effet inverse est observé en présence d’une contrainte 

moyenne de compression. Afin de prendre en compte ce phénomène, des essais 

complémentaires peuvent être réalisés afin d’établir un diagramme de Haigh donnant, pour 

une durée de vie fixée N, la contrainte alternée admissible σa en fonction de la contrainte 

moyenne σm [61]  

II.6.1. Diagramme de Haig 

Sur ce diagramme, l'amplitude de contrainte σa est portée en fonction de la contrainte 

moyenne m à laquelle a été réalisé l'essai de fatigue (Figure. II.9). Il délimite le domaine de 

rupture du matériau pour un chargement uni axial, à l'intérieur de ce domaine, la rupture ne se 

produira pas au bout de N cycles .l'ingénieur peut prévoir si la rupture se produira sous un 

chargement de contrainte moyenne non nulle pour un certain nombre de cycles, Deux points 

particuliers sont à considérer [47]. 

 Le point A qui représente la limite d’endurance en sollicitation purement Alternée. le point 

B qui représente le comportement limite du matériau pour une contrainte alternée nulle. Ce 

point correspond donc à la contrainte de rupture du matériau au cours d’un essai statique.  
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Figure. II. 9 : Diagramme de HAIGH. 

La plupart des structures rencontrées imposent un état multiaxial de contrainte cyclique.  

Pour cela, on est amené à développer des critères de fatigue multiaxiale pour prévoir la 

rupture de la structure, et on introduit pour cela la notion de contrainte équivalente. 

Un critère de fatigue est un seuil, défini par une expression mathématique pour une 

durée de vie fixée (N0) et un matériau donné. Le seuil sépare l’état où la pièce est 

opérationnelle de celui où elle est endommagée par fatigue. D’une façon générale, un critère 

de fatigue est développé pour des chargements cycliques d’amplitude constante.  

La Figure. II.10montre les principaux critères de fatigue. Ces graphiques sont construits 

avec une durée de vie N0 (souvent donnée à 10
7
 cycles). Ces différents modèles sont [62] :  

 Droite de Goodman- Smith  

 σa = σD (1 −
σm
Rm
) (II. 12) 

 

 Droite de Söderberg 

 
σa = σD (1 −

σm
Re
) 

(II. 13) 

 Parabole de Gerber 

 
σa = σD (1 − (

σm
Rm
)
2

) (II. 14) 



Chapitre 2                                                                                        Concepts utilisés en fatigue 

43 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figure. II. 10 : Diagramme de Haigh. Représentation de Gerber, Goodman et Söderberg 

II.7. Les méthodes de prédiction des durées de vie  

Dans le but de choisir la relation la plus adéquate à notre cas d’étude et de l'appliquer 

sur la pièce de suspension à notre disposition. Nous allons examiner les différentes méthodes 

de prédiction de la durée de vie existantes dans la littérature et qui lient le nombre de cycles N 

aux contraintes maximales et aux déformations.  

Les méthodes de prévision de durée de vie en fatigue sont classées selon trois 

approches. Tout d'abord en déformation, en contrainte et pour conclure celle en énergie. Bien 

évidemment chaque technique est propre à un domaine de fatigue, c'est-à-dire à la fatigue 

olygocyclique, endurance limitée ou limite d'endurance [63]. 

 Les approches en déformation existantes sont: 

 Celles qui dérivent de la courbe de Manson-Coffin-Basquin (1965). 

 La proposition de Wang et Brown (1992). 

 Celle de Fatemi et Socie (1988). 

 Les approches en contrainte sont celles de: 

 Macha-Bedkowsky(1989). 

 Robert (1996). 

 Preumont Piéfort et Pitoiset (1994). 

 Morel (1996). 

 Stephanov(1993). 

 Les approches énergétiques évaluées sont : 

 De Bannantine (critère de Smith-Watson-Topper) (1974). 

 Celle Lagoda et Mâcha (1997). 
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II.7.1. Approches en déformation 

L’approche la plus répandue et la plus utilisée est celle développée par Manson-Coffin. 

Dans cette approche, les essais de fatigue sont contrôlés en déformation et le nombre de 

cycles à rupture est représenté en fonction de l’amplitude des cycles de déformation locale, 

estimée au point où la rupture a le plus de chance de se produire. Cette approche est adaptée 

au domaine des faibles nombres de cycles (fatigue Oligocyclique) où des déformations 

plastiques apparaissent [64, 65]. 

 
𝜀𝑝𝑎 =

∆𝜀𝑃
2
= 𝜀′𝑓(2𝑁𝑟)

𝑐 (II. 15) 

Avec : 

𝜀′𝑓 : est le coefficient de la ductilité à la fatigue 

c : est l’exposant de ductilité à la fatigue 

Dans le cas où les déformations plastiques sont négligeables devant les déformations 

élastiques, le modèle de Basquin est utilisé (1910). Ceci exprime la relation liant la contrainte 

à la durée de vie comme suit : 

 ∆𝜎𝑒
2
= 𝜎𝑎 = 𝜎

′
𝑓(2𝑁𝑟)

𝑏 (II. 16) 

Par les deux relations suivantes, (Figure. II.11) on peut finalement tirer la relation de. 

[Manson 1954, Coffin 1954] qui donne la déformation totale « élastique et plastique » en 

fonction du nombre de cycles à la rupture Nr  

 
 εea =

∆εe
2
=
σ′f
E
(2Nr)

b 
(II. 17) 

 
𝜀𝑝𝑎 =

∆𝜀𝑝

2
= 𝜀′𝑓(2𝑁𝑟)

𝑐 
(II. 18) 

Avec : 

𝜎′𝑓est le coefficient de résistance à la fatigue 

b est l'exposant de résistance à la fatigue 
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a) b) 

Figure. II. 11 : Amplitude de la déformation a) élastique b) plastique en fonction du nombre de cycle 

Comme σ = E. ε (loi de Hooke) alors :La relation de Manson Coffin (Figure. II.12) est 

la suivante: 

 
(𝜀𝑡)𝑀𝑎𝑛𝑠𝑜𝑛𝑛−𝐶𝑜𝑓𝑓𝑖𝑛 = 𝜀𝑒 + 𝜀𝑝   =

𝜎′𝑓

𝐸
(2𝑁𝑟)

𝑏 + 𝜀′𝑓(2𝑁𝑟)
𝑐 

(II. 19) 

 

Figure. II. 12 : Modélisation de Manson-Coffin[66] 

 

On note que la dernière relation est valable pour R=-1. Plusieurs auteurs ont proposé de 

modifier la formule afin de considérer l'effet de contrainte moyenne R≠-1, (Figure. II.13) 

toutefois la formulation la plus simple est celle proposée par Morrow [67].  

 

∆𝜀𝑡
2
=
𝜎′𝑓 − 𝜎𝑚

𝐸
(2𝑁𝑟)

𝑏 + 𝜀′𝑓(2𝑁𝑟)
𝑐 (II. 20) 
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Avec : 

 

𝜎𝑚𝑜𝑦 =
𝜎𝑚𝑎𝑥 + 𝜎𝑚𝑖𝑛

2
 

(II. 21) 

 
 

Figure. II. 13 : Représentation de l’effet de la contrainte moyenne [68] 

II.7.2. Approches en contrainte. 

Elle s’appuie sur l’hypothèse d’un comportement élastique du matériau et ignore donc 

l’occurrence éventuelle de déformations plastiques. Le niveau de contrainte appliqué est par 

conséquent faible et produit un nombre de cycles important. Pour cette raison cette approche 

est plus adaptée au domaine des grands nombres de cycles [69]. 

II.7. 3. Approche énergétique SWT 

Smith, Watson et Topper (SWT) [70] ont développé une approche énergétique, basée 

sur l'utilisation d'une variable d'endommagement issue d'un produit contrainte-déformation. 

L'hypothèse du départ exploitait d'une fonction unique qui pilote la durée de vie en fatigue des 

éprouvettes métalliques.  

 f(σmax, ε) = √σmax × ε × E (II. 22) 

Où E est le module de Young 𝜎𝑚𝑎𝑥 et 𝜀sont respectivement la contrainte maximale de 

traction du cycle et l'amplitude de déformation. Les essais réalisés par SWT étaient sur des 

éprouvettes lisses pour une large gamme de matériaux métalliques.  

Les déformations et les contraintes étaient imposées pour différents rapports de charge, 

ces essais ont montrés que pour une durée de vie donnée Nf, le produit σa × εa pour un essai 

de fatigue en traction compression alternée est égal au produit σmax × εa« représente la 
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densité d'énergie » pour un essai de traction ou compression ondulée. Dans le cas idéal le 

produit σmax × εa doit être englobé le cas particulier σmax × εa. 

Dans le cas d'un chargement complètement renversé, le produit, σa × εacomprend, le 

produit de la relation de Manson-Coffin et la relation de l'extrapolation de la courbe de 

Wöhler. Aussi, en combinant les équations (II.17) et (II.22), on obtient ainsi l’équation de 

SWT avec correction de la contrainte moyenne. 

 
σmaxεa =

(σ′f)
2

E
(2Nr)

2b + σ′fε
′
f(2Nr)

b+c 
(II. 23) 

II faut noter que : pour la méthode de Manson-Coffin ou celle de SWT, les relations 

proposées sont destinées aux matériaux qui disposent d'une zone plastique non négligeable 

dont elle apparaît clairement dans la courbe de contrainte-déformation des alliages 

d'aluminium. Le calcul de la déformation totale 𝜎𝑎pour ce type de matériaux est lié à la 

relation de Ramberg-Osgood. 

 
(εa)Ramberg−Osgood = εe + εp   =

σa
E
+ (
σa
H′
)

1

n
 

 

(II. 24) 

Avec : 

H est le coefficient de résistance cyclique, 

E le module de Young, 

nEst l'exposant de durcissement cyclique 

σaEst l’amplitude de la contrainte, 

 

Dans le cas d'une contrainte locale sinusoïdale à amplitude constante : 

 
σa =

σmax − σmin
2

 (II. 25) 

II.8. Facteurs influençant sur l'endurance des pièces 

La durée de vie en fatigue des matériaux ou des pièces est liée directement à un certain 

nombre de facteurs, qui sont principalement : les facteurs métallurgiques, géométriques, les 
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conditions de surfaces, les conditions de sollicitation et enfin l'influence de l’environnement 

[47].  

II.8.1. Paramètres d'ordre métallurgique 

II.8.1.1. Taille des grains 

Les structures à grains fins présentent une meilleure tenue en fatigue que les structures à 

gros grains. 

II.8.1.2. Orientation des fibres par rapport à la direction des efforts 

L'orientation générale des fibres confère au matériau une anisotropie plus ou moins 

marquée. Les caractéristiques statiques et la tenue en fatigue seront meilleures dans le sens 

longitudinal des fibres que dans les autres sens  

II.8.1.3. Taux d'écrouissage 

L'écrouissage résultant des opérations de formage a pour effet de consolider le matériau 

(augmentation de la limite d'élasticité), et par suite, améliore la tenue en fatigue. 

II.8.1.4. Traitement thermique 

Suivant que le traitement thermique provoque un adoucissement ou un durcissement du 

matériau, la tenue en fatigue sera diminuée ou augmentée.  

II.8.1.5. Défauts métallurgiques de l'alliage 

Les défauts métallurgiques (lacunes, défauts interstitiels, précipités, inclusions) 

provoquent des concentrations de contraintes locales. Ils peuvent être à l'origine de 

l'endommagement par fatigue. 

II.8.2. Paramètres d'ordre mécanique 

II.8.2.1. Nature du chargement 

Le chargement peut être monotone ou variable (et même aléatoire, spectre). Dans le cas 

des chargements monotones les paramètres prépondérants sont : 

 la forme du signal : un signal de type carré est plus pénalisant que celui de type sinusoïdal; 

 le rapport R (rapport entre la valeur minimale et la valeur maximale du chargement) : à 

contrainte maximale constante, si R augmente, la durée de vie augmente; 
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 la contrainte moyenne : à amplitude de chargement constante, si m augmente, la durée de 

vie diminue. 

Dans le cas des chargements variables, les paramètres prépondérants sont : 

 la présence de surcharges : la répétition périodique d'une surcharge peut retarder la 

propagation de fissures; 

 l'ordre d'apparition des cycles. 

II.8.3. Paramètres d'ordre géométrique 

II.8.3.1. Discontinuité dans la géométrie : entailles, trous. 

Un accident de forme augmente localement le niveau de contrainte. Cette augmentation 

peut être traduite par un coefficient de contrainte élastique Kt: rapport entre la contrainte 

locale maximale et la contrainte nominale. Dans le domaine d'endurance limité (domaine visé 

par l'industrie aéronautique), si la valeur de Ktaugmente, la durée de vie diminue. 

II.8.3.2. Effet d'échelle 

La tenue en fatigue de deux pièces de même géométrie mais de dimensions différentes 

n’est pas la même : la résistance à la fatigue diminue plus les dimensions d'une pièce 

augmentent. Cela s'explique principalement par le volume de matière sollicité : plus celui-ci 

est grand, plus la probabilité d'avoir des défauts métallurgiques est grande.  

II.8.3.3. Qualité de l'usinage 

Généralement, l'endommagement par fatigue apparaît en premier lieu à la surface des 

pièces. La prise en compte des deux aspects suivants améliore la tenue en fatigue : 

 l'aspect micro géométrie de la surface : un mauvais usinage provoque en surface des 

microreliefs susceptibles d'augmenter localement le niveau de contrainte ;  

 l'aspect contraintes résiduelles : l'usinage peut introduire des contraintes résiduelles de 

traction en surface; ces contraintes se superposant à celles du chargement accélèrent 

l'endommagement par fatigue. 

II.8.4.Environnement 

 Un milieu agressif (températures élevées, milieux corrosifs...) aggrave le phénomène de 

fatigue. Il apparaît des phénomènes nouveaux comme le fluage ou la corrosion. Leur action 

est liée au temps d'exposition.  
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II.9. Notion d’endommagement. Lois de dommage 

L'endommagement par fatigue est la modification des propriétés du matériau causée par 

des efforts répétés ou cycliques. La continuité de ces efforts peut conduire à la rupture des 

pièces. Le dommage est donc un phénomène progressif qui dépend du niveau de contrainte 

appliquée et, du nombre d’applications à ce niveau; d’où le terme de cumul de dommage [48]. 

Palmgren fut le premier à introduire le concept de sommation linéaire de dommage de fatigue 

en 1924. French était le précurseur, dans ses investigations, pour montrer l'effet de surcharge 

sur la limite d'endurance en 1933. En 1937, Langer propose de séparer le processus de 

dommage par fatigue en deux étapes : amorçage de fissure et propagation de fissure, la règle 

linéaire étant proposée pour chaque étape. En 1938, Kommers suggère d'utiliser la variation 

de la limite d'endurance comme une mesure du dommage. Ces trois concepts (sommation 

linéaire, variation de la limite d'endurance et processus de dommage en deux étapes) furent à 

la base des modèles de cumul phénoménologique de dommage [71].Pour quantifier le niveau 

d’endommagement, on impose au paramètre représentation du dommage. D’une variation 

entre 0 (état vierge) et 1 (apparition d’une fissure décelable, ou instant de rupture). La figure 

27 illustre cette approche. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. II. 14 : Cumul de dommage par fatigue [72] 

Deux groupes de lois sont proposés pour décrire le phénomène d’endommagement par fatigue 

sous l’effet du chargement : les lois de cumul linéaire et non linéaire.  

La suite du chapitre est consacrée aux modèles linéaires. Ces lois s’appuient sur le 

concept de Palmgren. Miner est le premier à donner une formulation mathématique au  
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concept de Palmgren que l’on connait généralement sous l’appellation de règle de Palmgren-

Miner ou de Miner.  

II.9.1. Loi de Miner 

Le dommage emmagasiné par le matériau à chaque cycle est uniquement fonction du 

niveau de contrainte  ; pour ni cycles appliques, le dommage au sens de Miner est la fraction 

de durée de vie dépensée au niveau de contrainte i, L'endommagement par fatigue est la 

modification des propriétés du matériau causée par des efforts répétés ou cycliques. La 

continuité de ces efforts peut conduire à la rupture des pièces. La défaillance peut se présenter 

même lorsque les contraintes appliquées sont nettement inférieures à la résistance de traction 

ou à la limite d'élasticité [48]. Ainsi le dommage di pour un cycle est calculé par [74]. 

 
εai =

∆εi
2
=
σ′f
E
(2Nri)

b + ε′f(2 Nri)
c⟹ Nri 

(II. 26) 

 d1 =
1

Nr1
 ;  d2 =

1

Nr2
;  d3 =

1

Nr3
 ; d4 =

1

Nr4
 ;  d5 =

1

Nr5
 (II. 27) 

 
di =

n𝑖
Nri

 
(II. 28) 

 

Dans le cas d'un chargement à amplitude variable, (Figure. II.14) on utilise la loi de 

cumul d'endommagement de Palmgren (1924) et Miner (1945).  

 
⟹D =∑di

k

i=1

=∑
n𝑖
Nri

k

i=1

 
(II. 29) 

 
D =∑di

k

i=1

= d1 + d2 + d3 + d4 + d5 +⋯dk (II. 30) 

 

Où Nri est le nombre de cycles à rupture correspondant au niveau i, obtenu sur la 

courbe de Wöhler expérimentale du matériau considéré. Dans le cas ou k blocs de contraintes 

d’amplitude i (i = 1, k) sont appliqués successivement avec chacun ni cycles, le dommage 

total subi par la structure est : 
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=
1

Nr1
+
1

Nr2
+
1

Nr3
+
1

Nr4
+
1

Nr5
+⋯

1

Nrk
 

(II. 31) 

 

L'amorçage ou la défaillance se produit lorsque : 

 
D =∑

n𝑖
Nri

k

i=1

= 1 
(II. 32) 

 

 

Si D ≥ 1 ⟶ Rupture ‼ 

 
 

Figure. II. 15 : Amplitude de la déformation par blocks en fonction du nombre de cycle à la rupture 

Reste à noter que la loi de Palmgren-Miner est la plus connue et la plus utilisée par le 

fait que non seulement elle apparaît logique, mais en plus facile à appliquer. 

II. 10. Méthodes de comptage de cycles 

Au cours de leur vie, les structures industrielles sont généralement soumises à des 

chargements complexes dont les niveaux de sollicitations sont variables.  

Les méthodes de comptage ont pour objectif de définir le spectre de contrainte mesuré. 

Le volume souvent important des données impose de faire appel à des techniques digitales et 

de procéder à une réduction des données par élimination des temps morts, d’utilisation et des 

chargements apriori non endommageant. 

Il en résulte une suite d’extremums, constituée de maximum et minimum consécutifs 

qui est soumise à l’analyse après avoir réparti les amplitudes en classes. Les méthodes de 

comptage de cycles aléatoires consistent à extraire de cette suite les caractéristiques qui  
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permettent d’adapter la méthode de simulation au cas particulier étudié, soit par calcul, soit 

par essai [75].Parmi les nombreuses méthodes qui existent, on distingue en particulier : 

1- le comptage des temps de maintien, 

2- le comptage des extrema, 

3- le comptage des dépassements de niveaux, 

4- le comptage des étendues, 

5- le comptage des étendues appariées, 

6- le comptage de cycles Rainflow (Annexe I) 

Cette dernière (méthode Rainflow), est la plus utilisée cette méthode de calcul, est présentée 

dans l’annexe I. 

 

II. 11. Conclusion 

Dans ce chapitre, nous avons passé en revue les lois les plus employées dans l‘analyse 

des structures en fatigue. Parmi les nombreuses approches utilisées dans le calcul de la durée 

de vie nous avons décrit trois approches celle en contrainte, en déformation et enfin 

énergétique .Nous nous sommes particulièrement intéressés à l’influence de la contrainte 

moyenne sur la durée de vie des structures et enfin les lois de cumul de dommage linéaire et 

non linéaire sont abordés. 
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Chapitre III 

Les outils du dimensionnement en fatigue multiaxiale 
 

III.1. Introduction 

Un des problèmes spécifiques du dimensionnement en fatigue des composants 

mécaniques est la prise en compte du caractère multiaxial, le cas échéant, des états de 

contraintes existant au point où est conduite l’analyse en fatigue. L’utilisation de méthodes de 

dimensionnement pertinentes permet d’éviter l’amorçage des fissures pouvant conduire à la 

rupture des pièces et des structures. L’outil adapté pour traiter cet aspect est un critère de 

fatigue multiaxial, qui permet d’établir une relation entre les contraintes du cycle multiaxial et 

les caractéristiques en fatigue du matériau.  

Ce chapitre présente les bases de ces méthodes: critères de résistances après avoir 

présenté le principe d’un critère de fatigue multiaxiale et les grandes familles associées 

(invariants, plan critique, énergie).Une attention particulière est portée sur les critères de 

fatigue qui sont basées sur les approches globales et plan critique [78]. 

III.2. Rôle d’un critère de fatigue multiaxiale 

Pour un état de contraintes multiaxiales toutes les composantes du tenseur des contraintes 

participent à l’endommagement du matériau, ils sont généralement plus sévères pour la tenue 

en fatigue que ceux d’une sollicitation uniaxiale. La figure.III.1 résume schématiquement les 

différents types de sollicitation 

 

a)Torsion-flexion       b) Traction-pression interne  c)torsion-pression interne –traction 

d) traction  biaxiale 

Figure. III. 1 : Types de sollicitation utilisée en fatigue multiaxiale [79, 80]            
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Nous avons choisi d’établir une analogie entre le rôle d’un critère de résistance (tel que celui de 

Von Mises par exemple) et celui d’un critère de fatigue. Un critère de résistance permet de 

situer un état de contrainte multiaxial par rapport à la limite d’élasticité du matériau. De la 

même façon, un critère de fatigue permet de situer un cycle multiaxial de contraintes par 

rapport à la limite de fatigue à N cycles du matériau figure.III.2 

     [

𝜎11 𝜎12 𝜎13
𝜎21 𝜎22 𝜎23
𝜎31 𝜎32 𝜎33

]

     

           État multiaxial de contraintes

         
     
   𝐶𝑟𝑖𝑡è𝑟𝑒 𝑑𝑒 𝑟é𝑠𝑖𝑠𝑡𝑎𝑛𝑐𝑒
↔                     [

𝜎𝑒 0 0
0 0 0
0 0 0

]

                      Limite d’élasticité e en traction

 

 

     Critère  de fatigue           

          multiaxial  

 

 

(a). Cycle multiaxial de 

contraintes  

(b). Cycle uniaxial de contraintes 

correspondant à la limite de fatigue à 

N cycles du matériau 

                   Figure. III.2 : Analogie du principe d’utilisation d’un critère de résistance 

                                         et d’un critère de fatigue multiaxial 

 

 III. 3. Dimensionnement en fatigue multiaxiale d’amplitude constante 

 III.3. 1. Notion d’un critère de fatigue multiaxiale 

Les critères de résistance (tel que celui de Tresca ou de Von Mises) permettent  de 

statuer sur le dépassement de la limite d’élasticité d’un matériau soumis à un état de 

contrainte multiaxial, les critères multiaxiaux sont des outils permettant de savoir si la 

limite d’endurance ou plus généralement la limite de fatigue à N cycles du matériau est 

atteinte pour une succession d’états de contraintes définissant un cycle multiaxial. 
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Un critère de fatigue est cependant plus complexe qu’un critère de résistance du fait du 

caractère variable des contraintes au cours du cycle du au phénomène de fatigue. 

Un critère de fatigue est représenté à l’aide d’une fonction (1) permettant de définir un 

domaine de sécurité (ou de survie) vis-à-vis de l’amorçage d’une fissure de fatigue 

(figure.III.3)avec une probabilité donnée (généralement 50%) pour un matériau donné soumis à 

un chargement cyclique d’amplitude constante durant un nombre de cycles fixé (10
7
) par 

exemple et qui met en relation les grandeurs issues du cycle multiaxial de contraintes 

[σij(t)]T
définies sur la période T (amplitudes, valeurs moyennes, valeurs maximales, parties 

alternées) et des limites d’endurance (ou des limites de fatigue à N cycles) suivant plusieurs 

modes de sollicitations simples (traction alternée symétrique 𝜎−1 , flexion alternée symétrique 

f−1, traction répétée 𝜎0, flexion répétée f0, torsion alternée symétrique𝜏−1. Cette fonction de 

fatigue est prise égale à l’unité lorsque la limite d’endurance ou la limite de fatigue du matériau 

est atteinte [82]. 

 E ([σij(t)]T
, 𝜎−1, f−1, 𝜎0, f0, 𝜏−1) = 1 (III. 1) 

On distingue donc deux domaines, un de rupture et un de non rupture illustré sur la figure III.4 

  

Figure. III. 3 : Principe d’un critère à deux variables. Chaque point de la pièce étudiée a pour 

image un point dans l’espace du critère (dans le domaine de sécurité ou non) [83] 
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Figure. III. 4 : Illustration des critères d’amorçage [84] 

Un critère de fatigue traduit donc par la valeur de la fonction E le caractère plus ou moins 

endommageant du cycle de contraintes appliqué.si celle-ci est inférieure à l’unité (E<1), le 

critère prévoit l’amorçage d’une fissure au-delà du nombre N de cycles définissant l’endurance 

ou la limite de fatigue du matériau. Si la fonction de fatigue est supérieure à l’unité (E>1), le 

critère prévoit au contraire l’apparition d’une fissure avant l’application des N cycles 

correspondant au seuil d’endurance ou à la limite de fatigue. Enfin, lorsque la fonction de 

fatigue est égale à l’unité, la durée de vie du matériau soumis au cycle multiaxial considéré 

coïncide avec la durée de vie (N cycles) du matériau correspondant aux limites d’endurance ou 

aux limites de fatigue utilisées pour le calcul de E. 

Il faut noter que les critères de fatigue permettent de statuer sur le fait que la limite 

d’endurance (respectivement la limite de fatigue a N cycles) du matériau est atteinte ou pas par 

le cycle multiaxial de contraintes traité. La défaillance ou ruine par fatigue ainsi révélée par un 

critère est traduite par la notion d’amorçage d’une fissure, sans préjuger en quoi que ce soit de 

ses dimensions. C’est la raison pour laquelle on parle généralement de critères d’amorçage à 

l’endroit des critères de fatigue multiaxiaux [85]. 

III.3.2. Formalisme et classification des critères de fatigue multiaxiaux 

Une étude bibliographique a permis de recenser 37 critères de fatigue multiaxiale, 

l’ensemble des critères sont répartis en trois approches distinctes qui se différencient par leur 

concept [78] : 

 La première approche, dite empirique, regroupe les critères dont le formalisme est issu de 

résultats expérimentaux. 

 La deuxième approche porte le nom d’approche globale. Elle réunit entre autres les 

critères où interviennent des invariants du tenseur des contraintes ou de son déviateur.  
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 La troisième approche, de type plan critique, rassemble les critères dont le formalisme est 

basé sur la recherche d’un plan physique critique.  

Parmi ces trois approches, des sous-groupes différencient les formalismes des critères. On 

distingue: 

 les critères macroscopiques  ces critères font intervenir des contraintes évaluées à l’échelle 

macroscopique.  

 les critères microscopiques : Ils sont dits microscopiques bien que leur formalisme final 

utilise des grandeurs macroscopiques. 

La figure III.5 récapitule les critères multiaxiaux de fatigue répertoriés dans la littérature ainsi 

que leur classification. 
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Figure. III. 5 : Classification des critères multiaxiaux de fatigue [82] 

 

 

Empirique 

Hohenemser & Prager        Davies 

Gough & Pollard                Lee 1 

Nishihara & Kawamoto     Lee 2 

Globale 

Macroscopique 

Sines                Deitmann & Issler 3 

Crossland         Deitmann & Issler 1 

Marin               Deitmann & Issler 2 

Hashin              Grübisic & Simbürger 

Kinasoshvili     Altembach & Zolocheski 1 

Fogue               Altembach & Zolocheski 2 

Kakuno & Kawada 

Microscopique Papadopoulos 1     Papadopoulos II 

Energétique 

Froustey & Lasserre   Palin Luc 

Plan critique 

Macroscopique 

Stulen & Cummings   Matake 

Findley                        Flavenot & Skalli 

Yokobori                     Robert 

McDiarmid 1               Munday & Mitchell 

McDiarmid 2                Froustey dérivé  

                                     Yokobori 

Microscopique 
Dang Van 1                 Galtier & Séguret 

Dang Van 2                 Deperrois 



Chapitre 3                                          Les outils du dimensionnement en fatigue multiaxiale 

61 

III.3.3. Notions sur les tenseurs de contraintes 

Le tenseur est fondamental en mécanique pour décrire les états de contraintes et de 

déformations régnant dans un milieu continu. La convention usuelle est la suivante pour 

décrire l’état de contraintes d’un point matériel ou un élément de volume en trois dimensions 

[86]. La figure III.6 représente les contraintes s’appliquant sur les facettes d’un cube. 

 

 

𝜎 = [

𝜎𝑥𝑥 𝜎𝑥𝑦 𝜎𝑥𝑧
𝜎𝑦𝑥 𝜎𝑦𝑦 𝜎𝑦𝑧
𝜎𝑧𝑥 𝜎𝑧𝑦 𝜎𝑧𝑧

]où𝜎𝑖𝑗 = 𝜎𝑗𝑖 

 

 

 

 

Figure. III. 6 : Représentation des contraintes 

III.3.3. 1. Les invariants scalaires du tenseur des contraintes 

La valeur des différentes composantes [σij]dépend de l’orientation des axes (repères) de 

référence. Il est heureusement possible de définir des scalaires représentatifs du tenseur des 

contraintes indépendants du repère de projection du tenseur. Ces coefficients caractéristiques 

du polynôme P = det(σ − λI)sont les invariants du tenseur des contraintes. 

Les invariants I1, I2, I3 du tenseur des contraintes et J1, J2 et J3 de son déviateur [sij].sont [87] : 

 

{
 
 

 
 

𝐼1 = 𝑡𝑟(𝜎)

𝐼2 =
1

2
𝑡𝑟(𝜎. 𝜎)

𝐼3 =
1

3
𝑡𝑟(𝜎. 𝜎. 𝜎)

 𝑒𝑡 

{
 
 

 
 

𝐽1 = 𝑡𝑟(𝑆)

𝐽2 =
1

2
𝑡𝑟(𝑆. 𝑆)

𝐽3 =
1

3
𝑡𝑟(𝑆. 𝑆. 𝑆)

 
(III. 2) 

 

 Le premier invariant de contraintes I1  

Le premier invariant est la contrainte moyenne, cet invariant est donc défini par la trace du 

tenseur, c'est-à-dire la somme des composantes formant la diagonale de la matrice. 

 

 I1 = 𝑡𝑟(𝜎) = 𝜎𝑥𝑥 + 𝜎𝑦𝑦 + 𝜎𝑧𝑧 (III. 3) 
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Cet invariant est défini par le déviateur de contrainte « s » issu des composantes hors de 

la diagonale du tenseur (matrice de trace nulle) par :  

 𝜎 = s +
1

3
tr(σ) I 

I = [
1 0 0
0 1 0
0 0 1

] 

𝑠 =

[
 
 
 
 
 
2σxx − σyy − σzz

3
σxy σxz

σyx
σyy − σxx − σzz

3
σyz

σzx σzy
σzz − σxx − σyy

3 ]
 
 
 
 
 

 

𝑠𝑥𝑥 =
2σxx − σyy − σzz

3
 ⇒ 𝑆𝑋 =

2σX − σY − σz
3

 

𝑠𝑦𝑦 =
σyy − σxx − σzz

3
 ⇒ 𝑆𝑌 =

σY − σX − σZ
3

 

𝑠𝑧𝑧 =
σzz − σxx − σyy

3
 ⇒ 𝑆𝑍 =

σZ − σX − σY
3

 

(III. 4) 

(III. 5) 

 

(III. 6) 

 

(III. 7) 

(III. 8) 

(III. 9) 

L’expression de la pression hydrostatique est : 

 σH =
  1

3
 tr (σ) ⇒ σ(H) =

1

3
[σxx(t) + σyy(t) + σzz(t)] (III. 10) 

 Le second invariant du déviateur de contraintes J2 

 
J2 = −

1

2
SijSij = SXSY + SYSZ + SZSX = −

1

2
 

     =  −
1

6
[(σX − σY)

2 + (σY − σZ)
2 + (σZ − σX)

2] 

(III. 11) 

(III. 12) 
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III.3.4. Les différentes familles des critères 

III.3.4.1. Les critères d’approche empirique 

Cette famille regroupe six critères. Ils sont issus de résultats expérimentaux obtenus 

généralement pour un type de sollicitation multiaxiale déterminé. Il s’agit habituellement de 

traction-torsion ou de flexion-torsion, le plus souvent en phase. On peut citer parmi les 

modélisations les  plus anciennes celle de Hohenemser&Prager élaborées en 1933 [88]; les plus 

récentes sont proposées par Lee qui datent de 1989 [89,90]. Ces critères utilisent les amplitudes 

et les valeurs moyennes des composantes du tenseur des contraintes des sollicitations 

considérées séparément (traction, flexion, torsion), ainsi que des limites d’endurance pour 

différentes sollicitations simples telles que la traction, la flexion ou la torsion. Certaines 

formulations utilisent la résistance maximale à la traction ou au cisaillement. 

III.3.4.1.1. Le critère de Hohenemser&Prager 

La fonction de fatigue de ce critère [89] s’exprime suivant : 

 
EHP=(

τa

τ−1
)
2

+ (
σm

Rm
)
2

 
(III. 13) 

 

Où 

τ−1etRm sont respectivement la limite d’endurance du matériau en torsion alternée symétrique et sa 

résistance maximale de traction. 

III.3.4.1.2. Le critère de Lee II  

Soon Book Lee a modifié son critère en 1989. Il a  introduit un exposant ncomprit entre 1 

et 2, cet exposant représente une constante empirique, ce dernier s’écrit [89,90]: 

 

σa [1 + (
τaσFP−1

D

τ−1
D σa

)
α

]

1

α

1 − (
σm

Rm
)
n ≤ 1 

 

(III. 14) 

où 

σaetτasont respectivement les amplitudes des contraintes de flexion et de torsion 

σFP−1
D etτ−1

D désignent les limites de fatigue respectivement en flexion plane et en torsion alternée 

symétriques. 

 

 

III.3.4.2. Les critères d’approche plan critique 
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Cette famille regroupe 14 critères de fatigue élaborés de 1954 à nos jours leurs auteurs 

considèrent que l'endommagement du matériau par fatigue, en un point de la structure est 

imposé par le plan matériel le plus sollicité passant par ce point les sollicitations qui entraînent 

l'amorçage d'une fissure en fatigue à grand nombre de cycles se font pour la plus part des 

matériaux dans le domaine élastique. Cependant il y a apparition de plasticité localisée dans 

certains grains orientés préférentiellement.  

L’hypothèse physique intéressante du modèle est que le matériau s’adapte localement (il 

devient élastique après être passé par la plasticité) en-dessous de la limite d’endurance, ce qui 

correspond à la non initiation de fissure.  

Le critère de type plan critique suppose que l’endommagement causé par fatigue est 

maximum il se produit sur un plan physique unique où l’amplitude de la contrainte tangentielle 

est maximale. Le calcul du critère est associé à ce plan 

 

a) Définition d’un plan critique 

 

L’amorçage d’une fissure se produit sur des bandes de glissement persistantes pour tous 

les modes de chargement [91, 92,93]. Le premier stade de propagation après l’initiation suit des 

plans critiques de contrainte de cisaillement maximale. Cependant en en stade 2 la fissure se 

trouve souvent sur des plans critiques de contrainte normale maximale (mode I). Les 

orientations de ces plans critiques peuvent être calculées par une méthode d’accumulation du 

dommage pour chaque cas de chargement considéré [94].La figure III.7 montre l’orientation du 

vecteur normal au plan critique. 

 

 

n⃗ = [
sinθ cosφ
sinθ sinφ

cosθ

]

(x,y,z)

 

 

 

Figure. III. 7: Coordonnées du vecteur normal au plan critique. 

 

b) Nomenclature  
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Les contraintes intervenant dans les critères de fatigue de type plan critique sont 

principalement les composantes normales et tangentielles des contraintes agissant sur un plan 

physique de normale h au cours du cycle multiaxial considéré (Figure. III. 8). Celles-ci sont 

obtenues par projection des états de contraintes sur le plan et sur sa normale. A l’instant t, le 

tenseur de contrainte [σt]agit sur le plan de normale h par le biais de son vecteur contrainte 

Φh(t). 

 Φh(t) = [𝜎(𝑡)]ℎ (III. 15) 

Ce vecteur est décomposé ensuite en une contrainte normale 𝜎ℎℎ(𝑡) et une contrainte 

tangentielle 𝜏ℎ(𝑡) 

 𝜎ℎℎ(𝑡) = ℎ[𝜎(𝑡)]ℎ 

𝜏ℎ(𝑡) = √𝜎𝑢ℎ
2 (𝑡) + 𝜎𝑣ℎ

2 (𝑡) 

(III. 16) 

(III. 17) 

Avec 

 𝜎𝑢ℎ(𝑡) = 𝑢[𝜎(𝑡)]ℎ 

𝜎𝑣ℎ(𝑡) = 𝑣[𝜎(𝑡)]ℎ 

(III. 18) 

(III. 19) 

où 

u,v,h est le repère lié au plan physique. 

La décomposition du vecteur contrainte Φh(t)sur le plan physique (π) de normale h 

passant par le point P à l’instant est présentée par la figure III.8, le repère (1, 2, 3).est lié à la 

matière ; les contraintes sont exprimées dans ce repère. 

 
 

 

Figure. III. 8 : Décomposition du vecteur de contraintes Φh(t) dans le repère (u, v, h) [95] 
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Les différentes contraintes normales et tangentielles utilisées par de nombreux critères sont 

détaillées dans les paragraphes qui suivent. 

 Calcul de l’amplitude de la contrainte normale 

L’évolution de la contrainte normale hh(t) agissant sur le plan matériel P au cours d’un 

cycle multiaxial de contraintes (de période T) est décrite sur la figure III.9. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. III. 9 : Amplitude de la valeur moyenne de la contrainte normalehhsur le plan de normale h 

 

L’amplitude de la contrainte alternée normale au plan physique au cours du cycle hha 

 𝜎ℎℎ𝑎 =
𝜎ℎℎ𝑚𝑎𝑥 − 𝜎ℎℎ𝑚𝑖𝑛  

2
 (III. 20) 

L’amplitude de la contrainte normale moyenne 

 
𝜎ℎℎ𝑚 =

𝜎ℎℎ𝑚𝑎𝑥 + 𝜎ℎℎ𝑚𝑖𝑛
2

 
(III. 21) 

La contrainte normale hh(t) à l’instant t comporte ainsi une partie moyenne hhm et une partie 

alternée hha(t) : 

 𝜎ℎℎ𝑎(𝑡) = 𝜎ℎℎ(𝑡) − 𝜎ℎℎ𝑚 (III. 22) 

Avec : 

σhhmax : Contrainte normale maximale 

σhhmin   : Contrainte normale minimale 
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σhha     : Amplitude de la contrainte normale  

σhha(t) : Partie alternée de la contrainte normale à l’instant t 

σhhm     : Contrainte normale moyenne 

 Calcul de l’amplitude de la contrainte tangentielle (Cission) 

Le grand problème, qui se pose aux applications des critères locaux, est la détermination 

de l'amplitude de la contrainte de cisaillement. Pour cela des méthodes analytiques et 

graphiques ont été proposé par Lemaître et al [96] montrent que cette amplitude est égale à la 

moitié de la corde la plus longue (figure III.10a) dont : 

𝜏𝑎=
1

2
 et 𝑚𝑎𝑥⏟

𝑖

{𝑚𝑎𝑥⏟
𝑗

(‖𝜏(𝑡𝑖) − 𝜏(𝑡𝑗)‖)}pour (Li et al [97]), elle est déterminée par l’ellipse 

minimale circonscrite au trajet (figure III.10b) dont l'amplitude de cisaillement s'écrit 

𝜏𝑎=√𝑟𝐴
2 + 𝑟𝐵

2 . Pour Melin [98], cette contrainte est obtenue par le rectangle minimum 

circonscrit (figure III.10c) et dont l'amplitude de contrainte de cisaillement est 𝜏𝑎=√𝑆𝐴
2 + 𝑆𝐵

2 . 

 

 

Figure. III. 10 : Evolution de l'amplitude de la contrainte tangentielle 

La détermination de l’amplitude de la partie alternée et de la valeur moyenne de la 

contrainte tangentielle est plus complexe du fait du caractère bidimensionnel de la contrainte 

tangentielle. Elle nécessite la construction du plus petit cercle circonscrit au trajet de charge.  

En général cette méthode du cercle circonscrit à la courbe décrit par l’extrémité de la 

contrainte de cisaillement macroscopique, est la plus utilisée. 

Ce cercle est constitué par l’extrémité du vecteur contrainte de cisaillement τh(t) sur le 

plan physique (figure III. 11) au cours du cycle. Par commodité d’écriture, toutes les notations 

des différents termes des contraintes tangentielles représentent des vecteurs et leur norme 

lorsqu’elles sont utilisées dans les formulations des critères [99]. 
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Figure. III. 11 : Définition de l’amplitude de la contrainte tangentielle alternée 𝜏ℎ𝑎 [100]. 

 𝜏ℎ𝑎(𝑡) = 𝜏ℎ(𝑡) − 𝜏ℎ𝑚 (III. 23) 

Avec :  

𝜏ℎ𝑎 ∶ Amplitude de la contrainte tangentielle (rayon du plus petit cercle circonscrit au trajet de charge, 

elle est égale à la plus grande valeur possible de τha (t) au cours du cycle sur le plan matériel P. 

𝜏ℎ𝑚: Contrainte tangentielle moyenne (vecteur PO) 

𝜏ℎ𝑎 (𝑡) : Contrainte tangentielle alternée à l’instant t  

 

III.3.4.2.1. Critère de Dang Van I [101] 

Le critère de Dang Van I est basé sur la constatation que l’amorçage est un phénomène 

local prenant naissance à l’échelle du grain. L'auteur affirme que l’amorçage est dû au 

cisaillement des plans cristallographiques les plus défavorablement orientés. La contrainte de 

cisaillement locale agissant sur ces plans est un paramètre à considérer. L’influence de la 

pression hydrostatique est prépondérante dans le phénomène d’ouverture des fissures, une 

traction favorise  ce mécanisme une compression hydrostatique le rend plus difficile [102, 103] 

On recherche sur chaque facette de normal hle plus petit cercle circonscrit au trajet de 

chargement décrit par l’extrémité du vecteur cission A chaque instant, on cherche le plan 

subissant la plus forte cission, on calcule le critère de danger traduisant la distance du trajet de 

chargement à droite de seuil d’endurance : 

 
Max⏟
h

(Max⏟
t

{
τha(t) + ασH(t)

β
}) ≤ EDV1 

(III. 24) 

 

Avec 
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σH(t) =

1

3
[σ11(t) + σ22(t) + σ33(t)] (III. 25) 

Où 

τha(t)est la contrainte microscopique de cisaillement du plan de normale h à l’instant t, σH(t)est la 

pression hydrostatique à l’instant t. Les constantes, α et β toujours obtenues avec les limites de 

fatigue sont identifiées à l’aide des limites de fatigue, en flexion pure (ou traction – 

compression) et torsion puref−1 et τ−1  respectivement. L’identification de ces deux constantes 

constitue le calage du critère. 

 
𝛽 = 𝜏−1      𝑒𝑡      α = 3 (

τ−1
f−1

−
1

2
) (III. 26) 

La condition de validité du critère est lorsque : 

 τ−1
f−1

>
1

2
 

(III. 27) 

a) Diagramme d’endurance du critère 

Un cycle de contrainte se traduit sur un plan de normale h par une courbe fermée dans le 

repère pression hydrostatique-contrainte tangentielle alternée (p,𝜏𝑎) (figure III.12). Cette 

courbe est constituée par l’ensemble des points (p(t),𝜏ℎ𝑎(t)) représentatifs de l’état des 

contraintes sur ce plan au cours d’un cycle. 

La droite d’endurance du critère a pour équation : 𝜏𝑎 + 𝛼𝑝 = 𝛽 si le cycle de contrainte 

reste en deçà de cette droite, il n’y a pas amorçage de fissure au seuil de l’endurance sur le plan 

considéré. D’après le critère si la courbe représentative d’un cycle traverse ou tangente la droite 

d’endurance, l’amorçage d’une fissure par fatigue se produit. Dans le cas où cette courbe reste 

strictement au-dessous de la droite d’endurance du matériau, c’est sa proximité relative vis à 

vis de la droite d’endurance qui traduit la sévérité du cycle en question du point de vue de la 

fatigue. Lorsque la courbe se trouve en dessous de la droite matérielle en tout point de la 

structure alors il n y a pas amorçage de fissure de fatigue et dans le cas où cette courbe coupe la 

droite matérielle alors il y a amorçage de fissure au point considéré. 
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Figure. III. 12: Diagrammes d’endurance de Dang Van dans le cas de non-rupture et de rupture[104]. 
 

b) Calage du critère 

Deux limites de fatigue distinctes sous sollicitations simples sont nécessaires pour 

déterminer les deux constantes 𝛼 et 𝛽 du critère de Dang Van. Pour chaque type d’essai de 

fatigue donnant lieu à une limite de fatigue particulière (traction alternée symétrique, traction 

répétée, torsion alternée symétrique,…), on détermine, dans le repère (p,𝜏𝑎) le point 

appartenant à la courbe fermée représentative de cet essai sur le plan critique et situé sur la 

droite d’endurance du critère. Les coordonnées de ce point vérifient donc la relation : 

 
Max
h
(Max

t
{
τha(t) + ασH(t)

β
}) = EDV1 (III. 28) 

Le plus souvent les deux limites de fatigue qui servent au calage du critère sont prises 

parmi : 

𝜎−1, limite de fatigue en traction-compression alternée symétrique (R = −1), 

τ−1, limite de fatigue en torsion alternée symétrique (R = −1), 

𝜎0, limite de fatigue en traction répétée (R = 0), 

Pour l’essai de traction alternée symétrique (limite de fatigueσ−1) 

 
[𝜎(𝑡)] = [

σ−1 sinwt 0 0
0 0 0
0 0 0

] 
(III. 29) 

 

Pour cet essai, 𝜏ℎ𝑎(t) et p(t) sont maximales simultanément et leurs valeurs sont obtenues 

pour sinωt = 1, c’est à dire pour : 
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[𝜎]𝑚𝑎𝑥 = [

σ−1 0 0
0 0 0
0 0 0

] (III. 30) 

D’où : 

 Max
t
[τha(t) + ασH(t)] = Max

t
[τha(t)] + Max

t
[ασH(t)] (III. 31) 

 

On obtient donc : 

 

 

Max
t
 σH(t) = Max

t
(
σ−1 sinωt

3
) =

σ−1
3

 

 

(III. 32) 

 

Et d’après le tricercle de Mohr, le cisaillement maximal est : 

 𝜏𝑚𝑎𝑥 =
𝜎−1
2

 (III. 33) 

 

Puisque les trois contraintes principales sont : (𝜎−1, 0 et 0) 

Ainsi : 

 ⇔
σ−1
2
+ α

σ−1
3
= β (III. 34) 

Pour l’essai de torsion alternée symétrique (limite de fatigueτ−1) 

 
[σ(t)] = [

0 τ−1 sinwt 0
τ−1 sinwt 0 0

0 0 0
] 

(III. 35) 

 

P(t) est identiquement nulle en torsion pure, d’où : Max
t
[p(t)] = 0 

𝜏ℎ𝑎(𝑡)est maximale pour 𝑠inwt = 1 c’est-à-dire pour :  

 
[𝜎]𝑚𝑎𝑥 = [

0 τ−1 0
τ−1 0 0
0 0 0

] 
(III. 36) 

 

Les trois contraintes principales de cet état de contraintes sont : τ−1, 0 et −τ−1. D’après le 

tricercle de Mohr, le cisaillement maximal rencontré dans ce cas estdonc : 
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 𝜏𝑚𝑎𝑥 = 𝜏−1 (III. 37) 

L’appartenance de la limite de fatigue en torsion alternée symétrique à la droite d’endurance du 

critère de fatigue donne la relation suivante : 

 𝜏𝑚𝑎𝑥 = 𝜏−1⟺ 𝜏−1 = 𝛽 (III. 38) 

Pour l’essai de traction répétée (limite de fatigue σ0) : 

 

[σ(t)] = [

𝜎0
2
+
𝜎0
2
𝑠𝑖𝑛wt 0 0

0 0 0
0 0 0

] (III. 39 

La pression hydrostatique maximale est obtenue pour sinwt = 1 

On a : 

 
p(t) =

1

3
(
𝜎0
2
+
𝜎0
2
sinwt) 

(III. 40) 

 

Ainsi : 

 Max
t
[p(t)] =

σ0
3

 (III. 41) 

Le calcul de la contrainte tangentielle alternée maximale est réalisée à partir des contraintes 

alternées, c’est à dire à partir de : 

 

[σ𝑎] = [

𝜎0
2
𝑠𝑖𝑛wt 0 0

0 0 0
0 0 0

] (III. 42) 

Ces contraintes sont maximales pour sinwt = 1, soit pour : 

 

[σ]𝑚𝑎𝑥 = [

𝜎0
2

0 0

0 0 0
0 0 0

] (III. 43) 
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Le tricercle de Mohr donne pour cet état de contrainte le cisaillement maximal suivant 

(les trois contraintes principales étant ici (0, 0,0) : 𝜏𝑚𝑎𝑥 =
𝜎0

4
 

Le critère de fatigue appliqué à cet essai de traction répétée s’écrit donc ici : 

 σ0

4
+α

σ0

3
= 𝛽 (III. 44) 

Obtention des deux constantes α et 𝛽 : étudions le cas où le critère de Dang Van est cale 

sur les deux limites de fatigue σ−1 et τ−1 

On a donc : 

 
{

σ−1
2
+ α

σ−1
3
= β

τ−1 = β
 (III. 45) 

D’où : 

 

{
𝛼 = 3(

𝜏−1
𝜎−1

−
1

2
)

𝛽 = 𝜏−1

 (III. 46) 

III.3.4.2.2. Critère de Deperrois[105] 

L’auteur reprend les hypothèses de base de Dang Van I (Principe de localisation des 

contraintes, l’endommagement lié à la plastification d’un seul grain..), mais modélise le grain 

critique différemment : à la place d’une inclusion élastoplastique dans une matrice élastique 

infinie, Deperrois utilise le schéma d’un grain débouchant sur la surface libre, ce qui est plus 

réaliste. En considérant la courbe fermée (figure III.13) décrite par le trajet d’un chargement 

périodique dans l’espace du déviateur des contraintes. 
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Figure. III. 13 : Définition de deux cordes D et D’ 

Le critère s’écrit : 

 
𝐴(Ψ) =

1

√2
√𝐷2 + 𝐷′2 (III. 47) 

α et β sont des constantes propres au matériau issues d’essais sous sollicitations simples.  

D  est la plus grande corde inscrite dans la courbeΨ. 

D’ est la plus grande corde inscrite dans la courbe Ψ′ projection de Ψ sur un hyperplan orthogonal à la 

direction de D. 

III.3.4.3. Les critères d’approche globale 

 

Ces critères sont basés sur une formulation théorique ou empirique. Ils utilisent dans leur 

formulation une combinaison de la contrainte hydrostatique maximale sur un cycle et 

l’amplitude du deuxième invariant du déviateur des contraintes. Utilisés par leur valeur 

moyenne ou leur amplitude. Le premier invariant I1(t) du tenseur des contraintes [ij(t)] ou le 

triple de la pression hydrostatique H(t) est proportionnel à la moyenne des contraintes 

normales hh(t) de tous les plans matériels passant par un point pour un état de contraintes 

donné en ce point. De même, la racine carrée du deuxième invariant J2(t) du tenseur déviateur 

des contraintes ou la contrainte équivalente eqvm(t) au sens de Von Mises représente la 

moyenne quadratique des contraintes tangentielles τh(t) agissant sur l’ensemble des plans 

physiques possibles au point considéré. 

Les termes utilisés relatifs à ces deux invariants sont les suivants : 

Hm : Pression hydrostatique moyenne (Hm=I1/3) 

Ha : Amplitude de la pression hydrostatique (Ha=I1a/3) 
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J2a : amplitude du deuxième invariant du déviateur des contraintes. Elle correspond 

généralement à la valeur maximale du deuxième invariant du déviateur des contraintes 

alternées, soit : 

 J2a = Max(√J2a(t)) (III. 48) 

Où 

 J2a(t)= (Siia
2 (t) + 2Sija

2 (t))/2 (III. 49) 

III.3.4.3.1. Critère de Sines [106,107] 

Etabli d’abord en 1955, ce critère a été modifié par son auteur en 1981. Sines a étudié 

l’influence des valeurs moyennes de la contrainte de cisaillement et de la contrainte normale 

sur la durée de vie, en utilisant les résultats des essais de flexion et torsion de Gough et al [108] 

et ses propres essais biaxiaux. Il a défini une contrainte équivalente. 

 𝜎𝑒𝑞 = √𝐽2,𝑎 + 𝛼𝜎𝐻,𝑚 (III. 50) 

Le critère s’écrit𝜎𝑒𝑞 ≤ 𝛽est une valeur critique 

 √𝐽2,𝑎 + 𝛼𝜎𝐻,𝑚 ≤ 𝛽 (III. 51) 

Ou bien 

 √𝐽2𝑎 + 𝛼𝜎𝐻,𝑚
𝛽

≤ ESI 
(III. 52) 

Avec : 

β = τ−1 , 

α = 2
τ−1
σ0
−
1

√3
 

𝜎𝐻,𝑚𝑜𝑦: Contrainte hydrostatique moyenne 

La condition de validité du critère est : 

 
𝛼 > 0 ⇒

τ−1
σ0
>

1

2√3
 (III. 53) 
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Avec : 

𝛼 et 𝛽 sontles paramètres du matériau ils peuvent être identifiés à l’aide de deux limites d’endurance 

(courbes de Wöhler) d’un essai de torsion τ−1alternée symétriques (R= -1) et un essai de flexion répétée 

σ0(R= 0) : 

III.3.4.3.2.Critère de Crossland [109, 110,111] 

Formulé en 1956, le critère de Crossland est très voisin de celui de Sines la différence 

s’est qu'il tient compte de la contrainte hydrostatique maximale au lieu de la contrainte 

hydrostatique moyenne  

Il est formulé par l’équation suivante: 

 √𝐽2,𝑎 + 𝛼𝜎𝐻,𝑚𝑎𝑥 ≤ 𝛽 (III. 54) 

 √𝐽2,𝑎 + 𝛼𝜎𝐻,𝑚𝑎𝑥

𝛽
≤ ECR (III. 55) 

Et représentée  par une droite dans le repère (√𝐽2,𝑎,  𝜎𝐻,𝑚𝑎𝑥) 

Où 

α etβ sont les paramètres de la droite de Crossland; ils sont liés au matériau. Ils sont identifiés à l’aide 

des limites d’endurance en torsion, 𝜏−1et en flexion,𝜎−1 alternées symétriques. 

 σH,max : La contrainte hydrostatique maximale 

La condition de validité du critère estα > 0, c’est à dire :
τ−1

σ0
>

1

√3
 

α et β sont les paramètres du critère propre au matériau et il existe différentes possibilités pour 

les déterminer. 

Ces paramètres peuvent être déterminés avec la valeur de limite d’endurance en traction 

compression𝑓−1 et en torsion 𝑡−1 (figure III.14). 

 

β =  𝑡−1     et  α =  
(𝑡−1 −

𝑓−1

√3
)

f−1

3

 

(III. 56) 

 

 

 



Chapitre 3                                          Les outils du dimensionnement en fatigue multiaxiale 

77 

En torsion (R=-1) on a :  

Σ(𝑡) = (
0 𝑡−1 0
𝑡−1 0 0
0 0 0

) sin(𝑤𝑡) 

𝜎𝐻𝑚𝑎𝑥 = 0 

√𝐽2𝑎 = 𝑡−1 

 

 

 

 

 

 

 

 

En traction ou flexion (R= -1) on a : 

Σ(𝑡) = (
𝑓−1 0 0
0 0 0
0 0 0

) sin(𝑤𝑡) 

𝜎𝐻𝑚𝑎𝑥 =
𝑓−1
3

 

√𝐽2𝑎 =
𝑓−1

√3
 

 

 

 

 

 

 
 

 

Figure. III. 14 : Identification des parametres du critere [112]. 

III.3.4.3. 3. Critère de Papadopoulos I [113] 

Papadopoulos I propose son premier critère en 1987, faisant partie des critères 

microscopiques, ce critère basé sur une intégration des amplitudes de cission sur un volume 

élémentaire, l’auteur propose la formulation suivante: 

 𝑚𝑎𝑥√𝐽2,𝑎(𝑡) + 𝛼𝜎𝐻,𝑚𝑎𝑥

𝛽
≤ EPA1 

(III. 57) 

Où 

max√J2,a(t) est le rayon de la plus petite hypersphère contenant le cycle multiaxial de 

contraintes dans l’espace du déviateur des contraintes. Dans le cas de chargements multiaxiaux 

proportionnels, le critère de Papadopoulos I coïncide avec le critère de Crossland puisque 

max√J2,a(t) = √J2,a 

Les constantes, α et βtoujours obtenues avec les limites de fatigue sont identifiées à l’aide 

des limites de fatigue, en torsion, τ−1 et en flexion,σ−1 alternées symétriques 
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{

𝛽 = 𝜏−1

𝛼 =
𝜏−1
𝜎−1

−
1

√3

 

(III. 58) 

La condition de validité du critère est : 

 τ−1
σ0
>
1

√3
 (III. 59) 

 

III.3.5. Principe de la validation des critères multiaxiaux 

Pour un nombre donne de cycles chaque matériau lui correspond une limite de fatigue qui 

sert à l’identification des paramètres propres au critère, Pour statuer sur la validité d’un critère, 

on examine l’écart enregistré entre la fonction de fatigue E réelle du critère et sa valeur 

théorique égale à l’unité. La validité du critère pour un essai donné est donc jugée par la 

quantité notée ∆E et égale à E –1. La valeur de ∆E permet de situer le cycle multiaxial teste par 

rapport à la limite de fatigue du matériau : 

 Si ∆E< 0, le cycle multiaxial au sens du critere se trouve inferieur à la limite de fatigue du 

matériau. cela signifie que le critère prévoit une durée de vie plus importante que celle obtenue 

expérimentalement.  

 Si ∆E = 0, le critère prévoit que la limite de fatigue est atteinte.  

 Si ∆E> 0, le critère de fatigue perçoit le cycle multiaxial analysé comme supérieur aux 

capacités de résistance à la fatigue du matériau.il prévoit donc une durée de vie plus courte, c'est à dire 

un amorçage de fissure plus précoce qu’il ne l’est dans la réalité. 

III.4. Conclusion 

Dans ce chapitre on a présenté les bases des méthodes de dimensionnement en fatigue des 

structures sous chargements multiaxiaux. Elles sont réparties en trois approches distinctes qui 

se différencient par leur concept :  

Les approches empiriques dont le formalisme est issu de résultats expérimentaux, 

modélisent des cas de chargement particuliers et offrent une bonne représentation du domaine 

limite d’endurance cependant ils sont restreints aux modes de sollicitations pour lesquels ils ont 

été élaborés car leur formalisme est spécifiquement lié au type d’états de contraintes  
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rencontrés pour ces sollicitations et ne revêt donc pas un caractère général lui permettant de 

traiter tout cycle multiaxial. 

La majorité des critères basés sur le concept d’approche globale utilisent le premier 

invariant du tenseur des contraintes et le second invariant du déviateur des contraintes. Ainsi 

les critères tels que ceux de Sines et de Crossland se fondent sur le choix du plan octaédral 

comme plan de cisaillement maximal .En effet, plusieurs expériences ont permis de mettre en 

évidence qu’après amorçage de la fissure, celle-ci se propage suivant un plan de cisaillement, 

ce qui met en avant l’importance du cisaillement dans l’amorçage d’une fissure. Ces critères 

fonctionnent mieux pour les chargements en phase que pour les chargements hors phase. D’un point de 

vue physique cela s’explique par la variabilité des plans critiques lorsque les chargements sont hors 

phase ou non proportionnels. 

Les approches de type plan critique sont de loin les plus utilisées. Parmi les plus 

populaires, nous pouvons citer les critères de Dang Van. Ces approches recherchent le plan où 

l'endommagement causé par fatigue est maximum. 
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Chapitre IV 

Résultats et discussion 

IV.1. Introduction 

Ce chapitre a pour premier objectif la présentation et la validation des résultats 

obtenus par l’application des modèles de prédiction de la durée de vie développés dans le 

chapitre II. Ces derniers sont appliqués dans le domaine de la fatigue oligocyclique ainsi que 

pour différents types de chargement (chargement par blocs, chargement uniaxial à amplitude 

constante, chargement multiaxial etc.).Dans cette étude trois matériaux en aluminium (2014-

T6, 6061-T6, 7175-T73) sont choisis et leurs durées de vie sont comparées le but est de 

statuer sur leurs résistances et de sélectionner le matériau approprié pour la conception du 

bras supérieur de suspension objet de notre étude. En premier lieu nous avons appliqué la 

méthode proposée par Manson–Coffin comme étant la plus conforme, notre choix est justifié 

par le fait que cette méthode prend en considération la déformation plastique. De plus, elle 

est facilement applicable et les données requises pour notre cas sont disponibles. Les 

résultats obtenus numériquement présentés sous forme de courbes révèlent une certaine 

similitude comparés à ceux expérimentaux[114], ils sont validés par  plusieurs auteurs [34, 

115,116]. 

L’outil de simulation utilisé est le module de fatigue « AnsysNcode design 

life »implémenté dans le logiciel commercial ANSYS 14.0, ce qui a permis de calculer les 

durées  de vie réalistes du modèle et d’en identifier les zones critiques. Les résultats obtenus 

ont montré que le matériau de la série 7000(7175-T73)  offre une meilleure résistance à la 

fatigue pour la fabrication des bras de suspension. En second lieu, nous avons passé aux 

modèles de prédiction de la durée de vie de Morrow et SWT pour prendre en compte l’effet 

de la contrainte moyenne sur la durée de vie et de rechercher le modèle le plus pertinent. Les 

résultats obtenus pour ces trois matériaux sous trois types de sollicitations (contrainte 

moyenne négative, nulle et positive) confirment bien que la méthode SWT est très pertinente 

elle est validés par [34], notamment pour le cas de chargement à contrainte moyenne 

négative. La nuance 7175-T73présente toujours la plus grande durée de vie comparée à celle 

des deux autres matériaux. Pour le deuxième objectif, il s’agit d’intégrer les critères de 
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fatigue multiaxiale sélectionnés dans un programme fortran. Le calcul du champ de 

contraintes régnant dans la structure est une donnée nécessaire pour l’exécution du 

programme pour cela nous avons utilisé ABAQUS 10.1 pour cette fin. Une fois toutes les 

données sont introduites dans le programme ceci nous a permis de calculer le coefficient de 

danger associé à chaque critère et choisir le critère optimal du point de vue sécuritaire de la 

structure. Les résultats obtenus sont en très bonne concordance avec les résultats 

expérimentaux obtenus par [35]. 

Avant de présenter les résultats de l’analyse en fatigue, il faut d'abord explorer l'effet 

de la charge statique (Annexe I) sur la structure et effectuer une analyse en statique. Ceci est 

nécessaire afin de déterminer si une défaillance de la structure se produit sous une charge 

statique donnée, si celle-ci est déjà endommagée avec une charge statique effectuer une 

analyse de fatigue dans ce cas n'a pas de sens. Une analyse statique est par conséquent 

l’étape préliminaire pour mener l’analyse en fatigue et la contrainte (principale ou 

équivalente) trouvée est utilisée comme amplitude de chargement cyclique dans le module 

ANSYSNcode.  

IV. 2. Simulation numérique 

IV. 2. 1. Présentation du modèle 

Il s’agit d’un bras de suspension supérieur présenté sur la figure IV.1, le modèle CAO 

est préparé à l’aide du logiciel Solid Works et importé dans le logiciel ANSYS 14.0 pour 

mener l’analyse en statique puis dans ANSYSNcode pour mener l’analyse en fatigue. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. IV. 1 : Bras de suspension supérieur 
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IV. 2.2. Matériaux étudiés 

Le choix du matériau pour la conception et la fabrication est une étape très 

importante pour la conception. La résistance du matériau choisi doit être suffisante pour 

supporter toute la charge agissant dans les conditions de travail réelles.  

Les matériaux étudiés sont des alliages d’aluminium 6061-T6, 2014-T6 et 7175-T73  

dont la composition chimique est donnée dans le tableau IV.1 et les propriétés mécaniques 

sont présentées dans le tableau IV. 2 

Tableau. IV. 1.Composition chimique en % 

 

Tableau. IV. 2. Propriétés mécaniques en statique 

 

Les propriétés cycliques sont reportées dans le tableau IV. 3. 

 

Tableau. IV. 3. Propriétés cycliques de Manson-Coffin. 

IV. 2. 3. Conditions aux limites 

Le principe de la simulation consiste à imposer une sollicitation cyclique en flexion 

alternée à amplitude constante avec une force verticale de 2,5 KN [33, 118 ,119] appliquée à 

Matériau Al Fe Zn Mg Cu Cr Si Mn 

7175-T73 90%  5.6% 2.5% 1.6% 0.23% - - 

2014-T6 93.5%  - 0.5% 4.4% - 0.8% 0.8% 

6061-T6 97.9%  - 1.0% 0.25% 0.2% 0.6% - 

 2014-T6 6061-T6 7175-T73 

Masse volumique (Kg/m
3
) 

Coefficient de Poisson 

Module de cisaillement, G (GPa) 

Module de Young, E (GPa) 

Contrainte ultime, σUTS (MPa) 

Limite élastique en traction, σYS (MPa) 

2765 

0.3 

27.96 

72.7 

483 

437 

2765 

0.3 

27.96 

72.7 

340 

313 

2765 

0.3 

27.42 

71.3 

524 

447 

 2014-T6 6061-T6 7175-T73 

Exposant de résistance à la fatigue, b 

Coefficient  de résistance à la fatigue, σ’f (MPa) 

Exposant de ductilité en fatigue, c 

Coefficient de ductilité en fatigue, ε’f 

-0.12 

976 

-0.88 

0.88 

-0,097 

645 

-0.6 

0.22 

-0.082 

765 

-1.14 

6.18 
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la partie du bras connectée à la roue. Les deux autres parties sont reliées au châssis par 

l’intermédiaire de liaisons cylindriques (Figure. IV. 2). 

 

 

Figure. IV. 1 : Chargement imposée selon la direction Z. 

IV. 2.4. Modèle par éléments finis 

Lors du maillage d'une pièce ou d'un assemblage à l'aide d'éléments volumiques, le 

logiciel génère l'un des types suivants d'éléments, selon les options de maillage actives pour 

l'étude : 

 Maillage qualité moyenne: le mailleur automatique génère des éléments tétraédriques 

linéaires volumiques. 

 Maillage haute qualité: le mailleur automatique génère des éléments tétraédriques 

paraboliques volumiques. 

Un élément tétraédrique linéaire est défini par 4 nœuds aux sommets et 6 arêtes droites 

qui les connectent. Un élément tétraédrique parabolique est défini par 4 nœuds aux sommets, 

6 nœuds médians et 6 arêtes. Une représentation schématisée des éléments volumiques 

tétraédriques linéaires et paraboliques est donnée sur la figure IV. 3a et IV. 3b: 

  

a)Elément linéaire volumique b) Elément volumique parabolique 

Figure. IV. 2: Les éléments volumiques tétraédriques linéaires et paraboliques 
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En général, à densité égale (même nombre d'éléments), les éléments paraboliques 

donnent de meilleurs résultats que les éléments linéaires car, ils représentent plus 

précisément les surfaces courbées et produisent de meilleures approximations 

mathématiques. Cependant, les éléments paraboliques requièrent plus de ressources 

informatiques (temps de calcul et espace mémoire) que les éléments linéaires.  

Dans notre cas, L’élément de forme Tétraédrique (Tet10) standard avec une géométrie 

linéaire 3Dpourle maillage est retenu, avec des éléments de taille 4 mm (Figure IV.4). 

 

 

Figure. IV. 3 : Maillage du modèleavec TET 10. 

 

IV. 2. 5. Analyse en fatigue  

IV. 2. 5. 1. Cas de la fatigue oligocyclique 

La simulation en fatigue oligocyclique à déformation imposée est réalisé avec un 

rapport de charge R = -1. Le principe de la simulation consiste à imposer une sollicitation 

provoquant une déformation plastique cyclique et déterminer le nombre de cycles à rupture 

pour chaque niveau de déformation. La figure. IV.5montre la durée de vie obtenue pour les 

trois matériaux étudiés. On constate que la section non utile où l’endommagement est nul ; 

la durée de vie est infinie cependant elle est minimale au nœud 63754 qui apparait en 

couleur rouge dans la zone la plus endommagée. 
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                           6061-T6                                                        Zoom au nœud critique 63754 

 

                                2014-T6                                                                    7175-T7 

 

 

Figure. IV. 4 : Prévision de la durée de vie pour les trois matériaux 

La figure. IV. 6 représente l’évolution de la durée de vie de la structure pour les trois 

matériaux étudiés) tous les nœuds, b) les 10 nœuds critiques (points chauds). La 

comparaison des résultats montre que 6061-T6 présente une durée de vie minimale elle est 

de l’ordre de 241.9 cycles suivi de celle de 2014-T6 soit 447.5 cycles pour atteindre la 

valeur de 484.5 cycles pour 7175-T73. 
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Figure. IV. 5 : Evolution de la durée de vie 
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Nous pouvons constater, sur la figure IV.7, que la zone la plus endommagée est la 

section présentant des singularités où la concentration de contraintes est maximale. En 

s’éloignant de cette zone l’endommagement diminue et tend vers zéro dans la section non 

utile. 

                                6061-T6                                                                   2014-T6 
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Figure. IV. 6 : Dommage pour les trois matériaux 

La figure. IV. 8 montre l’évolution du dommage résultant en fonction du nombre de 

cycles. Le modèle proposé montre une évolution non linéaire tout au long du cycle de 

chargement. On peut observer qu’aux premiers cycles de chargement (< à 500 cycles) le 

dommage est plus le plus important pour 6061-T6,il atteint la valeur maximale 4,13 E-3 au 

nœud 63754 correspondant à 241,9 cycles suivie de 2014-T6 et 7175-T73 les valeurs 

affichées sont  2.24 E-3 et 2.05 E-3 respectivement. 
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Figure. IV. 7 : Evolution du dommage 
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La figureIV. 9 montre le contour des déformations correspondantes aux dommages 

enregistrés pour les trois alliages d'aluminium; nous voyons clairement que la déformation 

maximale est observée au meme nœud pour 6061-T6. 

                                           6061-T6                                                                       2014-T6 
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Figure. IV. 8 : Les déformations pour les troismatériaux 

La figure.IV.10 illustre l’évolution de la déformation en fonction du nombre de cycles; on 

constate que les déformations affichées sont maximales durant les premiers cycles de 

chargement . La plus grande déformation est observée pour 6061-T6 elle est de l’ordre de 

10,26 E-3. 

 

 

                                                                                    a) tous les noeuds                             b) 10 premiers noeuds (poinds chauds) 

Figure. IV. 9 : Evolution de la déformation en fonction de la durée de vie pour les trois alliages 
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La figure.IV.11 est une illustration des résultats expérimentaux de la déformation en 

fonction de la durée de vie obtenus pour les trois matériaux , il est clair que le matériau qui 

présente la plus petite durée de vie correspondant àla plus grande déformation est 6061-T6, 

ce qui confirme les résultats obtenus ainsi l’apparence des courbes présentées sur la figure. 

IV.12 obtenues par la simulation numérique. 

                               a)   6061-T6                                                             b) 2014-T6 

 

                                                        c) 7175-T73 

 

Figure. IV. 10 : Résultas experimentaux de la déformation en fonction de la durée de vie 

[114]. 
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Figure. IV. 11: Les contraintes pour les trois matériaux 

La figure. IV.13 montre l’évolution de la contrainte en fonction de la déformation 

obtenue par simulation numérique .Nous notons que pour un même chargement, les niveaux 

de contraintes et déformations atteints pour les trois matériaux ne sont pas les mêmes, avec 

une petite différence constatée pour 7175-T73 et 2014-T6; toutefois, la déformation la plus 

importante atteinte est celle de 6061-T6 (10,26 E-3) au nœud critique 63754, elle correspond 

à la contrainte la plus faible (388,6 MPa). 

 

Figure. IV. 12: Evolution de la contrainte en fonction de la déformation 
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Le modèle proposé est vérifiée dans la fatigue oligocyclique en utilisant les résultats 

expérimentaux de la bibliographie de la contrainte en fonction de la déformation présentés 

sur la figure. IV.14.Il est clair qu’il ya analogie entre les résultats affichés sur les graphes 

expérimentaux et ceux obtenus par la simulation numérique . La figure IV.13 met en 

évidence un bon accord les prévisions du modèle proposé avec les courbes expérimentales. 

L’analyse des résultats obtenus présentés dans le tableau IV. 4 montre que la valeur 

enregistrée de la durée de vie pour le cas de « 7175-T73 » est supérieure à celle de « 2014-

T6 » et « 6061-T6 », d’autre part les courbes expérimentales pour les trois matériaux avec le 

modèle proposé présente une bonne approximation des durées de vie. La comparaison des 

résultats montre que les alliages de la série 7000 et 2000 offrent une meilleure résistance à la 

fatigue comparativement à la série 6000. On peut confirmer que le modèle proposé à une 

évolution non linéaire, et que les résultats obtenus sont satisfaisants, ce qui a permis de 

choisir  l’alliage « 7175-T73comme matériau pour la fabrication des bras de suspension. 

                                    a) 6061-T6                                                          b) 2014-T6 
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Figure. IV. 13 : Résultas experimentaux de la contrainte en fonction de la durée de vie [114] 
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Tableau. IV. 4. Résultats de l’analyse en fatigue pour les trois matériaux 

 
Durée de vie 

cycles 

Dommage Contrainte 

max MPa 

Déformationmax 

6061-T6_80_HF 241.9 4.13 E-3 388,6 10.26 E-3 

2014-T6_125_HF 444.7 2.24 E-3 515.8 8.17 E-3 

7175-73_NONE_HF 485.8 2.05 E-3 501.1 8.53 E-3 

 

Le tableau IV.4 présente les résultats obtenus par l’application du modèle de prévision 

de la durée de vie de Manson-Coffin. Une première analyse des résultats montre que la loi 

prévoit une durée de vie de l’alliage d’aluminium 6061-T6inférieur à celle obtenue pour 

2014 -T6 et 7175 – 73. 

 

Dans le tableau IV.5sont présentées les durées de vie obtenues pour les modèles de 

Morrow et SWT pour différents cas de chargements.  

 

                         R=-0.5                                            R=0                                               R=0.5 

 

Figure. IV. 14:Chargement à amplitude constante pour trois types de contrainte moyenne. 

 
Tableau. IV. 5. Résultats des durées de vie au nœud critique (cycles) 

Chargement 

 

       Matériaux 

R=-0.5 R=0 R=0.5 

Morrow SWT Morrow SWT Morrow SWT 

6061-T6 

2014-T6 

7175-T73 

221.840  

229.620 

359.830  

57.180 

72.350 

73.580 

17.544 

18.412 

42.676 

8.461 

8.024   

33.572 

1.008 

2.500 

3.811 

931 

2.060 

3.401 

 

 

L’analyse des résultats montre que pour différentes contraintes moyennes et pour les deux 

approches appliquées l’alliage 6061-T6 présente toujours la durée de vie la plus courte ce 

qui confirme les résultats obtenus par l’application de l’approche de Manson-Coffin. La 

comparaison des résultats présentés dans le tableau ci-dessus montre que l’approche SWT 

donne une estimation de la durée de vie inférieure à celle de Morrow pour les trois alliages 

étudiés et pour les trois cas de chargement lorsqu’il s’agit d’une contrainte de traction ou de 

compression, la durée de vie change de façon significative. Une présence d’une contrainte 
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moyenne de traction a pour conséquence, la diminution de la limite de fatigue du matériau. 

L'effet inverse est observé en présence d'une contrainte moyenne de compression. 

IV. 2. 5. 2 Cas de la fatigue multiaxiale 

Dans cette partie, les résultats de la simulation en fatigue multiaxiale à grand nombre 

de cycles sont présentés, on considère que chaque cycle d’amplitude i génère un dommage 

élémentaire ainsi les contraintes obtenues sont extrapolées aux nœuds du maillage. A chaque 

nœud la pression hydrostatique (PH) et le deuxième invariant du déviateur des contraintes (S) 

sont calculés, ce point est comparé pour chaque nombre de cycles N à la droite 

représentative du critère choisis pour la recherche du dommage élémentaire correspondant. 

Il est alors possible de prévoir la zone ou la probabilité du dommage est la plus grande, les 

valeurs obtenus seront comparées pour statuer sur le critère le plus endommageant.  

Une fois les résultats obtenus à la suite de la simulation numérique, le critère choisis 

est traduit par un modèle mathématique et implémenté dans un programme Fortran sous 

forme d’une fonction représentant la valeur du dommage. Cette démarche commence par 

sortir les 6 composantes du tenseur des contraintes appliquées à chaque point pendant une 

période T à deux instants T1 et T2. Ces instants correspondent à une contrainte appliquée 

maximale ou minimale pendant un cycle de chargement. Dans ces deux instants, la 

contrainte déviatorique S ainsi que sa variation sont calculées afin de déterminer l’amplitude 

du deuxième invariant J2,adu déviateur des contraintes appliquées. Le premier invariant J1 est 

identifié dans ces deux instants puis on considère la valeur maximale. L’amplitude de la 

contrainte à chaque nœud est considérée la contrainte équivalente du critère choisis est 

calculé. Les simulations sont effectuées en élasticité linéaire avec un chargement 

proportionnel et sinusoïdal.  

Chaque critère est traduit par un modèle mathématique représentant la valeur du 

dommage introduit chacun dans un programme fortran. Ces modèles sont illustrés dans les 

organigrammes suivants.  
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IV. 2. 5. 2. 1. Organigrammes du critère de Crossland 
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Calcul de  la pression H et  du déviateur S 
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IV. 2. 5. 2. 2. Organigrammes du critère de Sines 
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Le tenseur de contraintes  

Calcul de  la pression H et  du déviateur S 

R, t-1, f-1, N 

σH(I),√J2a(I) 

Pour I=1, N 

d>1 

d =
√J2a

β − ασH.moy
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IV. 2. 5. 2. 3. Organigrammes du critère de Deperrois 
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Le tenseur de contraintes  

Calcul de  la pression H et  du déviateur S 

R, t-1, f-1, N 

Plus grand diamètre D 
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d>1 

d =
A

β − ασH.max
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IV. 2. 5. 2. 4. Organigrammes du critère de Dan Van I 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Le tenseur de contraintes  

Calcul de  la pression H et  du déviateur S 

R, t-1, f-1, N 

 σH(I),√J2a(I) 

Pour I=1, N 

 

d>1 

d =
max (√J2a (t))/t/h
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IV. 2. 5. 2. 5. Organigrammes du critère de Papadopoulos I 
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Une fois le tenseur des contraintes σi est obtenu et les paramètres du matériau relatifs à 

chaque critère sont calculés, ils sont introduits dans le programme comme c’est illustré dans 

les organigrammes ci-dessus. La valeur du dommage d correspondant à chaque critère est 

calculée. Les résultats affichés du tenseur des contraintes pour quatre incréments de temps 

choisis suite à une simulation numérique en fatigue réalisé dans ABAQUS  sont présentés 

dans le tableau. IV. 6, La figure. IV.16 est une illustration du tenseur de contraintes à t1=0.1250. 

   

   
Figure. IV. 15 : Tenseur des contraintes pour t1=0.125. 

 

Tableau. IV. 6. Résultats des durées de vie au nœud critique (cycles) 

Temps(s) 11 22 33 12 13 23 

t1= 0.1250 170.624 192.643 98.626 45.293 42.104 46.193 

t2= 0.2500 168.110 185.337 172.837 48.388 85.873 49.124 

t3= 0.4375 84.055 92.668 86.418 24.194 42.937 24.562 

t4= 0.7188 168.110 185.340 172.840 48.390 85.870 49.120 

IV. 2. 6. Paramètres du matériau 

Pour le calcul du critère de danger nous avons besoin comme données pour réaliser 

le programme  les limites d’endurance en cisaillement et en flexion alterné. 

τ−1 : Limite d’endurance en cisaillement alterné = 131MPa 

f−1 : Limite d’endurance en flexion alternée = 174 MPa 

Pour appliquer le modèle de Crossland, nous avons calculé la valeur de l’amplitude de 

la cission 𝜏𝑎 et la valeur de la pression hydrostatique maximale 𝜎Hmax. 
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Pour appliquer le modèle de Sine, nous avons calculé la valeur de l’amplitude de la 

cission τa et la valeur de la pression hydrostatique moyenne σHmoy. 

Pour appliquer le modèle de Papadopoulos, nous avons calculé la valeur de 

𝑚𝑎𝑥√𝐽2𝑎(𝑡)et la valeur de la pression hydrostatique maximale σHmax. 

Pour appliquer le modèle de Dan Van I, nous avons calculé la plus forte valeur de la 

cission 𝑀𝑎𝑥⏟
𝑛

∥ 𝜏(𝑛, 𝑡) ∥ et la pression hydrostatique 𝑀𝑎𝑥⏟  
𝑛

∥ 𝜎𝐻(𝑛, 𝑡) ∥, la fonction 

correspondant au modèle de Dan VAN I permet d'obtenir le plus petit cercle circonscrit dans 

le trajet. Cette fonction permet de trouver le centre du cercle, et de calculer la plus grande 

valeur de la cission (contrainte tangentielle maximale). 

Pour appliquer le modèle de Depperrois, nous avons calculé la pression hydrostatique 

maximaleσHmax et la valeur de A obtenus à partir de la valeur de D la plus grande corde 

dans le plan Ψet D’ la plus grande corde dans le plan Ψ′ projection du plan Ψ sur un plan 

orthogonal à la direction de D. 

IV. 2. 7. Synthèse des résultats 

Les résultats obtenus sont illustrés dans le tableau. IV. 7. 

 

Tableau. IV. 7.Coefficient de danger pour chaque critère 

Critère 

 

  Paramètre Coefficient de Danger 

CROSSLAND TAU         PMAX 

30.553     175.430 

 

d=-2.679 

 

SINES TAU          PMOY 

30.553     131.572 

 

d=-2.375 

PAPADOPOULOS K            P 

32.782     156.597 

33.176     175.430 

32.782      87.713 

32.782     175.430 

 

d=-2.801 

K*   =    32.78247     

PMAX =    175.4300   

  

DEPERROIS DMAX  =   86.418 

D’MAX =   63.655 

 

d=-3.085 
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A     =   37.947 

PMAX  =  175.430 

DAN VAN I TAU          P 

31.508     156.597 

31.785     175.430 

32.658      87.713 

31.394     175.430 

d=-0.658 

Les résultats fournis par le programme indiquent que le coefficient de danger de DAN 

VAN I est supérieur à celui de CROSSLAND, SINES, PAPADOPOULOS I et 

DEPPEROIS. Ce qui se traduit par la sévérité du critère. Il ressort des résultats numériques 

que le critère de Dang Van s’avère la formulation la plus rigoureuse garantissant le plus haut 

niveau de sécurité des structures. 
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Conclusion générale et Perspectives 

Dans la première partie de cette étude, plusieurs approches pour la prédiction de la 

durée de vie en fatigue sont présentées. L’approche en déformation de Manson-Coffin a été 

choisie pour mener l’analyse en fatigue du bras de suspension. La simulation numérique est 

effectuée avec le module de fatigue « Ansys NCode Design Life »à partir duquel on a 

sélectionné trois alliages d’aluminium 7175-T73, 2014-T6 et 6061-T6 implémentés, qui 

représentent des matériaux de référence sur lesquels plusieurs essais expérimentaux ont été 

réalisés où leurs durées de vie sont calculées. L’analyse a permis d’identifier les zones 

critiques dans la pièce et avoir détecter le nœud le plus chaud qui présente la durée de vie 

minimale. Les valeurs maximales des contraintes et déformations dans chaque nœud sont 

également évaluées. La comparaison des résultats montre que le comportement en fatigue des 

matériaux 2014-T6 et 7175-T73 est similaire car leurs déformations sont du même ordre de 

grandeur, ce qui se traduit par des durées de vie proches. Cependant la déformation obtenue 

pour le troisième matériau 6061-T6 est plus grande ce qui a conduit à une durée de vie plus 

courte d’environ 50% par rapport aux deux autres alliages. 

L’application de l’approche de Manson-Coffin a permis de statuer sur l’alliage qui 

présente une meilleure résistance à la fatigue à savoir l’alliage 7175-T73qui sera utilisé pour 

la conception du bras de suspension. 

Pour tenir compte de l’effet de la contrainte moyenne sur la durée de vie pour différents 

cas de chargements (R= -0.5, 0, 0.5), deux autres approches ont été investiguées à savoir : 

- L’approche MORROW 

- L’approche SWT(Smith-Watson-Topper) 

L’analyse des résultats obtenus montre que l’approche SWT pour l’estimation de la 

durée de vie est la plus pertinente (conservative) et qu’un chargement à contrainte moyenne 

négative augmente la durée de vie bien au contrainte un chargement positive diminue la durée 

de vie et favorise l’amorçage d’une fissure. 

Pour le dimensionnement en fatigue multiaxiale plusieurs modèles sont présentés. Le 

choix a porté sur cinq critères avec des approches différents. Les critères de Crossland, Sines 

et Papadopoulos I basés sur une approche globale qui fait intervenir les invariants du tenseur 
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 des contraintes et son déviateur pour les critères d’approche dite « plan critique » Dang Van I 

et Deperrois sont choisis leur formalisme est basé sur la recherche d’un plan physique 

critique. Pour estimer le coefficient de danger associé à chaque critère, des simulations 

numériques avec des chargements proportionnels à amplitude constante, ont été réalisées sur 

ABAQUS 10.1 pour déterminer le champ de contraintes régnant dans la structure en premier 

lieu, en deuxième le lieu l’intégration des modèles mathématiques de ces critères dans un 

programme Fortran. 

La comparaison des résultats montre que : 

 Dang Van, prévoit un coefficient de danger d=-0.658 supérieur à celui de Crossland, Sines, 

Papadopoulos I  et Deperrois. On constate que les critères présentés ne sont pas conservatifs. 

On peut dire que les approches locales comme celle de Dan Van I donnent de bons résultats 

comparés aux approches globales. 

La projection de ce travail dans l’avenir est : 

 Étudier l'effet des différentes sollicitations de la route sur la durée de vie de la 

pièce par l’application d’un chargement à amplitude variable. 

 Intégrer les critères de fatigue multiaxiale dans le logiciel ABAQUS ce qui 

permet d’identifier en chaque nœud du maillage l’historique du tenseur de 

contraintes défini sur une période T et  visualiser ainsi les zones les plus sollicitées 

dans la structure, ces données vont permettre  de donner une valeur plus réaliste de la 

valeur du critère. 

 Effectuer une étude expérimentale  pour évaluer les approches proposées. 

 Effectuer une étude comparative entre les approches proposées pour une 

contrainte moyenne non nulle. 

 L'optimisation de la forme de la pièce  ce qui permet de la rendre plus légère et 

peut donner la même durée de vie par le renforcement du  matériau dans les régions 

où la contrainte est élevée et l’enlèvement  de la matière là où la contrainte est faible 
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Annexes 

Annexe. I 

Méthode RAINFLOW de comptage des cycles 
 

La méthode de comptage des étendues en cascade le plus souvent appelée méthode de 

Rainflow a été proposée par M. Matsuiski et T. Endo pour compter les cycles ou les demi-

cycles d’un signal de déformation-temps. Le comptage est effectué sur la base du 

comportement contrainte-déformation du matériau. Ceci est illustré dans la figure. II.16 

comme le matériau se déforme à partir du point A au point B, il suit un chemin décrit par le 

cyclique de la courbe contrainte-déformation. Au point B, la charge est inversée et le matériau 

subi un déchargement au point C, quand la charge est de nouveau à partir de C à D, le 

matériau se déforme au point B, et la déformation se poursuit le long chemin de A à D, 

comme si le chargement B-C n'a jamais a lieu [76]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure. II. 16 : Cycles de contrainte-déformation 

Le signal mesuré, en général, est un chargement aléatoire 𝜎(𝑡) n'est pas seulement 

composé d'un seul sommet entre deux passages par zéro, mais également plusieurs pics 

apparaissent, ce qui rend difficile la détermination du nombre de cycles absorbés par la 

structure.Un exemple pour les données aléatoires de contrainte est illustré à la figure. II.17 : 

 

 

 

 

 

Figure. II. 17: Exemple de données aléatoires de contraintes 
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Une définition pratique de la méthode de comptage de cycles Rainflow peut être 

expliquée à partir de la norme ASTM E-1049 [77] 

Les Règles de la méthode de Rainflow: sont donnés comme suit : 

Soit X désigne la gamme en cour de construction, Y la gamme précédente et adjacente 

de X et S le point de départ de l’histoire de chargement. 

1. Lire le pic suivant, si hors de données, passez à l'étape 6 

2. S'il y a moins de trois points, passez à l'étape 1. Formulaire de gammes X et Y en 

utilisant les trois derniers sommets et les pics qui ne l'ont pas été écartée 

3. Comparer les valeurs absolues des gammes X et Y 

 Si X <Y, passez à l'étape 1 

 Si Y ≥ X, passez à l'étape 4 

4. Si la gamme Y contient le point de départ S, passez à l'étape 5, sinon, compter la 

gamme Y comme un cycle et passez à l'étape 2 

5. Compter la gamme Y comme un demi cycle, le premier point de pic dans la gamme Y; 

déplacer le point de départ pour le deuxième point dans la gamme Y; passer à l'étape 2 

6. Compter chaque gamme qui n'a pas été considéré comme un demi-cycle. 

La figure.II.18est utilisée pour illustrer le processus de comptage. Les détails sur le 

cycle de comptage sont les suivants: 

1. S = A ; Y = |A-B | ; X = |B-C | X> Y. Y contient S, qui est, point A. On compte | A-B| 

c 

Comme un demi cycle et on élimine le point A, S = B (Figure.II.18b) 

2. Y = |B-C | ; X = |C-D | ; X> Y. Y contient S, qui est le point B. On compte |B-C | 

comme un demi cycle et on élimine le point B; S = C (Figure. II.18c) 

3. Y=|C-D|; X=|D-E|; X<Y 

4. Y=|D-E|; X=|E-F|; X< Y 

5. Y=|E-F|; X=|F-G|; X>Y. On compte |E-F | comme un cycle et défaire les points E et F 

(Figure. II. 18d). Un cycle est constitué par la gamme E-F et une partie de la gamme 

F-G 

6. Y=|C-D|; X=|D-G|; X>Y. Y contient S, qui est le point C. On compte |C-D | comme un 

demi cycle et on élimine le point C. S = D (Figure. II.18e) 

7. Y=|D-G|; X=|G-H|; X< Y 
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8. On compte |D- G | comme un demi cycle, |G-H | comme un demi cycle, et |H - I | 

comme un demi cycle (Figure. II.18f) 

9. Fin de comptage de cycles 

 

 

Figure. II.18: Définition pratique de la méthode de Rainflow 
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Annexe. II 

Calcul des efforts statiques au point de contact de la roue 

 

La simulation dynamique des charges nécessite des estimations précises des propriétés 

de la masse et de l'inertie des composants, qui peuvent ne pas exister au début de la phase de 

conception. Ainsi, la simulation statique reste utile pour commencer à partir d’une feuille 

blanche. 

Le calcul des efforts au point de contact de la roue est primordial pour effectuer le 

dimensionnement des composants qui constituent la suspension de la voiture. Ces efforts 

correspondent au trois cas de chargement possible de la voiture, soit le freinage, l’accélération 

où à l’encontre d’un nid de poule.  

La première étape du calcul consiste à calculer les efforts aux roues lorsque la voiture 

est au repos. Celle-ci ne subit aucune accélération autre que celle de la gravité. Nous 

considérons que le véhicule est sur une route plate sans pente. La figure. IV. 17 illustre le cas 

étudié : 

 

 

Figure. IV. 16: Chargement statique aux roues 

 

Les efforts de contact roue/sol dépendent fortement des charges verticales appliquées 

aux roues. Ces efforts verticaux sont principalement dus aux forces de gravité et aux 

accélérations du véhicule lorsque le véhicule est à l’arrêt ou à vitesse constante,  

Afin de calculer ces efforts, il est important de connaître la position du centre de gravité 

de la voiture par rapport à l’avant, l’arrière, latéralement, et par rapport au sol. Les forces 
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 verticales agissant sur les pneus avant et arrière lorsque le véhicule est à l'arrêt sont calculées 

par une simple application d'un équilibre statique. Ces forces, FSAVZ pour la roue avant et 

FSARZ pour la roue arrière, sont données par : 

 

{
 

 FSAVZ = Mg
Lr

2(Lf + Lfr)

FSARZ = Mg
LF

2(Lf + LR)

 (IV. 1) 

On peut noter que la division des charges par 2 dans l’équation (IV.1) consiste 

simplement à refléter que nous avons affaire à un cas symétrique de sorte que la moitié de la 

masse soit supportée par les roues de chaque côté du véhicule. 

Avec 

g : la gravité; 

M : la masse du véhicule; 

Les notations FSAVZ, FSARZ correspondent respectivement à la force statique avant et 

arrière suivant la direction Z 

Lf+Lr, l’empattement du véhicule; 

Si le véhicule freine avec une décélération x comme le montre la figure. IV. 17, La 

répartition du torseur dynamique sur les roues se traduit par un «transfert de charge» par 

rapport à la répartition à l’arrêt. Ce transfert se traduit par une augmentation de la charge 

d’une valeur supplémentaire FB sur les pneus avant, et une réduction de la même valeur sur 

les pneus arrière. Celle-ci peut est obtenue par l’équilibre des moments sur l’axe arrière et 

avant des roues elle est donnée par la relation suivante : 

 
FB =

MγxH

2(Lr + Lf)
 (IV. 2) 

Avec: 

γx, l’accélération longitudinale du véhicule; 

H, la hauteur du centre de gravité par rapport au sol; 

Nous pouvons maintenant combiner les forces statiques et dynamiques agissant 

verticalement sur les roues l’ensemble des forces est donné par : 
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  {
FAVZ = FSAVZ + FB
FARZ = FSARZ − FB

 

{
 

 FAVZ = FSAVZ + FB
M

2(Lf + Lr)
(Lrg + Hγx)

FARZ = FSARZ − FB
M

2(Lf + Lr)
(Lfg − Hγx)

 

(IV. 3) 

 

(IV. 4) 

 

Sachant que : 

 

{
 
 

 
 

Lf + Lr = L

FAVZ = FSAVZ + FB =
MgLr
2L

+
MγxH

2L

FARZ = FSARZ − FB
MgLf
2L

+
MγxH

2L

 
(IV. 5) 

 

Dans la suite du chapitre le cas (freinage/ accélération) longitudinal ne seront pas 

considérés. Le véhicule est considéré à l’arrêt et la dynamique de la suspension n’est pas prise 

en compte.  

 

{
FAVZ = FSAVZ =

MgLr
2L

FARZ = FSARZ =
MgLf
2L

 

 

(IV. 6) 

 

M= 1000 Kg 

g=10 m/s
2
 

Lr= 80 cm 

L= 160 cm 

A.N :   FAVZ=2500 N 
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Annexe. III 

Programme Fortran pour les 5 critères choisis 

 

 PROGRAM CRIT 

  COMMON /NZONE/ NOMBRE 

 COMMON /ZONE/ s(5,50) 

  COMMON /SZONE/ ST(3,3,50) 

 DIMENSION P(50),TAU(50),RAY1(50) 

  DIMENSION VALS(3,50) 

  DIMENSION  EPSXX(50),EPSYY(50),EPSXY(50) 

  CHARACTER*16 CONTR,RES 

  PRINT*,'        ************************************************' 

  PRINT*,'                     CRITERES DE RUPTURE                ' 

  PRINT*,'        ************************************************' 

  PRINT*,' ' 

PRINT*,' ' 

PRINT*,'Quel est le type de fichier ? : ' 

PRINT*,'1 - Fichier de contraintes ( n temps * 6 composantes )' 

  PRINT*,'2 - Fichier de d‚pouillement de rosette' 

  PRINT*,' ' 

  PRINT*,'Tapez votre choix : ' 

 READ(*,*)FICH 

  PRINT*,'Quel est le nom du fichier ? : ' 

 READ(*,'(A16)')CONTR 

OPEN(8,FILE=CONTR,STATUS='UNKNOWN') 

 PRINT*,'Quel est le nom du fichier r‚sultat ? : ' 

 READ(*,'(A16)')RES 

 OPEN(9,FILE=RES,STATUS='UNKNOWN') 

 PRINT*,'Quel est le nombre de points du trajet ? : ' 

 READ(*,*)NOMBRE 

  IF (FICH.EQ.1) THEN 

c  **  Lecture d un fichier de contraintes 

DO 10 J=1,NOMBRE 

  READ(8,1000) ST(1,1,J),ST(2,2,J),ST(3,3,J),ST(2,3,J), 

     * ST(1,3,J),ST(1,2,J) 

ST(3,2,J)=ST(2,3,J) 

 ST(3,1,J)=ST(1,3,J) 
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 ST(2,1,J)=ST(1,2,J) 

1000   FORMAT(F9.3,1x,F9.3,1x,F9.3,1x,F9.3,1x,F9.3,1x,F9.3) 

10     CONTINUE 

  ELSE 

c  **  Lecture d'un fichier de d‚pouillement de rosette 

  PRINT*,'Quel est le type de rosette ? : ' 

  PRINT*,'1 - Rosette … 45ø ' 

  PRINT*,'2 - Rosette … 6Oø ou … 12Oø ' 

  PRINT*,' ' 

  PRINT*,'Tapez votre choix : ' 

 READ(*,*)ROSE 

  PRINT*,'Quel est le module d''Young ? : ' 

 READ(*,*)YG 

  PRINT*,'Quel est le coefficient de Poisson ? : ' 

 READ(*,*)POIS 

 READ(8,'(A)') 

 READ(8,'(I3)') 

  DO ISER = 1,NOMBRE 

 READ(8,'(A)') 

 READ(8,'(I3)') 

 READ(8,'(8F10.4)') (VALS(I,ISER),I=1,3) 

 ENDDO 

c ** Transformation des d‚formations en contraintes ******** 

 DO I1=1,NOMBRE 

    IF (ROSE.EQ.1) THEN 

C  Calcul des d‚formations pour rosette … 45ø 

  EPSXX(I1)=VALS(1,I1) 

  EPSYY(I1)=VALS(2,I1) 

  EPSXY(I1)=VALS(3,I1)-(VALS(1,I1)+VALS(2,I1))/2 

    ELSE IF (ROSE.EQ.2) THEN 

C  Calcul des d‚formations pour rosette … 120ø et … 60ø 

  EPSXX(I1)=VALS(1,I1) 

  EPSYY(I1)=2*(VALS(2,I1)+VALS(3,I1))/3-VALS(1,I1)/3 

  EPSXY(I1)=(VALS(3,I1)-VALS(2,I1))/SQRT(3.0) 

 ENDIF 

C  Les d‚formations sont transform‚es en contrainte 

 ST(1,1,I1)=1E-6*YG/(1-POIS*POIS)*(EPSXX(I1)+POIS*EPSYY(I1)) 

 ST(2,2,I1)=1E-6*YG/(1-POIS*POIS)*(EPSYY(I1)+POIS*EPSXX(I1)) 

 ST(1,2,I1)=1E-6*YG/(1+POIS)*EPSXY(I1) 
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 ST(2,1,I1)=ST(1,2,I1) 

 ST(3,3,I1)=0.0 

 ST(2,3,I1)=0.0 

 ST(3,2,I1)=0.0 

 ST(1,3,I1)=0.0 

 ST(3,1,I1)=0.0 

 ENDDO 

 ENDIF 

c------------------------------------------- 

c      CALCUL DE LA PRESSION ET DU DEVIATEUR 

c------------------------------------------- 

       SQ=SQRT(2.) 

       DO I=1,NOMBRE 

  P(I)=(ST(1,1,I)+ST(2,2,I)+ST(3,3,I))/3. 

  S(1,I)=(ST(1,1,I)-ST(2,2,I))/SQ 

  S(2,I)=(ST(1,1,I)+ST(2,2,I)-2.*P(I))*SQRT(1.5) 

 S(4,I)=ST(1,3,I) 

 S(3,I)=ST(2,3,I) 

 S(5,I)=ST(1,2,I) 

       ENDDO 

     PRINT*,' ' 

 PRINT*,'Calage des critŠres : ' 

     PRINT*,'1 - avec T,S et F ' 

     PRINT*,'2 - avec T et S ' 

     PRINT*,' ' 

     PRINT*,'Quel est votre choix ? : ' 

 READ(*,*)CAL 

     PRINT*,' ' 

     PRINT*,'Quelle est la valeur de T,' 

     PRINT*,'( limite d''endurance en torsion ) ? : ' 

 READ(*,*)TT 

     PRINT*,'Quelle est la valeur de S,' 

     PRINT*,'( limite d''endurance en traction-compression ) ? : ' 

     PRINT*,'( vous pouvez prendre S=0.9*F ) : ' 

 READ(*,*)SS 

  IF (CAL.EQ.1) THEN 

 PRINT*,'Quelle est la valeur de F,' 

     PRINT*,'( limite d''endurance en flexion ) ? : ' 

 READ(*,*)FF 

  ELSE 
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     FF=SS 

  ENDIF 

c   ** AFFICHAGE DES RESULTATS DE DANG VAN 

 PRINT*,'DANG VAN :' 

  CALL DVK(P,FF,TT,V,XNORM,TAU,CRITERE) 

  DO 20 K=1,NOMBRE 

 WRITE(*,2000) TAU(K),P(K) 

2000   FORMAT(F9.3,3x,F9.3) 

20     CONTINUE 

  PRINT*,'CRITERE  = ',CRITERE 

  PRINT*,' ' 

c   ** AFFICHAGE DES RESULTATS DE SINES ET CROSSLAND 

 CALL SINCRO(P,FF,TT,TAUSC,PMOY,PMAX,CRITS,CRITC) 

 PRINT*,'SINES :' 

  PRINT*,'TAU     = ',TAUSC 

  PRINT*,'PMOY    = ',PMOY 

  PRINT*,'CRITERE = ',CRITS 

  PRINT*,' ' 

  PRINT*,'CROSSLAND :' 

  PRINT*,'TAU     = ',TAUSC 

  PRINT*,'PMAX    = ',PMAX 

  PRINT*,'CRITERE = ',CRITC 

  PRINT*,' ' 

C   ** AFFICHAGE DES RESULTATS DE PAPADOPOULOUS 

 CALL PAPADO(P,FF,TT,RAY1,RAYMAX,PMAX,CRITP) 

 PRINT*,'PAPADOPOULOS :' 

 DO 21 K=1,NOMBRE 

 WRITE(*,2000) RAY1(K),P(K) 

21     CONTINUE 

  PRINT*,'K*      = ',RAYMAX 

  PRINT*,'PMAX    = ',PMAX 

  PRINT*,'CRITERE = ',CRITP 

  PRINT*,' ' 

c   ** AFFICHAGE DES RESULTATS DE DEPERROIS 

 CALL DEP(P,FF,TT,DMAX,DMAXP,A,PMAX,CRITD) 

 PRINT*,'DEPERROIS :' 

  PRINT*,'DMAX    = ',DMAX 

  PRINT*,'DMAXP   = ',DMAXP 
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PRINT*,'A       = ',A 

PRINT*,'PMAX    = ',PMAX 

PRINT*,'CRITERE = ',CRITD 

PRINT*,' ' 

C   ** ECRITURE DANS LE FICHIER RESULTAT 

WRITE(9,3000) 

3000   FORMAT('DANG VAN :') 

WRITE(9,3001) 

3001   FORMAT('TAU          P') 

DO 22 K=1,NOMBRE 

WRITE(9,3002) TAU(K),P(K) 

3002   FORMAT(F9.3,3x,F9.3) 

22     continue 

WRITE(9,3003) CRITERE 

3003   FORMAT('CRITERE =',F9.3) 

WRITE(9,*) 

 WRITE(9,3004) 

3004   FORMAT('SINES :') 

 WRITE(9,3005) 

3005   FORMAT('TAU          PMOY') 

 WRITE(9,3002) TAUSC,PMOY 

 WRITE(9,3003) CRITS 

 WRITE(9,*) 

 WRITE(9,3006) 

3006   FORMAT('CROSSLAND :') 

 WRITE(9,3007) 

3007   FORMAT('TAU          PMAX') 

 WRITE(9,3002) TAUSC,PMAX 

 WRITE(9,3003) CRITC 

 WRITE(9,*) 

 WRITE(9,3008) 

3008   FORMAT('PAPADOPOULOS :') 

  WRITE(9,3009) 

3009   FORMAT('K            P') 

  DO 23 K=1,NOMBRE 

 WRITE(9,3002) RAY1(K),P(K) 

23     continue 

 WRITE(9,*)'K*   =',RAYMAX 

 WRITE(9,*)'PMAX =',PMAX 
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 WRITE(9,3003) CRITP 

 WRITE(9,*) 

 WRITE(9,3011) 

3011   FORMAT('DEPERROIS :') 

 WRITE(9,3012) DMAX 

3012   FORMAT('DMAX  =',F9.3) 

 WRITE(9,3013) DMAXP 

3013   FORMAT('DMAXP =',F9.3) 

 WRITE(9,3014) A 

3014   FORMAT('A     =',F9.3) 

 WRITE(9,3015) PMAX 

3015   FORMAT('PMAX  =',F9.3) 

 WRITE(9,3003) CRITD 

 WRITE(9,*) 

c   ** AFFICHAGE ET ECRITURE DES RESULTATS DE PAPADOPOULOS AMELIORE 

 CALL PAP(P,TT,SS) 

 CLOSE(8) 

 CLOSE(9) 

  END 

c ================================================================= 

c                  CRITERES DE SINES ET CROSSLAND 

c ================================================================= 

  SUBROUTINE SINCRO(P,FF,TT,TAUSC,PMOY,PMAX,CRITS,CRITC) 

 COMMON /NZONE/ NOMBRE 

  COMMON /ZONE/ s(5,50) 

  DIMENSION P(50) 

 ALPHA1=(3.*TT/FF-SQRT(3.)) 

  BETA1=TT 

 TAUSC=0. 

  PMAX=P(1) 

  PMIN=P(1) 

  DO T1=1,NOMBRE 

   DO T2=1,NOMBRE 

      CALL J1(T1,T2,AJ) 

      TAUSC=MAX(TAUSC,AJ) 

   ENDDO 

  ENDDO 

  DO T1=1,NOMBRE 

   PMAX=MAX(PMAX,P(T1)) 
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  ENDDO 

DO T1=1,NOMBRE 

PMIN=MIN(PMIN,P(T1)) 

ENDDO 

PMOY=0.5*(PMIN+PMAX) 

c  COEFFICIENT DE DANGER 

CRITS=(TAUSC+ALPHA1*PMOY-BETA1)/(BETA1-ALPHA1*PMOY) 

CRITC=(TAUSC+ALPHA1*PMAX-BETA1)/(BETA1-ALPHA1*PMAX) 

c      ********************** 

RETURN 

END 

c ========================== 

c        CALCUL DE J 

c ========================== 

  SUBROUTINE J1(T1,T2,AJ) 

  COMMON /ZONE/ s(5,50) 

  AJ=0.5*SQRT(0.5*((S(1,T1)-S(1,T2))**2 

     *              +(S(2,T1)-S(2,T2))**2 

     *              +2*(S(3,T1)-S(3,T2))**2 

     *              +2*(S(4,T1)-S(4,T2))**2 

*              +2*(S(5,T1)-S(5,T2))**2)) 

 RETURN 

  END 

C ==================================================================== 

C                       CRITERE DE PAPADOPOULOS 

C ==================================================================== 

 SUBROUTINE PAPADO(P,FF,TT,RAY1,RAYMAX,PMAX,CRITP) 

 COMMON /NZONE/ NOMBRE 

 COMMON /ZONE/ s(5,50) 

 DIMENSION P(50),CENTRE(6),STAB(3,3),RAY1(50) 

 ALPHA2=(3.*TT/FF-SQRT(3.)) 

 BETA2=TT 

 CALL POLYTOPE(CENTRE,ELMIN) 

c !!! RECALALAGE DE ELMIN ( cfsubroutine INCLUS ) !!! 

 RAYMAX=(ELMIN*sqrt(2.)-1.)/1.001/sqrt(2.) 

 PMAX = -1.0E10 

 PMIN =  1.0E10 

 doi=1,nombre 

 if (P(i).gt.PMAX) PMAX = P(i) 
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 if (P(i).lt.PMIN) PMIN = P(i) 

 stab(1,1) = (s(1,i) - centre(1))/sqrt(2.) 

     .             +(s(2,i) - centre(2))/sqrt(6.) 

 stab(2,2) =-(s(1,i) - centre(1))/sqrt(2.) 

     .             +(s(2,i) - centre(2))/sqrt(6.) 

 stab(3,3) = - stab(1,1) - stab(2,2) 

 stab(1,2) = s(5,i) - centre(5) 

 stab(2,1) = s(5,i) - centre(5) 

 stab(1,3) = s(4,i) - centre(4) 

 stab(3,1) = s(4,i) - centre(4) 

 stab(2,3) = s(3,i) - centre(3) 

 stab(3,2) = s(3,i) - centre(3) 

   RAY1(i)  = sqrt(stab(1,1)**2+stab(2,2)**2+stab(3,3)**2+ 

     .   2.*(stab(1,2)**2+stab(2,3)**2+stab(1,3)**2))/sqrt(2.) 

 enddo 

 CRITP = (raymax + alpha2*pmax - beta2)/(beta2-alpha2*pmax) 

 return 

 end 

c ==================================================================== 

c                       CRITERE DE DEPERROIS 

c ==================================================================== 

 SUBROUTINE DEP(P,FF,TT,DMAX,DMAXP,A,PMAX,CRITD) 

 common /nzone/ nombre 

 common /zone/ s(5,50) 

 dimension p(50),u(5),sp(5,50) 

c 

 ALPHA3=(3.*TT/FF-sqrt(3.)) 

 BETA3=TT 

 dmax  = 0. 

 dmaxp = 0. 

 

c     *********************** 

c     plus grand diametre ... 

c     *********************** 

 doi=1,nombre-1 

 do j=i+1,nombre 

 dist = (s(1,i)-s(1,j))**2+(s(2,i)-s(2,j))**2 

     .      +2.*((s(3,i)-s(3,j))**2+(s(4,i)-s(4,j))**2 

     .          +(s(5,i)-s(5,j))**2) 
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 dist = sqrt(dist) 

 if (dist.gt.dmax) then 

  dmax=dist 

  ic = i 

  jc = j 

 endif 

 enddo 

 enddo 

 if(dmax.eq.0.) then 

 dmaxp = 0. 

 else 

c       *********************** 

cdeuxiemediametre ... 

c       *********************** 

 do k=1,5 

 u(k) = (s(k,ic)-s(k,jc))/dmax 

 enddo 

 do k=1,nombre 

 prod = u(1)*s(1,k)+u(2)*s(2,k) 

     .     +2.*(u(3)*s(3,k)+u(4)*s(4,k)+u(5)*s(5,k)) 

 dokj=1,5 

 sp(kj,k) = s(kj,k)-prod*u(kj) 

 enddo 

 enddo 

 doi=1,nombre-1 

 do j=i+1,nombre 

 dist = (sp(1,i)-sp(1,j))**2+(sp(2,i)-sp(2,j))**2 

     .        +2.*((sp(3,i)-sp(3,j))**2+(sp(4,i)-sp(4,j))**2 

     .            +(sp(5,i)-sp(5,j))**2) 

  dist = sqrt(dist) 

  if (dist.gt.dmaxp) dmaxp = dist 

 enddo 

 enddo 

 endif 

c 

 pmax = -1.0E10 

 doi=1,nombre 

 if (p(i).gt.pmax) pmax=p(i) 

 enddo 
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 a = sqrt((dmax/2.)**2+(dmaxp/2.)**2)/sqrt(2.) 

 CRITD = (a + alpha3*pmax - beta3)/(beta3 - alpha3*pmax) 

 return 

 end 

cc ==================================================================== 

c                       CRITERE DE DANG VAN 

c ==================================================================== 

  SUBROUTINE DVK(P,FF,TT,V,XNORM,TAU,CRITERE) 

COMMON /NZONE/ NOMBRE 

  COMMON /ZONE/ s(5,50) 

  DIMENSION STAB(3,3),CENTRE(6),D(3),V(3),XNORM(3,3) 

  DIMENSION P(50),TAU(50) 

  CRITMAX=-1.E10 

  alpha4=(3.*TT/FF-1.5) 

 beta4=TT 

       CALL POLYTOPE(CENTRE,RAY) 

       DO I=1,NOMBRE 

 STAB(1,1)= (S(1,I)-CENTRE(1))/sqrt(2.) 

     *     +(S(2,I)-CENTRE(2))/SQRT(6.) 

 STAB(2,2)=-(S(1,I)-CENTRE(1))/sqrt(2.) 

*     +(S(2,I)-CENTRE(2))/SQRT(6.) 

 STAB(3,3)=-STAB(1,1)-STAB(2,2) 

 STAB(1,2)=S(5,I)-CENTRE(5) 

 STAB(2,1)=S(5,I)-CENTRE(5) 

 STAB(1,3)=S(4,I)-CENTRE(4) 

 STAB(3,1)=S(4,I)-CENTRE(4) 

 STAB(2,3)=S(3,I)-CENTRE(3) 

 STAB(3,2)=S(3,I)-CENTRE(3) 

 CALL DIAGO(STAB,D) 

cc  CLASSEMENT DES VALEURS PROPRES 

c D3=ABS(D(1)-D(2)) 

  D2=ABS(D(1)-D(3)) 

 D1=ABS(D(3)-D(2)) 

  IF (D1.LT.(1.E-04)) D(2)=D(3) 

  IF (D2.LT.(1.E-04)) D(1)=D(3) 

  IF (D3.LT.(1.E-04)) D(2)=D(1) 

  N1=1 

  N2=2 

  N3=3 

 



 Annexes 

127 

  IF (D(2).GE.D(1).AND.D(3).GE.D(2)) THEN 

 N1=3 

     N2=2 

     N3=1 

  ENDIF 

  IF (D(2).GE.D(3).AND.D(3).GE.D(1)) THEN 

 N1=2 

     N2=3 

     N3=1 

  ENDIF 

  IF (D(3).GE.D(1).AND.D(1).GE.D(2)) THEN 

     N1=3 

     N2=1 

     N3=2 

  ENDIF 

  IF (D(1).GE.D(3).AND.D(3).GE.D(2)) THEN 

 N1=1 

     N2=3 

     N3=2 

  ENDIF 

  IF (D(2).GE.D(1).AND.D(1).GE.D(3)) THEN 

     N1=2 

     N2=1 

     N3=3 

  ENDIF 

 TAU(I)=ABS(D(N1)-D(N3))/2. 

c  ********************** 

c  COEFFICIENT DE DANGER 

  CRIT=(TAU(I)+alpha4*P(I)-beta4)/(beta4-alpha4*P(I)) 

c  ********************** 

  IF (CRIT.GT.CRITMAX) THEN 

 CRITMAX = CRIT 

     V(1)       = D(N1) 

 V(2)       = D(N2) 

 V(3)       = D(N3) 

 XNORM(1,1) =STAB(1,N1) 

 XNORM(2,1) =STAB(2,N1) 

 XNORM(3,1) =STAB(3,N1) 

 XNORM(1,2) =STAB(1,N2) 
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 XNORM(2,2) =STAB(2,N2) 

 XNORM(3,2) =STAB(3,N2) 

 XNORM(1,3) =STAB(1,N3) 

 XNORM(2,3) =STAB(2,N3) 

 XNORM(3,3) =STAB(3,N3) 

 ENDIF 

       ENDDO 

  CRITERE=CRITMAX 

       RETURN 

       END 

 



 

 

Résumé 

La connaissance des causes de l’endommagent des matériaux est une priorité absolue 

pour les ingénieurs de conception afin d'éviter la rupture soudaine des équipements en service. 

L'une des raisons les plus importantes de la rupture des matériaux est la fatigue, ce 

phénomène peut être défini comme l’endommagement du métal sous contraintes répétées et 

inferieures à la limite d'élasticité. L’objectif essentiel de cette étude est la modélisation et le 

dimensionnement en fatigue d’une pièce automobile entre autre le bras de suspension. Une 

approche en déformation celle Manson-Coffin a été choisie et appliquée pour trois alliages 

d’aluminium choisis, la simulation numérique a été réalisée dans le module de fatigue 

« AnsysNcode design life » pour prédire le comportement en fatigue des trois matériaux ce 

qui a permis de statuer sur le matériau qui offre une meilleur résistance à la fatigue, un  autre 

objectif a été visé, est l’application des critères de fatigue multiaxiale choisis pour le 

dimensionnement de la structure, le but était d’estimer le coefficient de danger associé à 

chaque critère.Leurs modèles mathématiques ont été intégrés dans un programme Fortran. La 

simulation numérique a été réalisée dans ABAQUS pour estimer le champ des contraintes 

régnant dans la structure.  

 

Mots clé: Endommagement, fatigue multiaxiale, approche en déformation, critère, champ de 

contraintes, coefficient de danger. 

 

Abstract 

Knowing the causes of material damage is a top priority for design engineers to avoid sudden 

breakage of equipment in service. One of the most important reasons for material failure is fatigue this 

phenomenon can be defined as damage to the metal under repeated stress and below the yield stress. 

The main objective of this study has been the modeling and the design during fatigue of a car part, 

among others the suspension arm. A Manson-Coffin strain approach was chosen and applied for three 

selected aluminum alloys, the numerical simulation was carried out in the fatigue module 

"AnsysNcode design life" to predict the fatigue behavior of the three materials which allowed deciding 

on the material that offers a better resistance to fatigue. Another objective was targeted that is the 

application of the multiaxial fatigue criteria chosen for the structure design, the aim was to estimate 

the danger coefficient associated with each criterion. Their mathematical models have been integrated 

into a FORTRAN program. The numerical simulation has been realized in ABAQUS to estimate the 

field of the constraints reigning in the structure. 

 

Keywords: Damage, multiaxial fatigue, strainapproach, criterion, stress field, danger coefficient. 

 

 ملخص

أهم أسباب بين  واحدة من.الخدمة أثناءأولوية لمهندسي التصميم لتفادي الانهيار المفاجئ للمعدات  وادتعتبر معرفة أسباب أضرار الم
. ات المتكررة و أقل من حد مقاومة المرونةالإجهاد تأثيرتحت كتلف المعدن هو التعب، ويمكن تعريف هذه الظاهرة  وادفشل الم

لقد تم اختيار وتطبيق مقاربة  ذراع التعليق.ها من بين لقطعة سيارة هذه الدراسة هو النمذجة والتصميم أثناء تعب الهدف الرئيس من
و ذلك للتنبؤ  « AnsysNcode design life »مانصونكوفين لثلاث سبائك الألمنيوم، المحاكاة العددية تم تطبيقها في وحدة التعب 

الهدف الآخر هو تطبيق معيار التعب المتعدد المحاور المختار لتصميم . اومة أفضل للتعبالتي تسمح بمقبسلوك للمواد الثلاث 
تم دمج النماذج الرياضية الخاصة بهم في برنامج و قد  الهيكل، والهدف من ذلك هو تقدير معامل الخطر المرتبط بكل معيار.

FORTRAN.  تم إجراء المحاكاة العددية في و قدABAQUS لقيود التي تسود الهيكل.لتقدير مجال ا 
 

 التشوه، المعيار، مجال الضغط، معامل الخطر. مقاربةالضرر، التعب المتعدد المحاور،  الكلمات المفتاحية:

 




