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Chapitre 1

Introduction

1.1 Position du problème industriel

Dans les conditions optimales de forage, la garniture avance d’une manière continue et on ne
remarque pas de grandes variations dans les paramètres de contrôle qui sont :

— la vitesse angulaire Ωo au niveau de la table de rotation (≈150 tr/min),
— le poids au crochet WOH (≈100 kN) et le couple de torsion au crochet TOH (≈50 kNm),
— et l’avancement de l’outil ROP (≈10 m/h).
Ceci semble indiquer que le poids à l’outil WOB et la vitesse angulaire au niveau de l’outil Ω

ont aussi une évolution continue et sans vibration. Le changement des couches lithologiques induit
des variations dans le processus de coupe qui, sous certaines conditions, peuvent conduire à des
instabilités au niveau des contacts roche/outil et puits/garniture (voir Fig. 1.1).

F��. 1.1 — Vibrations induites par la dynamique de la garniture de forage.

La présence des vibrations peut rendre le forage naturellement moins efficace (diminution du
ROP ) et accélère l’endommagement des éléments constitutifs du train de tiges, soit par fatigue,
soit par abrasion et chocs répétés de la garniture sur les parois du puits.

1



2 CHAPITRE 1. INTRODUCTION

La Fig. 1.2 illustre les différents éléments constituant une garniture de forage. Celle-ci se compose
d’une succession d’éléments tubulaires dont les liaisons sont assurées par un assemblage vissé.
Chaque connexion vissée est précontrainte à l’aide d’un couple de serrage Cup ; ce dernier permet
de maintenir la liaison au niveau de l’épaulement de la connexion durant les opérations de forage.

tiges de forage

outil de forage

coude

coude

F��. 1.2 — Description des éléments formant une garniture de forage.

Lorsqu’une rupture se produit (voir Fig. 1.3), l’opérateur doit mettre en place l’opération de
"fishing" afin de dégager le train de tiges rompu du puits de forage ; le cas échéant, il devra reforer
une partie de celui-ci afin de continuer le forage du puits. À la perte de matériel, on associe donc
une perte de temps et par conséquent une perte d’argent.

Ces ruptures apparaissent en moyenne dans 14% des puits forés et les pertes financières associées
s’estiment à plusieurs $100 000 par événement (Vaisberg et al., 2002). (Hill, 1992) a recensé les
causes de 76 ruptures intervenues durant 1987 et 1990. Il en ressort que :

— la fatigue est dans 65% la cause principale,
— 13% des cas sont dus aux chargements excessifs en traction et torsion,
— et les faibles caractéristiques mécaniques représentent 8% de ces ruptures.
Les méthodes de régulations des paramètres au crochet et la maîtrise des différentes conditions

environnementales ont permis de réduire certaines ruptures. (Barishnikov et al., 1995) ont analysé
les ruptures survenues à Po Valley en Italie. Les sept puits concernés étaient tous des puits très
profonds allant jusqu’à 6 à 7 km. Les 36 ruptures enregistrées entre 1983 et 1988 se répartissent de
la façon suivante :

— 8 % dans les tiges de forage
— 44 % dans les masses tiges
— 14 % dans les HWDP (Heavy Weighted Drill Pipe)
— 14 % dans les stabilisateurs
— et 20 % dans les autres éléments de la garniture (JAR, S-Sub, PMD, XO).
Et les 56 ruptures enregistrées entre 1988 et 1994 se répartissent de la façon suivante :
— 27 % dans les tiges de forage
— 7 % dans les masses tiges
— 5 % dans les HWDP
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Ωο

train de tiges
rompu

F��. 1.3 — Reforage d’un puits après l’échec de l’opération de fishing.

— 13 % dans les stabilisateurs
— et 48 % dans les autres éléments du train de tiges (JAR, S-Sub, PMD, XO).
Entre ces deux périodes, on peut remarquer une décroissance des ruptures dans les éléments

masses tiges et HWDP. Mais les tiges de forage et les autres éléments (PMD, JAR, ...) présentent
toujours trop de ruptures.

Ces ruptures par fatigue sont souvent liées à des sollicitations dynamiques qui participent à l’en-
dommagement des éléments constituant le train de tiges. Cet endommagement est principalement
le fruit de deux phénomènes dynamiques (Spanos et al., 2003) :

— les dysfonctionnements vibratoires qui peuvent générer des cycles d’efforts poutres généralisés
en tension T , torsion C et flexion M le long de la garniture de forage,

— et les coudes rencontrés dans les tracés de puits de forage tels que les puits déviés ou hori-
zontaux. Ces puits présentent des rayons de courbure R qui, associés à la rotation Ωo de la
garniture de forage, induisent des moments fléchissant alternés.

Les ruptures causées par la fatigue sont souvent constatées au niveau des connexions vissées.
Celles-ci sont sujettes à de fortes concentrations de contraintes dues à leurs géométries particulières
(voir Fig. 1.4.a) et aux pressions de contact mécanique générées (filetages, épaulements) (Tafreshi
et Dover, 1993). Cependant les empreintes laissées par les clefs de serrage induisent aussi des
concentrations de contraintes au niveau du corps des éléments (Rahman et al., 1999) augmentant
ainsi l’endommagement induit par le chargement. La Fig. 1.4.b montre les empreintes laissées par
les clefs de serrage servant à la manipulation des tiges de forage.

On peut aussi rappeler l’environnement agressif, d’un point de vue chimique, dans lequel la
garniture se trouve durant l’opération de forage. En effet, les boues de forage, servant à évacuer les
déblais au fond du puits, associées à la présence d’hydroxyde de soufre H2S tendent à diminuer la
résistance à la fatigue des trains de tiges par oxydation (Hendrickson et Holland, 1984).

1.2 Questions importantes et résultats existants

Cette partie traite différentes questions qui peuvent apparaître au cours de l’analyse dynamique
et en fatigue de la garniture de forage. Ces questions sont les suivantes :
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a) b)

F��. 1.4 — Photographie d’une connexion vissée : a) géométrie du filetage ; b) empreintes laissées
par les clefs de serrage.

Comment modéliser les dysfonctionnements vibratoires ?

Le comportement de la dynamique de la garniture de forage est particulièrement complexe
à modéliser. En effet, la modélisation élastodynamique doit tenir compte des couplages entre les
dysfonctionnements vibratoires résultant du contact roche/outil (Challamel et al., 2000; Richard,
2001; Girardot et Putot, 1997) et de ceux résultant du contact puits/garniture (Theron, 1996; Leine
et al., 2002; Dutreuil, 1997). Ces études sont souvent fondées sur des modèles mécaniques basés sur
une description de la garniture à un ou deux degrés de liberté (une rotation axiale φ, un mouvement
axial u et un mouvement latéral v).

Au fond du puits, le contact roche/outil est déterminé par le processus de coupe de la roche
(frottement, ROP ,...) et l’évacuation des déblais. Les interactions entre la roche et l’outil peuvent
générer des vibrations caractérisées par l’angle de la rotation axiale φ ; on est alors en présence du
phénomène de stick-slip (voir Fig. 1.5.a). Le stick-slip consiste en des phases d’arrêt et de redémar-
rage de la rotation de l’outil ; les redémarrages de l’outil s’effectuent avec une forte accélération et
ceci de façon quasi périodique (Challamel et al., 2000). Ce phénomène génère des cycles d’onde de
torsion C qui remontent le long de la garniture de forage.

Le phénomène de stick-slip dépend du contact mécanique entre la roche et l’outil mais aussi de
la rigidité de la garniture de forage. Le contact est généralement modélisé par une loi de Coulomb
où µ est le coefficient de frottement. Ce coefficient de frottement est souvent supposé dépendre de
la vitesse de rotation à l’outil Ω afin de générer des phases de stick-slip. (Richard, 2001) a montré
que cette dépendance pouvait s’obtenir en couplant les degrés de liberté associés au mouvement
axial u et à la rotation φ.

Un phénomène apparaissant aussi au niveau de l’outil est le bit-bouncing (voir Fig. 1.5.a). Celui-
ci caractérise les vibrations axiales u dues aux rebonds de l’outil sur le fond du puits créant des
ondes de tension/compression T , qui remontent aussi vers la surface au travers de la garniture
(Girardot et Putot, 1997; Germay, 2002).

Ce phénomène prend naissance dans les irrégularités de la surface de contact entre l’outil et la
roche. Dans sa rotation, l’outil de forage suit toutes les irrégularités du fond du puits et il peut
alors entrer dans une phase de résonance qui amplifiera les mouvements axiaux u créant ainsi des
rebonds de l’outil sur le fond du puits (Theron, 1996).

Le deuxième type de contact générant des dysfonctionnements se produit au niveau du contact
latéral entre la paroi du puits et la garniture de forage (voir Fig. 1.5.b). Des chocs peuvent se
produire à ce niveau et induire une dynamique particulière caractérisée par des vibrations trans-
versales v et des vibrations en rotation axiale φ générant des cycles de flexion M et de torsion C
(Theron, 1996; Leine et al., 2002) ; ce phénomène est appelé whirling. Il résulte du phénomène de
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F��. 1.5 — Dysfonctionnements vibratoires : a) stick-slip et bit-bouncing ; b) whirling.

flambement dans les éléments de la garniture de forage ; la compression nécessaire au processus de
forage peut induire des déflexions latérales de la garniture à l’intérieur du puits. Le train de tiges
est alors animé d’une rotation excentrée qui peut générer des chocs. Cette déflection associé à la
rotation induira de la flexion alternée supplémentaire.

Ces vibrations, influençant le contact entre la garniture de forage et les parois du puits, créent un
couplage entre tous les phénomènes. La détermination des cycles d’efforts poutres T , C etM devient
alors très difficile. Toutefois, la nature de ces cycles de dysfonctionnements apparaît comme quasi
périodique (Spanos et al., 2003) et donc seule la connaissance des fréquences et des amplitudes de
ces cycles d’efforts permettrait de caractériser le chargement particulier d’une opération de forage.

Ces dysfonctionnements sont souvent modélisés de façon indépendante. Cependant on peut
trouver quelques travaux concernant les couplages entre le whirling et le stick-slip (Leine et al.,
2002) ou bien ceux de (Germay, 2002) qui a utilisé le modèle de (Richard, 2001), afin de coupler
les dysfonctionnements de bit-bouncing et de stick-slip.

Quelles sont les données expérimentales existantes ?

Les relevés expérimentaux peuvent nous apporter quelques éléments de réponse concernant
les phénomènes dynamiques mis en jeu lors d’une opération de forage. Beaucoup de ces relevés
expérimentaux in situ, que possède notamment l’Institut Français du Pétrole dans sa base de
données TRAFOR, concernent la dynamique des garnitures de forage avant la rupture et certaines
incluent même des phénomènes de dysfonctionnements vibratoires.

Ces données contiennent les cycles des grandeurs telles que celles mesurées en fond de puits :
l’accélération angulaire Ω̇ et le poids à l’outil WOB (Weight On Bit), ou bien celles mesurées
en tête du puits : le poids WOH et le couple TOH au crochet (de l’anglais Weigth On Hook et
Torque On Hook). Ces données nous permettront d’obtenir des informations sur les fréquences et
les amplitudes des cycles de sollicitations poutres en tension T , en torsion C et en flexion M .

On remarque expérimentalement que, dans le cas où l’outil de forage est un outil tricône, la
fréquence des ondes de traction/compression et de torsion est de l’ordre de 3 fois la fréquence
de rotation Ωo imposée à la table de rotation lors de la présence de stick-slip et de bit-bouncing
(Aarrestad et al., 1986).

Comment obtenir les cycles de sollicitations poutres T , C et M s’exerçant sur la garniture ?

La modélisation complète de la dynamique du train de tiges doit nous permettre par la suite
d’obtenir les cycles des efforts poutres généralisés en tension, torsion et flexion. Compte tenu de la
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complexité du problème liée aux contacts et aux dysfonctionnements qui amènent une non linéarité
dans les équations, la méthode des Éléments Finis semble appropriée pour la résolution de ce
problème. Bien qu’on trouve très peu de travaux utilisant cette méthode (Sathuvalli et al., 2005),
des méthodes analytiques ou semi-numériques existent et permettent de palier les difficultés de la
modélisation dynamique.

Les travaux de (Patel et Vaz, 1995) se sont attachés à la dynamique du train de tiges dans un
puits vertical en vue de comparer les sollicitations cycliques dues aux vibrations induites dans ce
puits et les sollicitations cycliques dues à la courbure d’un puits dévié ou d’un puits horizontal.
Leur modèle prend en compte les vibrations axiales, latérales et de torsion mais sans tenir compte
du couplage entre elles. La garniture de forage est discrétisée en éléments masse/ressort et les
équations de la dynamique obtenues par leur modélisation sont résolues grâce à des conditions
limites imposées au niveau de l’outil et du crochet.

Les vibrations axiales sont obtenues en imposant une évolution cyclique du poids sur l’outil
constatée expérimentalement. Leurs résultats tendent à montrer que la contrainte axiale est plus
élevée au niveau des tiges de forage qu’au niveau des masses tiges mais que les masses tiges sont
en compression et donc elles peuvent être sujettes à des phénomènes de flambement qui créeront
de la flexion supplémentaire.

Le phénomène de stick-slip est aussi obtenu de façon artificielle en imposant une évolution
cyclique de l’angle de rotation φ au niveau de l’outil. Leurs calculs mettent en avant une contrainte
de cisaillement élevée au niveau de l’outil de forage ce qui amène à penser que ce sont les masses
tiges qui souffriront le plus des ondes de torsion provenant du stick-slip.

Les vibrations latérales sont obtenues en imposant un poids au crochet constant ou fluctuant.
Il a été remarqué que les contraintes engendrées par ce mode de vibrations sont d’ordre négligeable
devant les contraintes engendrées par les vibrations axiales et de torsion.

D’autres travaux, comme ceux de (Tucker et Wang, 1999), ont permis, d’obtenir une modélisa-
tion semi-analytique plus complète de la dynamique du train de tiges. Ils utilisent une formulation
avec des poutres de type Cosserat (Antman, 1996). Cependant, les complexités de la modélisation
rendent les équations extrêmement non linéaires et elles ne permettent pas de résoudre correctement
le problème dans son ensemble.

La méthode des Éléments Finis peut nous aider à palier les inconvénients des modélisations
de la dynamique du train de tiges. Cela nécessite en premiers lieux des conditions limites qui ont
été discutées dans la section précédente. Une fois ces conditions limites obtenues, il est proposé de
traiter ce problème avec l’aide du code Élément Finis DeepLines. Ce logiciel a été élaboré dans
le but de calculer la dynamique des risers reliant les gisements d’hydrocarbure sous-marin à la
plate-forme pétrolière. Il permettra de prendre en compte les non linéarités du problème dues aux
contacts entre la garniture et les parois du puits. Toutefois la dynamique du riser et celle du train
de tiges diffèrent un peu. En effet le train de tiges est animé d’une rotation alors que le riser ne
présente que des déplacements axiaux ou latéraux. DeepLines nécessite donc quelques modifications
à l’intérieur de son code afin de prendre en compte cette rotation.

Dans l’Annexe A, nous présentons une méthode semi-analytique de calcul des efforts généralisés
T , C et M le long de la garniture de forage. Cette méthode est largement utilisée dans le domaine
industriel et se base sur une formulation quasi-statique de la garniture. Bien qu’elle ne permette
pas de traduire correctement la dynamique du forage, cette méthode nous permettra d’obtenir
une estimation des efforts moyens s’exerçant sur la garniture. Mais aussi de calculer le moment
fléchissant engendré dans les coudes du puits de forage.

Comment prédire la durée de vie N d’une garniture de forage ?

Dans le domaine du forage, deux principales techniques sont employées pour la prédiction de
la durée de vie en fatigue du train de tiges ; l’une se basant sur une approche de propagation de
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fissures (Brennan, 1995) et l’autre sur une approche accumulation d’endommagement (Lubinsky,
1961).

Ces deux approches ont des philosophies complètement différentes. La première s’appuie sur le
fait qu’un défaut (micro-fissure) est déjà présent dans la structure, et que ce défaut évoluera en
fonction du nombre de cycles subit par la structure. La seconde méthode fait l’hypothèse qu’une
fissure s’initiera lorsque notre paramètre d’endommagement aura atteint une valeur critique.

Ces deux approches se basent généralement sur des grandeurs macroscopiques comme le champ
de contraintes Σ (Sathuvalli et al., 2005) ou bien le champ de déformations E (Placido et al., 1994).
Ces grandeurs sont souvent supposées uniaxiales et la prise en compte de la géométrie des tiges
de forage se fait au travers de facteurs de concentrations de contraintes SCF . Puis le cumul de
l’endommagement est effectué à l’aide de la règle de Miner. Cela donne généralement des prédictions
conservatrices mais cette modélisation ne reflète ni le caractère multiaxial du chargement ni la
complexité du champ de contraintes macroscopiques Σ.

Dans des conditions de forage sans vibrations, les efforts cycliques se résument à un moment
fléchissant M qui est généré dans les coudes des puits de forage. Les rayons de courbure R de ces
coudes doivent être inférieurs à une certaine limite définie au travers du Dog-Leg Severity DLS
(Lubinsky, 1961). Ces cycles de flexion alternée peuvent engendrer des contraintes axiales qui s’ad-
ditionneront aux contraintes axiales dues à la tension T . Ces contraintes peuvent être suffisamment
élevées pour créer de la fatigue au niveau du train de tiges (Hill et al., 2004), spécialement au
niveau des connexions vissées (Brennan, 1995) et au niveau des corps des éléments constituant la
garniture de forage marqués par les manipulations (Rahman et al., 1999).

Hill et al., 2004 ont mis en place une méthodologie pour aider l’ingénieur à dimensionner la
garniture de forage. Cette méthode se base sur la définition de deux indices CI et SI qui caracté-
risent les durées de vie N consommées des éléments de la garniture de forage dans un coude ; leurs
calculs reprennent dans l’ensemble ceux exposés par (Lubinsky, 1961) dans la littérature.

Cependant la méthodologie semble intéressante. En effet, leurs travaux mettent en avant la
difficulté d’estimer les durées de vie N des éléments de la garniture. Afin de contourner cette
difficulté, les auteurs proposent une méthodologie comparative à l’aide des paramètres introduits.
Cette méthode s’attache donc à quantifier la sévérité des chargements pour chaque tracé du puits.
L’ingénieur aura alors les outils lui permettant de dimensionner sa garniture de forage.

1.3 Objectifs et organisation du travail

Cette thèse s’inscrit dans le cadre du projet "Fatigue des Garnitures de Forage" développé à
l’Institut Français du Pétrole (Richard et Vaisberg, 2003; Vaisberg et al., 2003). Ce projet, en parte-
nariat avec Vallourec (fabricant de tiges de forage) et Cybernetix (fabricant de puce électronique),
a pour but de développer une méthodologie de calcul de la durée de vie des trains de tiges en
prenant en compte les divers phénomènes dynamiques introduits dans les sections précédentes.

L’idée originale du projet "Fatigue des Garnitures de Forage" consiste à équiper chaque élément
de la garniture de forage d’une puce électronique afin d’y inscrire la durée de vie consommée après
chaque phase de forage. Ainsi avant d’utiliser un élément de la garniture pour un autre forage, une
lecture de sa puce électronique permettra de connaître sa durée de vie restante et donc assurera
une meilleure maîtrise des risques de rupture par fatigue.

La mise en valeur des échelles et des grandeurs physiques va nous permettre de scinder le
problème en trois parties (voir Fig. 1.6) :

— l’échelle de la garniture de forage associée aux efforts généralisés poutres de tension T , de
torsion C et de flexion M

— l’échelle de la connexion vissée associée au champ de contraintes macroscopiques Σ
— l’échelle des grains de métal associée au champ de contraintes mésoscopiques σ



8 CHAPITRE 1. INTRODUCTION

Ces grandeurs physiques caractérisent les phénomènes mis en jeu à chaque échelle et sont consi-
dérées pertinentes pour la résolution du problème dans son ensemble. L’échelle associée à la garni-
ture est naturellement liée aux efforts généralisés poutres de tension T , de torsion C et de flexionM .
En effet, l’élancement des trains de tiges nous permet de faire une modélisation 1D et d’appliquer
la théorie des poutres.

Cette modélisation du train de tiges ne permet pas de prendre en compte la réelle géométrie de
la garniture au niveau des connexions vissées. Dans le but d’obtenir les contraintes macroscopiques
Σ d’une manière beaucoup plus fine, l’échelle de la connexion vissée est alors introduite. À cette
échelle, on devra s’intéresser aux problèmes de contact et de plasticité dans les assemblages vissés.

Enfin, l’échelle pertinente qui caractérise le phénomène de fatigue est l’échelle mésoscopique
associée aux contraintes σ dans le grain de métal. En effet, la fatigue est un phénomène qui débute
dans les bandes de glissement localisées dans les grains défavorablement orientés (Dang Van, 1993).
Le paramètre qui caractérise l’endommagement à cette échelle est la durée de vie N .

échelle de la connexion vissée

Σ

T
 

ΩΟ

M

T
C
 

O

O

C
 

échelle de la garniture de forage

σ

échelle du grain de métal

grain de métal le plus sollicité 

F��. 1.6 — Schéma des différentes échelles intrinsèques au problème de rupture par fatigue des
garnitures de forage.

La première échelle est celle de la garniture de forage. Le problème dynamique lié à cette échelle
n’est pas traité dans cette thèse. Cependant une méthode quasi statique, présentée dans l’Annexe
A, nous permet d’estimer ces efforts de type poutre qui nous serviront de conditions limites pour
notre calcul des contraintes macroscopiques à l’échelle de la connexion vissée.

Deux méthodes de calculs ont été développées pour l’analyse à l’échelle de la connexion vissée.
La première méthode est présentée dans le Chapitre 2. Elle se base sur la méthode des Éléments
Finis et permet de calculer le champ de contraintes en tout point de la connexion vissée. Ce travail
nous permettra de mettre en place une loi de passage entre les efforts de type poutres T , C et M
et les contraintes macroscopiques Σ engendrées au niveau des connexions des tiges de forage.
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Ce chapitre débutera par une introduction sur les assemblages vissés rencontrés dans le domaine
du forage pétrolier. Puis nous répondrons aux questions découlant des réflexions suivantes :

— Comment traiter le calcul des contraintes macroscopiques Σ dans une connexion vissée ?
— Comment traiter le calcul des contraintes macroscopiques plus efficacement ?
— Comment modéliser le couple de serrage Cup ?
Enfin, nous présenterons les modèle Éléments Finis pour le calcul des cycles de contraintes

multiaxiales macroscopiques dus à un effort de tension T et à un moment fléchissant M et quelques
résultats concernant le champ de contraintes macroscopiques résultant, les pressions de contact
dans une connexion vissée et l’influence du couple de serrage Cup. Enfin, on terminera ce chapitre
par une synthèse des travaux effectués à cette échelle.

La seconde méthode pour le calcul du champ de contraintes macroscopiques est présentée dans
le Chapitre 3. Cette méthode, qui se base sur une solution élastique du champ de contraintes à
proximité d’une entaille (Filippi et Lazzarin, 2004), permet de palier les inconvénients liés au temps
de calcul par la méthode des Éléments Finis. En effet, la détermination de l’endommagement subit
par la garniture de forage doit être faite en temps réel durant l’opération de forage. Pour cela, une
solution semi-analytique du champ de contraintes élastiques a été développée. Cette solution permet
de déterminer les contraintes macroscopiques en des points spécifiques de la connexion vissée, i.e.
fonds des filets, afin d’y appliquer directement notre critère de fatigue. Cette méthode peut être
aussi utilisée comme outil de conception des connexions vissées.

Le Chapitre 3 débutera sur une présentation de la solution proposée par Filippi, dont plus amples
détails sont fournis dans l’Annexe B. Cette solution a été développée pour une barre présentant
une entaille, et donc elle doit être étendue à nos géométries tubulaires et elle devra aussi prendre
en compte l’influence du couple de serrage.

Les cycles de contraintes macroscopiques Σ étant obtenus, le passage à l’échelle suivante associée
au problème de la fatigue se fera en les utilisant pour calculer la durée de vie N des tiges de forage.

Le Chapitre 4 sera donc entièrement dévolu au problème de la fatigue des garnitures de forage
et développera la méthodologie du critère de Dang Van qui utilise les contraintes mésoscopiques σ.
Pour ce faire, ce chapitre débutera par une partie introduisant les phénomènes de fatigue, puis on
tentera de répondre aux questions suivantes :

— Quels sont les critères de fatigue multiaxiale polycyclique existant ?
— Comment effectuer le cumul de l’endommagement des tiges de forage ?
— Quels sont les effets sur le calcul de la durée de vie liés à la présence d’une entaille ?
Par la suite, on présentera le critère de Dang Van et les résultats découlant de son utilisation

afin de déterminer les sites d’amorçage de fissures. Puis nous verrons comment étendre le critère de
Dang Van au domaine de l’endurance limitée afin d’estimer la durée de vie N des tiges de forage
soumises à un effort cyclique de tension T et de flexion M .

Nous verrons par la suite comment adapter le critère d’endurance limité afin de l’utiliser dans
les cas où la structure présente des discontinuités géométriques. Et finalement nous proposerons une
méthode d’analyse de fatigue stochastique, la méthode Contrainte-Résistance, afin de prendre en
compte la nature aléatoire du chargement encouru par la garniture lors d’une opération de forage.

La validation expérimentale de notre analyse en fatigue sera présentée dans le Chapitre 5. Celle-
ci a été réalisée à l’aide d’essais de fatigue en traction répétée sur des connexions à échelle réduite.
Ce chapitre débutera sur les réflexions préliminaires suivantes :

— Quelles sont les différentes approches expérimentales pour valider une méthodologie de calcul
en fatigue ?

— Quelles sont les causes susceptibles d’induire des erreurs sur les prédictions de la durée de
vie ?

Puis nous présenterons l’analyse effectuée lors du dimensionnement de la connexion à échelle
réduite afin d’effectuer des essais dans le domaine de la fatigue polycyclique.

Avant de débuter les essais de fatigue, nous avons mis en place un essai de traction monotone afin



10 CHAPITRE 1. INTRODUCTION

de pouvoir caractériser le coefficient de frottement entre les parties mâle et femelle de la connexion
vissée. Une fois ce coefficient déterminé, nous passerons aux essais de fatigue et à leur comparaison
avec les prédictions de durées de vie faites avec le critère de Dang Van. Puis nous verrons par la
suite l’influence du comportement matériau sur ces prédictions.

Finalement nous finirons sur une discussion présentant les causes induisant une erreur sur les
prédictions de la durée de vie des connexions vissées.



Chapitre 2

Analyse Globale de la Connexion
Vissée

Le chapitre précédent était en partie dédié à l’analyse du problème au niveau de l’échelle de la
garniture de forage. Ce problème élastodynamique est très compliqué à résoudre si l’on souhaite
prendre en compte tous les phénomènes dynamiques tels que les dysfonctionnements vibratoires, le
couplage entre la boue de forage et la garniture et le contact entre le puits de forage et la structure.
Cependant une méthode quasi-statique, présentée dans l’Annexe A, nous a permis d’obtenir une
estimation des cycles des efforts généralisés T , C et M s’exerçant sur la structure durant une
opération de forage. Ces efforts nous ont ainsi permis de calculer les cycles de contraintes de type
poutre Σ∗.

Quelle que soit la méthode employée pour l’analyse à l’échelle de la garniture de forage, elle
ne nous permettra pas de prendre en considération la complexité de la géométrie des garnitures
de forage, l’influence du contact généré dans les connexions vissées et les phénomènes de plasticité
cyclique. Afin de pouvoir en tenir compte dans notre analyse en fatigue, une étude beaucoup plus
fine du champ de contraintes macroscopiques a été réalisée au niveau de l’échelle de la connexion
vissée. Nous avons vu précédemment qu’elle était généralement le siège d’apparition de fissures de
fatigue.

Ce chapitre est donc dédié au calcul du champ de contraintes macroscopiques dans les connexions
vissées du train de tiges où les contraintes de type poutre Σ∗ serviront en tant que conditions limites
pour notre analyse mécanique par la méthode des Éléments Finis. Ce calcul nous permettra par la
suite d’utiliser les cycles du trajet de chargement Σ (t) que subit la tige de forage pour effectuer
le post-traitement en fatigue. De plus, il nous permettra aussi d’estimer l’influence du couple de
serrage Cup sur le champ de contraintes macroscopiques et donc sur la durée de vie N .

Ce modèle réalisé nous servira par la suite à valider une seconde approche qui sera présentée
dans le Chapitre 3.

Ce chapitre débute par une présentation des assemblages vissés rencontrés dans le domaine du
forage. Puis une deuxième section répondra à quelques questions relatives aux calculs des contraintes
macroscopiques dans ces assemblages vissés.

Nous présenterons ensuite notre modèle Éléments Finis dans la troisième section, et une qua-
trième présentera les divers résultats obtenus dans le cas d’un chargement cyclique en tension T et
en flexion M . Finalement ce chapitre sera clôt par une conclusion sur les travaux effectués.

2.1 Les assemblages vissés

Une garniture de forage est constituée de différents éléments tubulaires liés entre eux par un
assemblage vissé, comme le montre la figure 2.1. Aux extrémités du corps de la tige de forage se

11
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trouvent la partie mâle, d’un côté, et la partie femelle, à l’autre extrémité, servant à la liaison entre
les différents éléments de la garniture ; ces deux parties présentent des géométries particulières et
peuvent être le siège de fortes concentrations de contraintes et de fortes pressions de contact.

Ces extrémités sont donc les zones de la tige de forage où les fissures de fatigue sont susceptibles
d’apparaître et provoquer ainsi la rupture du train de tiges (Spanos et al., 2003).

Les principales spécificités des connexions vissées rencontrées dans le domaine du forage sont :
— un filetage conique d’un angle β,
— un ou deux épaulements servant à appliquer une précontrainte au travers d’un couple de

serrage Cup,
— des géométries au niveau du filetage très complexes.

c)

épaulement

épaulement

pièce mâle

pièce femelle

filetage pièce mâle

b)

a)

F��. 2.1 — Géométrie des différentes parties constituant une connexion vissée.

En plus des difficultés de calcul des contraintes macroscopiques liées aux spécificités géomé-
triques, d’autres paramètres sont à prendre en compte :

— le procédé de galetage (cold-rolling en anglais) (Knight et al., 2003; Han et al., 2003) qui
consiste à comprimer la fibre de métal dans le fond de filet des connexions vissées (voir figure
2.2) ; cela permet une meilleure tenue en fatigue grâce au champ de contraintes résiduelles
induit.
Ce procédé a déjà fait l’objet de nombreuses études, notamment au Laboratoire de Mécanique
des Solides (Braham, 1991), et donc sa prise en compte dans les calculs ne pose aucune
difficulté. Toutefois, dans la suite des travaux présentés dans ce document, ce procédé n’a pas
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été pris en compte,

fond de filet

épaulement

F��. 2.2 — Schéma du procédé de galetage.

— la tolérance sur les dimensions de la connexion vissée (Beghini et al., 1992) ; le contact entre
les deux pièces de la connexion vissée dépendra fortement du jeu entre elles,

— le couple de serrage Cup appliqué (Tafreshi et Dover, 1993).
Le calcul devra aussi prendre en compte la nature cyclique du chargement. En effet, la modé-

lisation des phénomènes de plasticité est très importante pour notre problème. Les cycles d’efforts
s’exerçant sur la garniture peuvent induire, au niveau des fonds de filets, des déformations plastiques
εp qui évolueront en fonction des amplitudes de ces efforts et du nombre de cycles N .

La structure peut donc présenter localement des déformations plastiques cumulées εeqp pouvant
se stabiliser ou, au contraire, augmenter jusqu’à la rupture de la structure : c’est le phénomène de
rochet. Dans le cas de la stabilisation, on parlera de phénomène d’adaptation lorsque la déformation
plastique cumulée εeqp cesse d’évoluer au cours du temps et d’accommodation lorsque la déformation
plastique cumulée est bornée (voir figure 2.3).

εp

eq

t0

εp

eq

t0

εp

eq

t0

adaptation accommodation rochet

F��. 2.3 — État asymptotique de la déformation plastique cumulée εeqp .

2.2 Questions importantes et résultats existants

Dans la section précédente, nous avons répertorié les différentes difficultés liées aux calculs des
contraintes macroscopiques dans une connexion vissée. Maintenant, nous nous attarderons sur des
questions qui nous permettront de mettre au point un modèle élastoplastique pour le calcul du
champ de contraintes macroscopiques Σ. Ces questions sont les suivantes :

Comment traiter le calcul des contraintes macroscopiques Σ dans la connexion vissée ?
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La méthode généralement utilisée pour le calcul des contraintes macroscopiques dans une
connexion vissée est la méthode des Éléments Finis. Bien que cette méthode ait l’avantage de
pouvoir traiter les non linéarités du problème dues au comportement du matériau et aux contacts
dans la connexion, elle demande une grande puissance des stations de calcul afin de discrétiser
correctement en Éléments Finis la connexion vissée. En effet, le contact nécessite une discrétisation
relativement fine, ce qui a pour conséquence d’augmenter le nombre de degrés de liberté du modèle
et donc les temps de calcul.

Mackerle, 2003 fournit une liste exhaustive des différents travaux concernant le calcul dans les
assemblages vissés par la méthode des Éléments Finis. Cependant parmi tous ces travaux très peu
discutent des cas de chargement en torsion.

Les travaux de Tafreshi et Dover, 1993 traitent des cas de chargements en tension, torsion et
flexion sur différentes géométries de connexions vissées. Cette étude a mis en évidence les zones
de contraintes élevées pour chaque cas de chargement. Le calcul prend en compte l’influence du
couple de serrage mais le comportement du matériau est purement élastique ce qui induit une
surestimation des contraintes macroscopiques.

L’hélice du filetage est négligée permettant ainsi une modélisation 2D axisymétrique dans le cas
de la tension, et dans les cas de torsion et flexion la modélisation nécessitait un maillage 3D de la
connexion vissée.

Le calcul de Tafreshi et Dover, 1993 a été élaboré à l’aide du code Éléments Finis Abaqus
avec une discrétisation en 320 éléments paraboliques axisymétriques pour le cas de la tension, et
respectivement 1280 et 1920 éléments paraboliques 3D pour les chargements en flexion et en torsion.

Leurs travaux ont mis en évidence les différents points :
— pour chaque cas de chargement appliqué, les contraintes sont maximums au niveau des fonds

de filet et spécialement celui de la dernière dent engagée de la pièce mâle (voir figure 2.4),

fond de filet de la dernière 
dent engagée de la pièce mâle

F��. 2.4 — Localisation des contraintes maximales dans une connexion vissée.

— les facteurs de concentrations de contraintes SCF dus à la tension peuvent atteindre des
valeurs de 16 sans précontrainte et de 8 avec un couple de serrage. Les SCF dus à la flexion
peuvent atteindre des valeurs allant jusqu’à 4 et ceux de torsion sont de l’ordre de 1. Bien
que ces SCF ne soient pas clairement définis dans leur papier, ces ordres de grandeurs nous
permettent de saisir la sévérité du chargement en tension par rapport à celles en flexion ou
torsion,
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— la géométrie des fonds de filet influence beaucoup la valeur maximale du champ de contraintes.
D’autres travaux obtiennent les mêmes conclusions que celles citées précédemment (Macdonald

et Deans, 1995; Han et al., 2003).
Dans le cadre du projet IFP "Fatigue des Garnitures de Forages", Vaisberg et al., 2003 ont

élaboré un modèle Éléments Finis avec le code Abaqus. Ce modèle devait servir à modéliser la
flexion alternée que subit le train de tiges dans les coudes des puits déviés. La modélisation de la
connexion vissée s’effectue par une discrétisation 3D de la structure. Leurs travaux ont permis de
répondre à ces différentes questions :

— le comportement élastoplastique du matériau 4145H sous chargements cycliques peut être cor-
rectement modélisé par un écrouissage cinématique non linéaire et isotrope de type Lemaître-
Chaboche et une loi d’écrouissage cinématique linéaire. Cependant, afin de limiter les temps
de calcul, seule la partie de l’écrouissage non linéaire et isotrope de type Chaboche a été
retenue,

— le choix des éléments CAX4R (élément quadrilatère axisymétrique à 4 nœuds à intégration
réduite), CAXA4R2 et CAXA4R4 (élément quadrilatère asymétrique à 4 nœuds à intégration
réduite) avait une influence minime sur le calcul des contraintes (moins de 1 %).

Ces travaux mettent en évidence la difficulté d’effectuer le calcul du champ de contraintes par
la méthode des Éléments Finis. En effet, elle demande une discrétisation de la structure étudiée
importante et ce qui a pour conséquence d’augmenter le temps de calculs. Suite à ces remarques,
d’autres approches ont permis de développer des méthodes alternatives aux calculs Éléments Finis.
Elles sont présentées ci-après.

Comment traiter le calcul des contraintes macroscopiques plus efficacement ?

Le problème du calcul des contraintes dans une connexion vissée peut être traité suivant dif-
férentes méthodes alternatives. La première est liée à l’élaboration d’un modèle qui permet l’éva-
luation de la distribution spatiale du champ de contraintes macroscopiques dans une connexion
vissée (Andrieux et Leger, 1993). La seconde repose sur la détermination du champ de contraintes
macroscopiques localement au niveau des zones les plus sollicitées de la connexion vissée (Glinka
et Newport, 1987).

Andrieux et Leger, 1993 ont décomposé le calcul des contraintes dans un assemblage vissé en
deux problèmes distincts : un problème global et un problème local comme il est illustré dans la
figure 2.5. Cette approche consiste à modéliser l’interface, jonction entre la partie mâle et la partie
femelle de la connexion vissée, par une interface ne travaillant qu’en cisaillement q(z). Cette loi,
qui est à construire, permettra de modéliser le couplage entre le déplacement relatif mâle/femelle
et les pressions de contact résultantes. La résolution du problème local peut être faite de différentes
manières, les auteurs ayant opté pour une résolution par la méthode des Éléments Finis.

Ayant obtenu l’expression de la loi d’interface q(z), la seconde partie du travail s’attache à la
résolution du problème global. Le choix des champs de déplacements permet d’écrire les énergies
potentielles élastiques relatives à la pièce mâle et femelle en fonction du cisaillement q(z) que
transmet l’interface. La résolution du système est obtenue en minimisant ces énergies potentielles
sur un ensemble de champs de déplacements virtuels cinématiquements admissibles.

Ces résultats confortent ceux cités précédemment et indiquent que la dernière dent engagée de
la pièce mâle est la plus sollicitée.

L’avantage de cette méthode réside dans la réduction considérable du temps de calcul. La for-
mulation finale du problème global se résume en un système d’équations différentielles unidimen-
sionnelles, alors que le problème était à l’origine un problème tridimensionnel. Malheureusement
cette méthode se limite simplement au cas de chargement en tension.

Glinka et Newport, 1987 ont mis en place une méthode permettant le calcul du champ de
contraintes à proximité d’une entaille. En effet, les entailles sont le siège de fortes concentrations de



16 CHAPITRE 2. ANALYSE GLOBALE DE LA CONNEXION VISSÉE

F

q q

pièce mâle

interface

pièce femelle

pièce mâle

pièce femelle

problème local problème global

F��. 2.5 — Schéma de l’assemblage vissé.

contraintes comme le sont les fonds de filets d’une connexion vissée. Leurs travaux sont donc essen-
tiellement basés sur une analogie entre les concentrations de contraintes dues à un trou circulaire
ou elliptique à celles dues aux filetages des connexions vissées. Utilisant les équations reportées par
Timoshenko et Goodier, 1951 qui sont obtenues dans les cas d’un trou circulaire dans une plaque
infinie soumise à une tension uniforme, il est alors possible d’obtenir une formule approchée du
champ de contraintes macroscopiques à proximité des fonds de filets. Ces solutions sont générale-
ment valides aux alentours du fond de filet pour des distances inférieures à 3r, où r est le rayon
du fond de filet. La comparaison de cette méthode avec celle des Éléments Finis a montré un bon
accord ; notamment l’erreur maximale sur la contrainte axiale n’est que de 5 % à une distance de
3r. Ces travaux permettent par la suite d’utiliser ces formules pour le calcul des facteurs d’inten-
sité de contrainte SIF (Brennan et Dover, 1995) afin d’étudier la propagation de fissures dans les
connexions vissées.

Comment modéliser le couple de serrage Cup ?

Différentes techniques peuvent être employées pour la modélisation du couple de serrage. Dans
les travaux de Tafreshi et Dover, 1993, des éléments de type "joint" permet de modéliser le contact
généré entre les deux pièces de la connexion vissée (voir figure 2.6a). Ces éléments ont une certaine
épaisseur qui peut être spécifiée initialement. Suivant le choix de l’épaisseur initiale, des pressions
normales de contact vont être générées au niveau des filets et au niveau de l’épaulement. La loi de
Coulomb permet de déterminer les cisaillements résultants et le couple de serrage induit est alors
égal au moment résultant de ces cisaillements au niveau de l’axe de symétrie de la connexion

Cup = f

∫∫

S

{
x ∧

(
σ.n

)}
.ezdS (2.1)

où σ, x, n et f sont respectivement le champ de contraintes, les coordonnées spatiales, le vecteur
normal à la surface de contact et le coefficient de frottement.
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Une seconde technique pour modéliser le couple de serrage est utilisée dans les travaux de
Baragetti, 2002. Des éléments thermiques sont introduits au niveau de la pièce femelle (voir figure
2.6b). Ces éléments sont ensuite soumis à une température constante ayant pour conséquence de
les dilater générant ainsi des pressions de contact au niveau des filets et de l’épaulement. Enfin le
couple de serrage est calculé comme précédemment.

pièce mâle

pièce femelle

a) b)

éléments joints  éléments thermiques

pièce femelle

pièce mâle

F��. 2.6 — Modélisation du couple de serrage Cup : a) éléments joints ; b) éléments thermiques.

2.3 Présentation du modèle Élément Finis

Le modèle utilise le code Élément Finis Abaqus version 6.4. La principale spécificité de la mo-
délisation est une géométrie purement axisymétrique réduisant ainsi le problème à deux dimensions
pour le mode de chargement en tension. Cette modélisation n’est possible que si l’effet de l’hélice du
filetage est négligeable et que le chargement est axisymétrique, ce qui est le cas pour les chargements
en tension. Les travaux de Chen et Shih, 1999 ont mis en évidence cette hypothèse en comparant
une modélisation 3D comportant une hélice avec une modélisation axisymétrique d’un assemblage
vissée. Bien que leur comparaison ne porte que sur la distribution des résultantes des pressions de
contact au niveau des filets, ils ont démontré une faible différence entre les deux modélisations.

Le champ de contraintes macroscopiques Σ est donc égal dans ce cas, dans le repère global
cylindrique R {eR, eΘ, eZ}, à

Σ =




ΣRR 0 ΣRZ

0 ΣΘΘ 0
ΣRZ 0 ΣZZ



 . (2.2)

Pour les modes de chargement en flexion, une géométrie purement axisymétrique ne suffit plus
du fait de l’anti-symétrie de ce mode de chargement. Cependant une réduction non négligeable du
nombre d’éléments est permise en ne prenant en compte qu’une moitié de la connexion vissée. Le
champ de contraintes macroscopiques Σ est, pour ce mode de chargement, égale dans le repère
global cylindrique R {eR, eΘ, eZ}, à

Σ =




ΣRR ΣRΘ ΣRZ
ΣRΘ ΣΘΘ ΣZΘ
ΣRZ ΣZΘ ΣZZ



 . (2.3)

Deux géométries de connexion vissée, dont les désignations API Spec 7 sont NC46 et NC40,
ont été développées. La connexion NC46 est étudiée pour les modes de chargement en tension
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et flexion, alors que la connexion NC40 n’est étudiée seulement qu’en mode de chargement en
tension. Pour ces deux connexions, le filetage est identique avec une forme trapézoïdale V-0.038R
(voir figure 2.7b).

Les dimensions principales des connexions vissées sont extraites de (Gabolde et Nguyen, 1999)
et sont données en millimètres dans le tableau suivant :

T��. 2.1 — Dimensions principales des connexions vissées.

L d RI RE Rp p h r1 r2
NC46 114.3 15, 9 41, 3 76, 2 61.4 6, 8 2, 91 1 0, 38

NC40 114.3 15, 9 34.1 66.7 66.7 6, 8 2, 91 1 0, 38

La connexion présente un angle de conicité β égal à 4.8o et les flancs du filetage sont inclinés
d’un angle α de 30o par rapport à l’horizontale.

Le choix de la taille de maillage est très important dans notre étude. En effet, la géométrie de la
connexion vissée étant très complexe (épaulement, filetage), elle induit donc de fortes concentrations
de contraintes qui, sans un maillage fin à ces niveaux, seront sous estimées. Une étude sur la taille
minimale du maillage en fond d’entaille a été menée dont les résultats sont présentés dans la figure
2.8. On choisira donc pour le modèle 2D dédié au calcul en tension un rapport entre la taille du
maillage en fond de filet ε et le rayon du rayon de filet ρ égale à 0.01.

taille de maille

ρε

F��. 2.8 — Analyse du maillage sur le facteur de concentration de contrainte axiale KZZ pour une
entaille.

Pour le modèle 3D dédié au calcul en flexion, on choisira le rapport
ε

ρ
égale à 0.02. Cependant,

dans la direction circonférentielle, une discrétisation angulaire de 15 o, a été choisie limitant ainsi
considérablement le nombre d’éléments. Cette discrétisation a été comparée avec une autre de 5 o

afin de vérifier la précision des résultats, et on a pu constater que le champ de contraintes ne subit
qu’une faible variation (< 3 %).

Le maillage de la connexion est présenté dans la figure 2.9 pour le mode de chargement en
tension et dans la figure 2.10 pour le mode de chargement en flexion. Ces maillages ont été réalisés
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RE

RI

β

d
Rp

α

r1

r2

p h

a) connexion vissée

b) géométrie des filets

c) épaulement

F��. 2.7 — Géométrie du modèle Éléments Finis d’une connexion vissée.
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dans l’optique d’optimiser d’une part la précision des résultats et d’autre part le temps de calcul
lié au nombre de degrés de liberté créés.

Une taille minimale de 0.1 mm a été choisie pour discrétiser la connexion vissée au niveau
du contact à l’épaulement et aux filets. Chaque filet est discrétisé à l’aide de 75 éléments dont
23 servent pour le calcul du contact (voir figure 2.9b). Le modèle 2D axisymétrique ainsi réalisé
contient 41 000 éléments CAX4R à 4 noeuds d’intégration dont 1 800 servent aux contacts aux
niveaux de l’épaulement et des filets.

a) c)

b)

F��. 2.9 — Description du maillage du modèle 2D axisymétrique.

Une taille minimale de 0.5 mm a été choisie pour discrétiser la connexion vissée au niveau du
contact à l’épaulement et de 0.2 mm pour discrétiser la connexion vissée au niveau du contact
aux filets. Le modèle 3D axisymétrique ainsi réalisé contient 58 907 éléments C3D8R à 8 noeuds
d’intégration dont 6 132 servent aux contacts aux niveaux de l’épaulement et des filets.

Une loi de comportement élastoplastique avec un écrouissage cinématique linéaire a été choisie
pour modéliser l’acier 4145H (ou 42CrMo4 ) constituant les connexions vissées des garnitures de
forage. Cette loi de comportement plus simple que celle utilisée dans les travaux de Vaisberg et al.,
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a) b)

F��. 2.10 — Description du maillage du modèle3D axisymétrique.

2003 permet de diminuer les temps de calculs.
Les paramètres de cette loi de comportement M1 sont donnés dans le tableau 2.2 :

T��. 2.2 — Paramètre de la loi de comportement élastoplastique M1.
E [MPa] ν σy [MPa] C [MPa]

210000 0.3 936 1340

avec E, ν, σy et C étant respectivement le module de Young, le coefficient de Poisson, la limite
d’élasticité et le module d’écrouissage cinématique.

La figure 2.11 montre les résultats d’un essai de cyclage en traction à ±2% de déformations
élastoplastiques. Cet essai est comparé avec la loi de comportement décrite ci-dessus et on peut
constater que la loi est adéquate pour prédire les extremums du cycle, représentés par les points A
et B sur la figure. Sur le reste du cycle, une erreur relative est faite avec l’expérience.

Les conditions limites appliquées au modèle doivent simuler des cycles de traction répétée et
de flexion alternée. Le chargement en tension T est modélisé au travers d’une contrainte axiale
uniforme Σo appliquée à l’extrémité inférieure de la connexion (voir figure 2.12). Cette contrainte
est égale à

Σo =
T

π
(
R2E −R2I

) . (2.4)

Quant au chargement en flexion, celui-ci est modélisé au travers d’un moment fléchissant M
appliqué en un point de référence (voir figure 2.12). Ce point de référence est connecté à l’extrémité
inférieure de la connexion par une liaison de corps rigide transmettant ainsi le moment fléchissant
du point de référence à la connexion. Les résultats en flexion seront représentés en fonction de la
contrainte axiale maximale Σo induite par le moment fléchissantM au niveau du rayon extérieur de
la connexion RE. De cette façon, nous pourrons comparer les résultats des chargements en flexion
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essai expérimental

modélisation M1

A

B

F��. 2.11 — Essai cyclique de traction à ±2% de déformations élastoplastiques.

avec ceux en tension. Cette contrainte axiale maximale est égale à

Σo =
4RE
π

M

R4E −R4I
. (2.5)

Le chargement est représenté par des cycles de chargement en tension et en flexion (voir figure
2.12). On applique d’abord le couple de serrage Cup, puis la pièce femelle est bloquée en déplacement
et on charge sur la pièce mâle jusqu’à une contrainte axiale Σo ; ensuite on décharge la connexion
et ainsi de suite durant 5 cycles.

T(t)

t

Σο

application de Cup

0

5 cycles

pièce femelle

pièce mâle

M(t)

tension

flexion

point de 
référence

F��. 2.12 — Schéma des cycles de chargement/déchargement en tension et en flexion.

Avant d’appliquer nos cycles de chargement en tension et en flexion, un couple de serrage Cup
est donc appliqué à la connexion vissée. Ce couple est obtenu en dimensionnant la pièce femelle
de façon à ce qu’elle pénètre d’une distance δ dans la pièce mâle au niveau de l’épaulement (voir
figure 2.13). Le contact ainsi généré est déduit par l’algorithme de calcul qui force les surfaces des
deux parties, mâle et femelle, à se juxtaposer créant ainsi des pressions de contact aux niveaux des
filets et de l’épaulement ; le couple de serrage est ensuite déduit de ces pressions à l’aide de (2.1).
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F��. 2.13 — Modélisation du couple de serrage Cup.

La réglementation API (American Petroleum Institute) recommande un couple de serrage Cup
de 22.8 kNm pour les connexions vissées NC46 et de 17.5 kNm pour une connexion NC40. Ces
valeurs ont été établies de façon que le couple de serrage induise une contrainte axiale de l’ordre
de 60 % de la limite d’élasticité du matériau au niveau de filet de la dernière dent engagée de la
pièce mâle de la connexion vissée (voir figure 2.4). Elle doit aussi être suffisante afin d’éviter le
décollement au niveau de l’épaulement dû aux sollicitations appliquées.

Le contact au niveau des filets et de l’épaulement se modélisera par une loi de type Coulomb
avec un coefficient de friction égale à 0.2 pour tous les résultats présentés dans ce chapitre.

Les résultats de la modélisation sont présentés sur la figure 2.14. On remarque une linéarité
entre la pénétration δ et le couple de serrage Cup : Cup ≃ 2.2 105×δ kNm pour la connexion NC46
et Cup ≃ 1.7 105 × δ kNm pour la connexion NC40.

F��. 2.14 — Résultats des calculs du couple de serrage Cup en fonction de la pénétration δ.

Les calculs Éléments Finis ont été menés sur une machine Silicon 2GHz avec une RAM de 1 Go,
les temps de calcul afin de réaliser 5 cycles de chargement/déchargement en tension étant d’une
heure approximativement et de dix heures pour les chargements en flexion.
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2.4 Résultats pour un chargement en tension

Cette partie présente plusieurs résultats concernant l’étude du champ de contraintes macrosco-
piques Σ et des pressions de contact générées aux niveaux des filets et de l’épaulement ; ces résultats
concernent les modes de chargement en tension T et sont tous relatifs à la fin du cinquième cycle.
Dans tous les cas, l’état asymptotique (adaptation, accommodation, rochet) est atteint.

(i) Les premiers résultats ont permis de constater les endroits où le champ de contraintes macro-
scopiques est maximal. Il a été remarqué que ces endroits dépendent fortement du sens de la
sollicitation axiale appliquée mais pas de leur magnitude :

— les fonds de filet sont les plus sollicités lorsque le chargement appliqué est de la traction,
et ce pour des valeurs de la contrainte Σo allant de 0 à150 MPa et pour chaque couple
de serrage appliqué. Le fond de filet le plus chargé se situe au niveau de la dernière dent
engagée de la pièce mâle (LET : Last Engaged Thread) comme l’illustre la figure 2.15.c.

— en compression le contact au niveau des filets peut se perdre, laissant l’épaulement trans-
mettre la totalité de l’effort de compression T . De fortes concentrations de contraintes se
créent alors au niveau des extrémités de la surface de contact (voir figure 2.15.d) mais aussi
au niveau du fond de filet de la première dent engagée de la pièce femelle (FET : First En-
gaged Thread) (voir figure 2.15.c). Une application d’un couple de serrage Cup plus élevé
accentue ces effets.

(ii) Ces zones sont donc le siège de fortes contraintes. Ces contraintes peuvent induire des défor-
mations plastiques εp qui vont s’accumuler au cours des cycles du chargement. On définit la
déformation plastique cumulée équivalente εeqp par la relation suivante

εeqp =

∫
pdt (2.6)

avec p =

√
2

3
ε̇p : ε̇p. (2.7)

La géométrie initiale de la connexion vissée NC46 ne permettait pas d’induire suffisamment de
plasticité en fond de filet du LET de la partie mâle à cause de problèmes liés à la convergence
du contact pour des chargements trop élevés ; les phénomènes plastiques d’accommodation et
de rochet ne pouvant être atteint. Afin de remédier à cela, nous avons changé la géométrie des
fonds de filet en réduisant le rayon des fonds de filet r1 pour augmenter les concentrations de
contraintes à ces niveaux ; les autres dimensions restant inchangées. Globalement la connexion
répond de la même manière, mais localement, au niveau des fonds de filet, les phénomènes
plastiques seront accrus.

Les déformations plastiques dépendent de la contrainte axiale Σo et du couple de serrage Cup
appliqués. La figure 2.16 illustre ces influences à la fin du cinquième cycle du chargement. Ces
déformations plastiques sont données au niveau du fond de filet de la dernière dent engagée
de la pièce mâle LET.

Cette figure montre les différentes zones de comportement asymptotique du matériau. Pour
des valeurs de contraintes Σo inférieures à 190 MPa, la structure atteint un régime asymp-
totique élastique, on a alors le phénomène d’adaptation. Pour des valeurs supérieures à
220 MPa, la structure accumulera des déformations plastiques jusqu’à la ruine. Entre ces
deux valeurs, la connexion vissée est dans le régime d’accommodation.

Pour un couple de serrage Cup = 19.5 kNm, ces déformations plastiques apparaissent lorsque
la contrainte axiale appliquée Σo est égale à 70 MPa, alors que pour les couples de serrage
de 1.97 kNm et 9.8 kNm, les déformations plastiques apparaissent lorsque Σo est égale à
80 MPa.



2.4. RÉSULTATS POUR UN CHARGEMENT EN TENSION 25

F��. 2.15 — Zones fortement sollicitées : a) connexion vissée ; b) fond de filet de la pièce femelle ; c)
fond de filet de la pièce mâle ; d) épaulement.
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F��. 2.16 — Influence de la contrainte appliquée Σo sur la déformation plastique cumulée εeqp .

Le décollement à l’épaulement dépend fortement du couple de serrage. Pour celui proche de
la réglementation API, i.e. 19.5 kNm, le décollement se produit lorsque Σo = 110 MPa. Pour
les valeurs de couple de serrage Cup égales 1.97 kNm, la perte du contact à l’épaulement se
produit à Σo = 30 MPa.

(iii) Un des intérêts de ce travail réside dans la mise au point de graphiques tel que celui pré-
senté dans la figure 2.17. Cette figure présente les différents régimes de fonctionnement d’une
connexion vissée en fonction de la tension cyclique appliquée T et du couple de serrage Cup.
Ces régimes de fonctionnement caractérisent l’état mécanique du fond de filet du LET de la
pièce mâle (adaptation, accommodation,...) et définissent aussi le contact au niveau de l’épau-
lement. On se retrouve ainsi avec six domaines différents dont on sait sans analyse en fatigue
que certains auront une incidence majeure sur l’intégrité de la connexion vissée comme par
exemple le domaine de rochet.
Ce type de graphique aiderait donc l’opérateur à réduire les risques d’initiation d’une fissure
de fatigue. En effet, grâce à un modèle élastodynamique couplé avec l’instrumentation de
la garniture, l’opérateur pourra à chaque instant du forage connaître dans quels régimes de
fonctionnement se trouvent chaque connexion vissée de la garniture. Ainsi l’opérateur agira
sur les paramètres de contrôle (vitesse de rotation, poids au crochet,...) afin de minimiser les
phases endommageante pour l’intégrité de la garniture de forage.

(iv) La distribution des pressions normales maximales sur chaque filet de la connexion, pour une
valeur de contrainte appliquée Σo = 50 MPa, est montrée dans la figure 2.18. Cette figure
illustre la disproportion entre la pression normale de contact maximale au niveau de la dernière
dent de la pièce mâle et celles au niveau des autres dents. De plus, le couple de serrage influence
beaucoup ces pressions de contact, notamment à l’épaulement où pour le plus faible couple
de serrage, Cup = 1.97 kNm, le contact entre les pièces mâle et femelle est perdu.

(v) L’évolution de la contrainte axiale ΣZZ au niveau du fond de filet du LET, en fonction de la
contrainte appliquée Σo et du couple de serrage Cup est présentée dans la figure 2.19. Cette
figure met en avant les trois régimes asymptotiques de la connexion vissée NC46 soumise à
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T  [kN]

C    [kNm]

adaptation
+

perte contact épaulement

accommodation + perte contact épaulement

adaptation
+

contact épaulement

rochet + perte contact épaulement

élastique
+

contact épaulement

élastique
+

perte de contact
épaulement

0

Σ

Ε

0

Σ

Ε

0

Σ

Ε

F��. 2.17 — Régime de fonctionnement d’une connexion vissée NC46 soumise à un chargement en
tension.

F��. 2.18 — Carte des pressions normales de contact maximales pour une contrainte appliquée
Σo = 50 MPa.
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des sollicitations cycliques en tension.

Cup=1.97 kNm

Cup=9.8 kNm perte du contact à l'épaulement pour     up=9.8 kNmC

p   erte du contact à l'épaulement pour  up=19.5 kNmC

perte du contact à l'épaulement pour  =1.97 kNm  upC

borne supérieure de la zone élastique

borne supérieure de la zone d'adaptation

borne supérieure de la zone d'accomodation

Cup=19.5 kNm

F��. 2.19 — évolution de la contrainte axiale ΣZZ en fonction de la contrainte appliquée Σo pour
une connexion NC46 sous un chargement cyclique en tension au niveau du fond du filet du LET.

La figure 2.20 montre les variations du champ de contraintes macroscopiques Σ en fonction
du couple de serrage Cup et de la contrainte appliquée Σo pour une connexion vissée NC40
au niveau du fond de filet de la dernière dent engagée de la pièce mâle LET. On remarque sur
cette figure deux régimes différents ; un premier régime où le couple de serrage Cup influence
le champ de contraintes et un second où toutes les courbes rejoignent la courbe correspondant
au couple de serrage nul. Le premier régime correspond au fait que le contact au niveau de
l’épaulement est maintenu, et à l’opposé le second régime correspond au fait que le contact à
l’épaulement est perdu.

2.5 Résultats pour un chargement en flexion

Cette partie présente les résultats concernant l’étude du champ de contraintes macroscopiques
Σ ; ces résultats concernent les modes de chargement en flexion M et seule la géométrie NC46 a
été modélisée.
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F��. 2.20 — Influence du chargement appliqué Σo et du couple de serrage sur les composantes du
champ de contraintes macroscopiques Σ pour une connexion NC40.
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(i) Le premier résultat concerne la localisation des contraintes maximales (voir figure 2.21) qui se
situe au niveau du fond de filet du LET de la pièce mâle. Comme pour les chargements en
tension, le champ de contraintes maximales est toujours situé au même endroit quelles que
soient les valeurs du couple de serrage Cup et du moment fléchissant M .

Dans le cas d’un chargement en flexion + traction, le fond du filet du LET de la partie mâle
sera d’autant plus chargé ; ce cas de figure se rencontre par exemple dans la partie supérieure
de la garniture de forage qui se trouverait dans un coude.

a) b)

F��. 2.21 — Localisation des contraintes maximales dans une connexion vissée pour un chargement
en flexion.

(ii) La cartographie des pressions normales de contact pour une connexion NC46 est présentée sur
la figure 2.22. On remarque que comme pour le chargement en traction, les pressions normales
de contact sont maximales au niveau du LET de la partie mâle et femelle et au niveau de
l’épaulement aussi.

Le glissement relatif maximal entre les deux pièces de la connexion se situe au niveau du FET
de la partie mâle et femelle, et ce glissement est de 0.2 mm pour un chargement en flexion
M = 60 kNm et pour un couple de serrage Cup = 22.2 kNm.

(iii) La figure 2.23 montre les variations du champ de contraintes macroscopiques Σ en fonction du
couple de serrage Cup et de la contrainte appliquée Σo pour une connexion vissée NC46. On
remarque sur cette figure nos deux régimes différents explicités pour les cas de chargement
en tension.

Finalement, la figure 2.23 montre aussi que le champ de contraintes macroscopiques est qua-
siment biaxial au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle

Σ =




0 0 0
0 ΣΘΘ 0
0 0 ΣZZ



 . (2.8)
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F��. 2.22 — Carte des pressions normales de contact pour un chargement en flexion M = 60 kNm
et un couple de serrage Cup = 22.2 kNm.

On notera que les calculs de contact pour les cas présentant des couples de serrage peu élevés
ont des difficultés de convergence lorsque le moment fléchissant appliqué est grand. C’est la
raison pour laquelle certaines courbes présentées dans la figure 2.23 ne sont pas complètes.

On remarque que, comme pour le chargement en tension, les différentes courbes présentent
deux régimes différents. Le premier régime où le couple de serrage influence l’état de contrainte
au fond de filet du LET de la partie mâle et un second régime où la précontrainte n’influence
plus le champ de contraintes et donc où chaque courbe rejoint celle pour un couple de serrage
nul.

2.6 Conclusions

L’objectif principal du travail effectué dans ce chapitre est de permettre le passage entre l’analyse
élastodynamique permettant de calculer les efforts généralisés poutres T , C et M et l’analyse en
fatigue de la garniture de forage. Pour cela, nous avons vu que les connexions vissées des garnitures
de forage sont les sites privilégiés d’initiation de fissures de fatigue. Nous avons donc développé une
analyse mécanique plus fine du champ de contraintes macroscopiques Σ au niveau de ces connexions
vissées.

Un modèle Éléments Finis servant à la modélisation d’une connexion vissée sous des chargements
en tension (2D axisymétrique) et en flexion (3D axisymétrique) a été présenté. Ce modèle prend en
compte les phénomènes de contact et de plasticité cyclique, et incorpore aussi l’influence du couple
de serrage Cup.

Ce modèle nous a permis de définir des cartes de régimes de fonctionnement d’une connexion
vissée en fonction d’un couple de serrage et du chargement appliqué. Ces cartes définissent les
zones des différents états stabilisés (adaptation, accommodation et rochet) et peuvent donc servir
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F��. 2.23 — Influence du chargement en flexion Σo et du couple de serrage Cup sur les composantes
du champ de contraintes macroscopiques Σ pour une connexion NC46 au niveau du fond de filet
du LET de la partie mâle.
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au prédimensionnement d’une garniture de forage afin de prévenir les problèmes liés à la fatigue.
Ensuite, nous avons vu que les localisations de concentrations de contraintes se trouvent au

niveau du fond de filet du LET de la partie mâle pour les chargements en traction et flexion, et
soit au niveau des extrémités de la surface de contact de l’épaulement soit au fond de filet du FET
de la partie femelle pour les chargements en compression. Cette constatation s’applique quelle que
soit la magnitude du chargement et du couple de serrage.

Finalement, le champ de contraintes en fond de filet a été investigué et il en ressort que ce
champ peut être supposé biaxial pour les chargements de tension et flexion au niveau des fonds de
filet de la connexion.

Les cycles du champ de contraintes macroscopiques étant obtenus, nous pouvons maintenant
passer à l’échelle associée au problème de fatigue des garnitures de forage présentée dans le Chapitre
4.

L’analyse élastoplastique menée dans ce chapitre, nous a permis de quantifier les cycles du champ
de contraintes macroscopiques en tout point de la connexion vissée. Cependant cette méthode est
très coûteuse en temps de calcul et donc serait difficilement applicable dans le cadre d’un outil de
calcul en fatigue visant à estimer quasi instantanément l’endommagement subit par les différents
éléments de la garniture durant l’opération de forage.

Cette remarque nous a donc amené à développer une seconde méthode de calcul des cycles de
contraintes macroscopiques en des points spécifiques de la connexion vissée ; au niveau des fonds de
filet du LET et FET puisque c’est en ces points que le champ de contraintes est maximal. L’analyse
menée dans ce chapitre nous servira donc en tant que résultats de référence afin de valider la seconde
approche développée dans le chapitre suivant.
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Chapitre 3

Analyse Locale de la Connexion
Vissée

Le chapitre précédent était dédié au calcul des cycles de contraintes macroscopiques dans une
connexion vissée par la méthode des Éléments Finis soumis à un chargement périodique. Le travail
présenté dans ce chapitre a mis en évidence les points de la connexion où le champ de contraintes
est maximum. Pour les chargements en tension et en flexion, nous avons vu que les fonds de filet
de la dernière dent engagée de la pièce mâle (LET) et de la première dent engagée de la pièce
femelle (FET) sont les plus chargés. De plus, ces localisations de contraintes sont indépendantes de
la magnitude du chargement imposé.

L’avantage de la méthode des Éléments Finis réside principalement dans la facilité de mise en
oeuvre des calculs prenant en compte toutes les non linéarités induites par la plasticité cyclique,
le contact mécanique entre les deux pièces constituant la connexion et la géométrie particulière
des assemblages vissés (filetage, épaulement,...). Cependant cette méthode nécessite une grande
puissance des stations de calculs et un temps de calcul important.

Cette méthode ne semble donc pas être appropriée pour des applications industrielles qui de-
manderaient les résultats en temps "réel" (durant l’opération de forage) du calcul du champ de
contraintes. Cette réflexion faite, associée aux résultats exposés ci-dessus, nous a amené à dévelop-
per une méthode locale de calcul des contraintes inspirée des travaux de (Filippi et Lazzarin, 2004;
Atzori et al., 2005). Ces derniers ont développé une solution élastique semi-analytique d’une barre
présentant une entaille circonférentielle soumis à un effort de tension et un moment de flexion.

En développant l’idée proposée par Glinka et Newport, 1987, on peut faire une équivalence
mécanique entre le champ de contraintes en fond d’entaille d’une barre et celui en fond de filet
d’une connexion vissée. Cette approche n’est utile que si l’influence du couple de serrage Cup peut
être prise en compte, car comme illustré dans le Chapitre 2, ce paramètre est très important.
Cette méthode nous permettrait de calculer localement, i.e. LET ou FET, les cycles du champ de
contraintes macroscopiques quasi instantanément et donc de pouvoir évaluer la durée de vie des
connexions vissées plus rapidement.

Ce chapitre débutera sur une introduction des travaux de (Filippi et Lazzarin, 2004; Atzori
et al., 2005) et puis sur une adaptation de leur solution à une géométrie tubulaire. Puis nous
discuterons des limitations de la solution proposée dues aux différentes hypothèses formulées.

Ensuite, nous verrons quelques résultats relatifs aux calculs des pressions de contact pour un
chargement en traction. Cela nous permettra de proposer des formules approchées afin de prendre
en compte le couple de serrage dans le calcul du champ de contraintes. Finalement nous verrons
la comparaison entre cette solution semi-analytique et la solution Éléments Finis présentée dans le
Chapitre 2.

35
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3.1 Solution d’une barre entaillée (Filippi et al. 2004)

Dans cette partie, nous nous intéressons à la formulation d’une solution approchée du champ de
contraintes élastiques Σ au voisinage d’une entaille dans le cas d’un tube soumis à un chargement
en tension et en flexion.

La géométrie des tubes est présentée dans la figure 3.1. Pour ce problème, nous devons introduire
deux repères de coordonnées, le premier est un système de coordonnées globales {eR, eΘ, eZ} dont
le vecteur eZ se confond avec l’axe de symétrie du tube, et le second est un système de coordonnées
locales

{
ex, ey, ez

}
au voisinage de l’entaille. Le tube est défini par un rayon interne et externe,

respectivement Ri et Re. Le fond de l’entaille est à une distance Ro de l’axe du tube et une
profondeur p égale à

p =

{
Re −Ro pour une entaille externe
Ro −Ri pour une entaille interne

. (3.1)

L’entaille a une géométrie en forme de V arrondi définie par un angle d’ouverture 2α et un
rayon de fond d’entaille ρ.

En raison des symétries du problème, on peut supposer que le champ de contrainte Σ a la forme
tensorielle suivante le long de la bissectrice de l’entaille, dans le système de coordonnées globales
{eR, eΘ, eZ} et pour les cas de chargements en tension et en flexion,

Σ =




ΣRR 0 0

0 ΣΘΘ 0
0 0 ΣZZ



 . (3.2)

Sur la même bissectrice, nous pouvons introduire σ qui est le champ de contraintes associé
exprimé dans le système de coordonnées locales

{
ex, ey, ez

}
. Dans notre cas, ces composantes sont

définies par

σ =




σx 0 0
0 σy 0
0 0 σz



 =




ΣRR 0 0

0 ΣZZ 0
0 0 ΣΘΘ



 . (3.3)

On peut noter que la composante de cisaillement σxy est égale à zéro partout le long de la
bissectrice de l’entaille, i.e. 0 > r − ro > Re −Ro, en raison des symétries du problème.

Récemment, Filippi et Lazzarin, 2004 ont développé une solution semi-analytique du champ de
contrainte élastique pour une barre, i.e. Ri = 0, présentant une entaille et soumise à des chargements
en Mode I (tension et flexion).

Le champ local de contrainte élastique σ a été obtenu en utilisant les fonctions potentielles
complexes de Mushkelishvili, 1953 et la transformation conforme proposée par Neuber, 1958. Cette
solution a été obtenue sous l’hypothèse de déformations planes par rapport au système de coor-
données locales, ce qui se vérifie pour des barres présentant des rayons R suffisamment grands par
rapport à la géométrie de l’entaille.

La solution proposée par Filippi et Lazzarin, 2004 pour le champ de contrainte σ le long de la
bissectrice de l’entaille, i.e. y = 0 ou θ = 0, pour une barre cylindrique exprimée dans le repère de
coordonnées locales

{
ex, ey, ez

}
(voir figure 3.1) est

σy =
σmax

4 (q − 1) + qω1
g (r)

[

4 (q − 1) f (r)λ1−1 + qω1

(
r

ro

)µ
1
−1
]

, (3.4a)

σx =
σmax

η1 [4 (q − 1) + qω1]

[

4 (q − 1)

(
r

ro

)λ1−1
+ qδ1

(
r

ro

)µ
1
−1
]

, (3.4b)

où σmax est la contrainte axiale maximale. Les autres constantes q, ro, λ1, µ1, ω1, δ1 et η1 intervenant
dans les équations (3.4a) et (3.4b) sont définies dans l’Annexe B.
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eR

eZ
eΘ

eR

eZ
eΘ

Ri

Re

Ri

Re

Ro Ro

ρ

y

ro

2αx

σy

σx σxy

p

F��. 3.1 — Géométrie des éléments tubulaires, comportant une entaille interne (droite) et externe
(gauche), et géométrie de l’entaille.

Le champ de contrainte défini avec les équations (3.4a) et (3.4b) est une solution approchée,
dans le sens où la condition limite de surface libre n’est imposée qu’au niveau du fond de l’entaille
et à l’infini sur les flancs de l’entaille.

Initialement la fonction f (r) était supposée linéaire (Filippi et Lazzarin, 2004) (f (r) =
r

ro
).

Cette solution donne de bons résultats à proximité de l’entaille mais devient moins précise lorsqu’on
s’en éloigne. Ainsi, pour améliorer la solution tout le long de la bissectrice de l’entaille, la fonction
f (r) a été remplacée par

f (r) = 1 +
arctan [m (r − ro)]

mro
, (3.5)

où le paramètre m sera défini plus tard. Cette solution a donné de bons résultats en comparaison
des calculs Éléments Finis (Atzori et al., 2005).

Concernant la fonction g (r) introduite dans (3.4a), cette dernière est liée au mode de charge-
ment, tension ou flexion, et est égale à

g (r) =

{
1− r − ro

κ
flexion

1 tension
, (3.6)

où κ est la distance entre l’axe neutre et le fond de l’entaille et est égale à Ro.
À cette étape de la modélisation, seule la composante circonférentielle, ΣΘΘ dans le repère global

{eR, eΘ, eZ} ou σz dans le repère local
{
ex, ey, ez

}
,du champ de contraintes reste à être déterminé.

Dans les travaux de Filippi et Lazzarin, 2004, la contrainte circonférentielle est obtenue directement
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à l’aide des équations constitutives de l’élasticité qui sont

ΣRR =
E

1− ν2
(
duR
dR

+ ν
uR
R

)
+ ΣZZ

ν

1− ν , (3.7)

ΣΘΘ =
E

1− ν2
(
uR
R

+ ν
duR
dR

)
+ ΣZZ

ν

1− ν , (3.8)

où E et ν sont respectivement le module de Young et le coefficient de Poisson, et uR est la compo-
sante radiale du champ de déplacements. La première des équations nous permet par intégration,
avec une condition limite uR = 0 à R = 0, d’obtenir la distribution de uR. Ensuite la distribution
radiale de la composante circonférentielle ΣΘΘ est obtenue en substituant la solution uR dans la
seconde équation.

3.2 Formulation locale de la solution d’un tube entaillé

Afin d’étendre la solution présentée dans la section précédente pour des géométries tubulaires
soumises à des chargements en tension et en flexion, la composante σx doit satisfaire la condition
de surface libre, i.e. σx = 0 respectivement à R = Ri et R = Re pour une entaille externe et interne.

Pour cette raison, une nouvelle fonction h (r) est introduite dans (3.4b). Ainsi la composante
du champ de contraintes σx devient

σx =
σmax

η1 [4 (q − 1) + qω1]

[

4 (q − 1)

(
r

ro

)λ1−1
+ qδ1

(
r

ro

)µ
1
−1

− h (r) Γ

]

, (3.9)

où la fonction h (r) satisfait les deux conditions limites

h (ro) = 0 et h (ro + l) = 1, (3.10)

et où les coefficients Γ dans (3.9) et l dans (3.10), étant l’épaisseur du tube mesurée au niveau du
fond de l’entaille, sont donnés par

Γ = 4 (q − 1)

(
1 +

l

ro

)λ1−1
+ qδ1

(
1 +

l

ro

)µ
1
−1

, (3.11)

l =

{
Ro −Ri ext
Re −Ro int

. (3.12)

La fonction la plus simple vérifiant les conditions (3.10) est une fonction linéaire, soit

h (r) =
r − ro
l

. (3.13)

Pour la composante σy, son expression est la suivante

σy =
σmax

4 (q − 1) + qω1
g (r)

[

4 (q − 1) f (r)λ1−1 + qω1

(
r

ro

)µ
1
−1
]

. (3.14)

avec la fonction g (r) modifiée

g (r) =











1− r − ro
κ

ext

1 +
r − ro
κ

int
flexion

1 tension

, (3.15)
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où ext et int représente la géométrie du tube entaillé, i.e. ext pour une entaille externe et int pour
une entaille interne.

Ainsi les composantes axiale ΣZZ et radiale ΣRR du champ de contraintes Σ le long du ligament
sont égales à

ΣZZ =
σmax

4 (q − 1) + qω1
g (r)

[

4 (q − 1) f (r)λ1−1 + qω1

(
r

ro

)µ
1
−1
]

, (3.16)

ΣRR =
σmax

η1 [4 (q − 1) + qω1]

[

4 (q − 1)

(
r

ro

)λ1−1
+ qδ1

(
r

ro

)µ
1
−1

− h (r) Γ

]

. (3.17)

La contrainte circonférentielle est déterminée comme précédemment avec les équations consti-
tutives

ΣRR =
E

1− ν2
(
duR
dR

+ ν
uR
R

)
+ ΣZZ

ν

1− ν , (3.18)

ΣΘΘ =
E

1− ν2
(
uR
R

+ ν
duR
dR

)
+ ΣZZ

ν

1− ν . (3.19)

Cependant, la condition limite utilisée dans le cas d’une barre entaillée, uR = 0 à R = 0, doit
être adaptée pour une géométrie tubulaire. Pour cette raison, nous ferons l’hypothèse que, à une
certaine distance du fond de l’entaille, les champs mécaniques sont les mêmes que dans le cas d’un
tube non-entaillé. En d’autres termes, nous assumerons que ΣΘΘ = 0 à R = Ri dans le cas d’une
entaille externe et ΣΘΘ = 0 à R = Re pour une entaille interne. Ainsi en résolvant le système
d’équations localement (3.18) et (3.19), on obtient

uR|R=Ri = −νRi
E

ΣZZ |R=Ri ext, (3.20)

uR|R=Re = −νRe
E

ΣZZ |R=Re int. (3.21)

La distribution du déplacement radial uR est donc obtenue en utilisant ces conditions limites et
en intégrant l’équation (3.18). Et finalement, la composante circontférentielle ΣΘΘ est déterminée
numériquement en injectant la solution uR obtenue et ΣZZ définie par (3.16) dans (3.19).

3.3 Formulation globale de la solution d’un tube entaillé

La dernière étape afin de compléter la solution réside dans la détermination du paramètre m
introduit dans (3.5). Ce dernier est positif et dépend de la géométrie de l’entaille et des dimensions
relatives de l’élément tubulaire. La détermination du paramètre m se fait au travers du facteur de
concentration de contrainte axiale KZZ qu’on égalise avec le facteur de concentration de contrainte
Kt calculé par la méthode des Éléments Finis

Kt = KZZ =
σmax
σnom

, (3.22)

où σnom est la contrainte nominale et σmax est la contrainte axiale maximale (voir figure 3.2).
À l’aide de la condition d’équilibre globale pour les chargements en tension et en flexion, on

peut obtenir une équation pour le facteur de concentration KZZ qui ne dépendra que du paramètre
m. Finalement on résout numériquement l’équation obtenue.
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La condition d’équilibre globale s’écrit sous la forme suivante

T =

{ ∫ Ro
Ri ΣZZ (R) 2πRdR ext∫ Re
Ro

ΣZZ (R) 2πRdR int
, (3.23)

R =

{
Ro − r + ro ext
Ro + r − ro int

, (3.24)

où T représente le chargement en tension et il est rattaché à la contrainte nominale σnom par

T = π
(
R2e −R2i

)
σnom. (3.25)

Y

X

Y

F��. 3.2 — Schéma de la distribution de la composante axiale ΣZZ le long de la bissectrice de
l’entaille pour un chargement en tension.

En substituant (3.16) dans (3.23) et en réarrangeant l’équation obtenue, le facteur de concen-
tration KZZ pour un chargement en tension est égal à

KZZ =

(
R2e −R2i

)
[4 (q − 1) + qω1]

2 (Am +B)
, (3.26)

avec

Am = 4 (q − 1)

∫ l

0

{
1 +

arctan (mx)

mro

}λ1−1
(Ro ± x) dx, (3.27)

B = qω1





ro (Ro ± ro)

(
1 +

l

ro

)µ
1

− 1

µ1
± r2o

(
1 +

l

ro

)µ
1
+1

− 1

µ1 + 1





, (3.28)
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où les signes + et − dans (3.27) et (3.28) sont respectivement pour une entaille interne ou externe.
Pour le cas de chargements en flexion, la condition d’équilibre globale est invoquée avec quelques

hypothèses simplificatrices vis-à-vis de la contrainte axiale maximale σmax dans (3.7) et de la
distance κ introduite dans (3.6). Afin de mener le calcul dans le cas d’une barre, Atzori et al., 2005
ont fait l’hypothèse que la contrainte σmax et la distance κ ne dépendent que de la coordonnée
cartésienne X

σmax (X) = σ′max

√

1−
(
X

Ro

)2
, (3.29)

et

κ (X) = Ro

√

1−
(
X

Ro

)2
. (3.30)

De plus, dans le cas d’une entaille interne, le champ de contraintes Σ défini par les équations
(3.16) et (3.17) n’est plus valide pour des valeurs de X comprises entre Re ≥ X ≥ Ro. Donc, nous
ferons l’hypothèse que, dans cette région, le champ de contrainte est équivalent à celui d’un tube
ne présentant pas d’entaille

Σ∗ZZ =
Y

Re
σnom, (3.31)

où, dans le cas d’un chargement en flexion M , σnom est égale à

M =
I

Re
σnom, (3.32)

I =
π

4

(
R4e −R4i

)
. (3.33)

Ainsi, avec ces hypothèses, l’équation d’équilibre globale devient

M

4
=






∫ Ri
0

∫√R2o−X2√
R2i−X

2
ΣZZY dY dX +

∫ Ro
Ri

∫√R2o−X2

0 ΣZZY dY dX ext

∫ Ro
0

∫√R2e−X2√
R2o−X

2
ΣZZY dY dX +

∫ Re
Ro

∫√R2e−X2

0 Σ∗ZZY dY dX int
, (3.34)

Y =

{ √
R2o −X2 + ro − r ext√
R2o −X2 − ro + r int

pour X ≤ Ro. (3.35)

En substituant (3.16) dans (3.34), on obtient l’expression pour le facteur de concentration axiale
pour un chargement en flexion

KZZ = Ro

(
I

4Re
−G

)
4 (q − 1) + qω1

Cm
, (3.36)

avec

Cm =






{∫ Ri
0

∫√R2o−X2√
R2i−X

2
·+

∫ Ro
Ri

∫√R2o−X2

0 ·
}
Gm (Y,X)Y 2dY dX ext

∫ Ro
0

∫√R2e−X2√
R2o−X

2
Gm (Y,X)Y 2dY dX int

, (3.37)

G =

{
0 ext
∫ Re
Ro

∫√R2e−X2

0 Σ∗ZZY dY dX int
, (3.38)

Gm (Y,X) = 4 (q − 1)

{

1±
arctan

[
m
(
Y−
√
R2o−X

2

)]

mro

}λ1−1
(3.39)

+qω1

(
1± Y−

√
R2o−X

2

ro

)µ
1
−1

,

et où les signes + and − dans (3.39) sont respectivement pour une entaille interne ou externe.
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Y

X

dX
Y

F��. 3.3 — Schéma de la distribution de la composante axiale ΣZZ le long de la bissectrice de
l’entaille pour un chargement en flexion.

3.4 Résultats et limitations de la solution

Dans cette section, nous allons comparer les résultats de notre solution semi-analytique avec
ceux obtenue par la méthode des Éléments Finis tout le long de la bissectrice de l’entaille. Tous
les résultats présentés ici ont été obtenus pour une géométrie de l’entaille présentant un angle
d’ouverture 2α de 60o et un rayon de fond d’entaille ρ de 1mm.

Les figures 3.4 et 3.5 illustrent des exemples de la distribution du champ de contraintes dans
les cas d’un tube présentant une entaille externe ou une entaille interne et soumis à un chargement
en tension et en flexion. La solution semble satisfaisante concernant la composante axiale ΣZZ sur
tout le ligament du tube. Quant à la composante radiale ΣRR, la solution devient moins précise
au fur et à mesure que l’on s’éloigne du fond de l’entaille. Cette erreur faite sur ΣRR se reflète
légèrement sur la distribution de la contrainte circonférentielle ΣΘΘ via (3.19) dans le cas d’une
entaille externe mais d’une façon plus importante dans le cas d’une entaille interne. Cette erreur
est plus accentuée pour les chargements en flexion qu’en tension.

Une façon de corriger cette erreur réside dans le choix de la fonction h (r) introduite dans (3.9).
À la place de la fonction linéaire (3.13), on a donc choisi la fonction hyperbolique suivante

h (r) =

tanh

(
r − ro
ρ

)

tanh

(
l

ρ

) . (3.40)

Dans ce cas, une amélioration est remarquée sur la distribution de la contrainte circonférentielle
ΣΘΘ pour les chargements en tension, comme le montre la figure 3.6. Pour les chargements en flexion,
ce choix de fonction n’apporte guère d’amélioration.
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F��. 3.4 — Distribution des composantes du champ de contraintes Σ le long du ligament du tube
dans le cas d’une entaille externe : a) chargement en tension ; b) chargement en flexion.
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F��. 3.5 — Distribution des composantes du champ de contraintes Σ le long du ligament du tube
dans le cas d’une entaille interne : a) chargement en tension ; b) chargement en flexion.
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Eq.(3.13)
Eq.(3.13)

Eq.(3.40)
Eq.(3.40)

F��. 3.6 — Distribution des contraintes radiale et circonférentielle pour une fonction hyperbolique
h (r) pour un chargement en tension.

Nous allons maintenant discuter les limitations de notre solution par rapport aux dimensions
de l’élément tubulaire entaillé. Cette discussion est très importante dans les cas où le rayon du
fond de l’entaille ρ est du même ordre de grandeur que le ligament du tube l. En effet, la solution
a été construite sous quelques hypothèses concernant les dimensions du tube, et donc la méthode
présentée ici ne sera pas applicable pour n’importe quelle géométrie de tube. Cette section est donc
dédiée à la définition du domaine d’application de notre solution.

Comme il a été mentionné précédemment, le paramètre m est contenu dans l’intervalle [0,+∞[.
Pour ces deux limites, la fonction f (r) introduite dans (3.16) est égale à

lim
m→0

f (r) =
r

ro
, (3.41)

lim
m→+∞

f (r) = 1. (3.42)

En injectant ces deux fonctions dans (3.26), on obtient une expression analytique des deux
limites du facteur de concentration de contrainte axiale KZZ dans le cas d’un chargement en
tension

Kmax
ZZ =

(
R2e −R2i

)
[4 (q − 1) + qω1]

2 (Ao +B)
, (3.43)

Kmin
ZZ =

(
R2e −R2i

)
[4 (q − 1) + qω1]

2 (A∞ +B)
, (3.44)
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où le coefficient B est donné par (3.28) et les coefficients Ao et A∞ sont donnés par

Ao = 4 (q − 1)





ro (Ro ± ro)

(
1 +

l

ro

)λ1
− 1

λ1
± r2o

(
1 +

l

ro

)λ1+1
− 1

λ1 + 1





, (3.45)

A∞ = 4 (q − 1)

{

(Ro ± ro) l ±
r2o
2

[(
1 +

l

ro

)2
− 1

]}

. (3.46)

Pour les cas de chargements en flexion, les limites du facteur de concentration KZZ sont obtenues
numériquement

Kmax
ZZ =

(
I

4Re
−G

)
4 (q − 1) + qω1

Co
, (3.47)

Kmin
ZZ =

(
I

4Re
−G

)
4 (q − 1) + qω1

C∞
, (3.48)

où les coefficients G, C∞ et Co sont donnés respectivement par (3.37) et (3.38).
Afin de déterminer le domaine d’application de notre solution semi-analytique, nous introduisons

un paramètre ξ caractérisant la géométrie de l’élément tubulaire entaillé

ξ =
Ri
Re
× p
e
, (3.49)

où p est la profondeur de l’entaille définie par (3.1) et e est l’épaisseur du tube

e = Re −Ri. (3.50)

Les figures 3.7 et 3.8 présentent les résultats. Elle montre les comparaisons entre les facteurs
de concentrations de contrainte KZZ calculés par la méthode des Éléments Finis et par la solution
semi-analytique calculés à l’aide des équations (3.43) et (3.47). Ces résultats sont obtenus pour
différentes valeurs du paramètre ξ et pour des tubes présentant des entailles externes et internes
soumis à des chargements en tension et en flexion. On remarque que notre solution n’est plus valide
pour des valeurs de ξ supérieures à une valeur ξ∗ satisfaisant

0.21 ≤ ξ∗ ≤ 0.27 (3.51)

On peut noter que cette condition est toujours satisfaite pour les géométries rencontrées dans
le domaine du forage pétrolier. Par exemple pour la connexion NC46, le paramètre ξ est égal à 0.19
pour le fond de filet du LET de la pièce mâle et 0.1 pour le fond de filet du FET de la pièce femelle.

3.5 Application de la solution pour des connexions vissées

Dans cette section, nous présentons une solution approchée du champ de contraintes élastiques
à des endroits spécifiques d’une connexion vissée, i.e. au niveau du LET de la partie mâle et du
FET de la partie femelle. Avec cette solution, nous pourrons calculer plus rapidement la durée
de vie en fatigue des connexions vissées qu’avec la méthode des Éléments Finis présentée dans le
Chapitre 2.

La solution semi-analytique présentée précédemment doit être adaptée pour prendre en compte
l’influence du couple de serrage Cup sur le champ de contraintes Σ.

Du point de vue de la fatigue, on ne s’intéresse qu’au champ de contraintes proche des fonds
de filets puisque c’est à ces endroits que le champ de contraintes est maximum. Compte tenu de
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F��. 3.7 — Concentration de contraintes maximum Kmax
ZZ prédit avec la solution semi-analytique

pour différentes géométries de tubes présentant une entaille externe : a) chargement en tension ; b)
chargement en flexion.
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F��. 3.8 — Concentration de contraintes maximum Kmax
ZZ prédit avec la solution semi-analytique

pour différentes géométries de tubes présentant une entaille interne : a) chargement en tension ; b)
chargement en flexion.
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cette remarque, une bonne approximation du champ de contraintes Σ peut être obtenue en faisant
une équivalence mécanique entre le champ de contraintes locales d’une connexion vissée, calculé au
niveau du LET et du FET, et le champ de contraintes locales au niveau du fond de l’entaille du
tube.

La géométrie des tubes entaillés est directement liée aux dimensions de la connexion vissée.
Dans le cas d’un tube avec une entaille circonférentielle externe, dédié aux calculs des contraintes
au fond du filet du LET de la partie mâle, les rayons intérieur Ri et extérieur Re du tube sont
respectivement égaux aux rayons intérieur RI et Rp de la connexion (voir figure 2.7). Et la distance
Ro du fond de l’entaille à l’axe du tube est égale à la distance du fond de filet du LET avec l’axe
de la connexion.

Pour le cas d’un tube avec une entaille interne, dédié aux calculs des contraintes au fond de filet
du FET de la pièce femelle, les rayons intérieur Ri et extérieur Re du tube sont respectivement
égaux aux rayons Rb et extérieur RE de la connexion (voir figure 2.7). Et la distance Ro du fond de
l’entaille à l’axe du tube est égale à la distance du fond de filet du LET avec l’axe de la connexion.

La figure 3.9 illustre le principe d’équivalence mécanique pour des chargements en tension. Les
forces contrôlant le champ de contraintes au niveau du fond de filet du LET sont l’effort de tension
T , la résultante axiale des pressions de contact au niveau de l’épaulement Q et la résultante axiale
des pressions de contact au niveau du LET F1.

Similairement, le champ de contraintes au niveau du FET est contrôlé par la tension T et la
résultante axiale des pressions de contact au niveau du FET Fn, n étant le nombre de filet engagé
de la connexion. Dans ce cas de figure, la résultante Q n’influence que faiblement le champ de
contrainte au niveau du FET du fait de son éloignement.

Ainsi, en faisant l’équivalence mécanique et en invoquant l’équation d’équilibre globale (3.23),
on obtient les deux équations suivantes

T +Q+ F1 =

∫ Ro

Ri

ΣZZ (R) 2πRdR LET, (3.52)

T + Fn =

∫ Re

Ro

ΣZZ (R) 2πRdR FET, (3.53)

où l’expression de ΣZZ (R) est donnée par (3.16).
L’équivalence mécanique pour des chargements en flexion est illustrée dans la figure 3.10. Le

champ de contrainte en fond de filet est égal à la somme de deux champs de contraintes. Le premier
est induit par le moment de flexion appliqué sur la connexion et le second est dû aux efforts des
pressions de contact au niveau de l’épaulement Q et des filets Fi.

Ainsi, en faisant l’équivalence mécanique et en invoquant les équations d’équilibre globales (3.23)
et (3.34), on obtient les deux équations suivantes

Q+ F1 =

∫ Ro

Ri

ΣZZ (R) 2πRdR LET, (3.54)

Fn =

∫ Re

Ro

ΣZZ (R) 2πRdR FET, (3.55)

et

M

4
=






∫ Ri
0

∫√R2o−X2√
R2i−X

2
ΣZZY dY dX +

∫ Ro
Ri

∫√R2o−X2

0 ΣZZY dY dX LET,

∫ Ro
0

∫√R2e−X2√
R2o−X

2
ΣZZY dY dX +

∫ Re
Ro

∫√R2e−X2

0 Σ∗ZZY dY dX FET,
(3.56)

où la contrainte axiale ΣZZ est la somme de deux composantes, l’une due aux efforts de tension Q
et Fi et l’autre au moment fléchissant M ; leur expression est donnée par (3.16) où la fonction g (r)
définit le mode de chargement.
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F��. 3.9 — Équivalence mécanique pour les chargements en tension : a) au niveau du fond de filet
du LET de la partie mâle ; b) au niveau du fond de filet du FET de la partie femelle.
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F��. 3.10 — Équivalence mécanique pour les chargements en flexion : a) au niveau du fond de filet
du LET de la partie mâle ; b) au niveau du fond de filet du FET de la partie femelle.
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Afin de résoudre complètement le problème, il ne nous reste plus qu’à obtenir une expression
pour les résultantes des pressions de contact au niveau des filets Fi et de l’épaulement Q en fonction
des efforts de tension T et des moments fléchissant M .

3.6 Étude du contact dans une connexion vissée

À l’aide du modèle Élément Finis présenté dans le Chapitre 2, une étude du contact dans
une connexion vissée a été menée. Cette dernière a permis de mettre en avant plusieurs résultats
intéressants concernant les chargements en tension T .

Le premier résultat concerne l’influence du couple de serrage Cup sur la résultante axiale des
pressions de contact au niveau de l’épaulement Q. Les résultats sont montrés sur la figure 3.11. On
remarque que la résultante Q suit une loi approximativement linéaire par morceau de la forme

Q =





Qup

(
1− Σo

Σup

)
Σo < Σup

0 Σo > Σup

, (3.57)

où Σup est la contrainte appliquée pour laquelle on a décollement au niveau de l’épaulement et Qup
est la résultante axiale des pressions de contact due au couple de serrage Cup.

Une bonne approximation des constantes Qup et Σup est obtenue par les formules suivantes

Qup =
Cup
fRup

, (3.58)

Σup =
Qup
S
, (3.59)

où le rayon Rup est égal à
Rup = R1 +R2, (3.60)

avec R1 et R2 étant, respectivement, le rayon moyen de la surface de contact de la partie mâle de la
connexion au niveau des filets et le rayon moyen de la surface de contact au niveau de l’épaulement,
S est la surface transversale au niveau de la partie mâle (voir figure 3.12)

S = π
(
R2e −R2i

)
, (3.61)

et f est le coefficient de frottement.
L’équation (3.58) est obtenue en égalant le moment induit par les résultantes des pressions

de contact au niveau des filets et celui de l’épaulement au couple de serrage Cup. Les droites
représentées dans la figure 3.11 correspondent aux prédictions de la résultante Q calculée à l’aides
des formules approchées (3.58) et (3.59).

L’approximation proposée par (3.58) est formulée sans prendre en compte l’hélice du filetage.
Elle est obtenue en écrivant l’équilibre de la pièce mâle sous le couple de serrage Cup qui induit une
résultante des pressions de contact Qup au niveau des filets et une autre résultante Qup au niveau de
l’épaulement. Pour une formulation complète, le lecteur peut aller se référer aux différents travaux
de Juvinall et Marshek, 1991 et de Baragetti, 2002

La figure 3.13 montre la répartition spatiale des pressions normales de contact au niveau des
dernières dents engagées de la pièce mâle et femelle en fonction de la contrainte appliquée Σo. Ces
pressions sont données pour un couple de serrage égal à 1.97 kNm.

La distribution des pressions normales de contact ressemble à celle obtenue dans le problème
mécanique d’un indenteur plat (Johnson, 1985). Comme attendu, ces pressions de contact sont
maximales aux extrémités de la surface de contact.

La distribution des efforts transmis par les filets a longuement été étudiée. L’un des pion-
niers dans ce domaine est Sopwith, 1948 qui développa une méthode analytique pour calculer les
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a)

b)

F��. 3.11 — Évolution de la résultante Q en fonction de la contrainte appliquée Σo et du couple de
serrage Cup : a) connexion NC40 ; b) connexion NC46.
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R2

Sup

Qup

Qup

F��. 3.12 — Schéma descriptif des dimensions pour le calcul des constantes Qup et Σup.

F��. 3.13 — Pressions normales maximales de contact au niveau de la dernière dent engagée de la
pièce mâle pour un couple de serrage Cup = 1.97 kNm.
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résultantes des pressions de contact au niveau de chaque filet. Puis différentes méthodes ont succes-
sivement été mises en place pour effectuer ces mêmes types de calculs telles que Wang et Marshek,
1996 et Yamamoto, 1980

La figure 3.14 montre la distribution des résultantes en pourcentage des pressions de contact
s’exerçant sur l’épaulement et sur chaque filet. On voit nettement que le transfert de l’effort T
appliqué sur la connexion vissée se fait principalement par la dernière dent engagée de la pièce
mâle référencée par le numéro 2 sur la figure. Compte tenu du sens opposé de l’effort au niveau
de l’épaulement, les efforts au niveau de chaque filet seront plus élevés pour des couples de serrage
Cup plus important.

On remarque aussi que la répartition des résultantes ne dépend plus du tout du couple de serrage
Cup, lorsque ce dernier n’est plus suffisant pour empêcher le décollement au niveau de l’épaulement
sous l’action de l’effort de traction.

Cup=19.5 kNm
Cup=9.8 kNm
Cup=1.97 kNm

épaulement Nunéro de la dent

F
 [
%
]

22 4 6 8 10 12 14
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F��. 3.14 — Résultantes des pressions de contact en pourcentage pour une contrainte axiale Σo =
50 MPa.

La figure 3.15 montre la distribution des résultantes adimensionnelles Fi et Fupi définie par les
équations suivantes

Fi =
F i

T
−Fupi

Q

T
, (3.62)

Fupi =
F iup
Qup

, (3.63)

où F iup et F i sont respectivement les résultantes des pressions de contact dues au couple de serrage
Cup seul et au couple de serrage et à l’effort de tension T .

On remarque que toutes ces distributions se confondent en une seule, et donc la distribution,
formulée par (3.62), ne dépend ni du couple de serrage ni de l’effort appliqué mais seulement de la
géométrie de la connexion vissée. Cette remarque est importante car elle nous indique qu’avec un
seul calcul Éléments Finis ou bien avec les méthodes analytique ou semi-analytique de (Sopwith,
1948; Yamamoto, 1980), on est capable de calculer les résultantes au niveau de chaque filet pour
n’importe quel autre couple de serrage ou effort de tension.
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a)

b)
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F��. 3.15 — Distribution des résultantes Fi : a) connexion NC40 ; b) connexion NC46.
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3.7 Formulation du champ de contraintes et résultats

Grâce à la section précédente, nous pouvons maintenant écrire les relations entres les résultantes
des pressions normales de contact et la contrainte appliquée Σo, qui sont

Q =





Qup

(
1− Σo

Σup

)
Σo < Σup

0 Σo > Σup

, (3.64)

Fi = FiT +Fupi Q. (3.65)

On rappelle que ces formulations ont été développées pour les chargements en tension. Pour les
chargements en flexion, nous proposons de réaliser une équivalence entre les chargements en tension
et ceux en flexion. Cette équivalence se conforte dans le fait que le décollement survient pour des
moments M induisant des contraintes axiales Σo, données par (3.52), égales à la contrainte de
décollement en traction Σup. Cette équivalence nous permettra de calculer l’influence des résultantes
des pressions de contact, Q et Fi, sur les contraintes en fond de filet.

En reprenant les équations d’équilibre global définies par (3.57) et en introduisant le facteur de
concentration axial KZZ définis par (3.26), on obtient l’expression de la contrainte axiale au fond
du filet du LET de la partie mâle pour les chargements en tension

ΣmaxZZ =






KZZ

[
1 +F1 −

S

STJ
(1 +Fup1 )

]
STJ
S

Σo +KZZΣup (1 +Fup1 ) Σo < Σup

KZZ [1 +F1]
STJ
S

Σo Σo > Σup

(3.66)
avec STJ étant égale à

STJ = π
(
R2E −R2I

)
, (3.67)

et Σo est égale à

Σo =
T

STJ
. (3.68)

De la même manière, l’expression de la contrainte axiale en fond de filet du FET de la partie
femelle est donnée par

ΣmaxZZ =






KZZ

[
1 +Fn −

S

STJ
Fup1

]
STJ
Sup

Σo +KZZΣupFupn Σo < Σup

KZZ [1 +Fn]
STJ
Sup

Σo Σo > Σup

. (3.69)

La comparaison entre le champ de contraintes Σ obtenu par la méthode des Éléments Finis et
par notre solution semi-analytique, (3.66) et (3.69), est donnée sur les figures 3.15, 3.17 et 3.18. Les
contraintes axiale et circonférentielle au fond de filet du LET de la partie mâle d’une connexion
NC46 sont présentées sur la figure 3.15 et celles d’une connexion NC40 sur la figure 3.17.

Les tableaux 3.1 et 3.2 présentent les valeurs des paramètres pris pour effectuer les calculs des
contraintes en fond de filet du LET et du FET.

T��. 3.1 — Paramètres de la solution semi-analytique pour le calcul au niveau du LET.

Re Ri Ro ρ α F1 Fup1
NC46 63.4 41.3 57.1 1 30o 0.172 0.265

NC40 54.4 34.2 50.15 1 30o 0.17 0.272
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T��. 3.2 — Paramètres de la solution semi-analytique pour le calcul au niveau du FET.

Re Ri Ro ρ α Fn Fupn
NC40 54.4 34.2 50.15 1 30o 0.17 0.272

Les résultats obtenus par la méthode des Éléments Finis ont été réalisés avec une loi de com-
portement élastoplastique. Évidemment, la solution présentée dans ce chapitre peut être étendue
à des comportements élastoplastiques à l’aide des méthodes de calculs simplifiés telles que celle de
Neuber, 1961 ou bien Molski et Glinka, 1981. Dans notre cas, notre loi de comportement matériau
est similaire à un comportement élastique parfaitement plastique avec une limite d’élasticité σy
égale à 935 MPa.

On remarque que la solution semi-analytique donne de très bonnes estimations du champ de
contraintes. La solution donne de meilleures estimations pour le calcul de la contrainte axiale que
pour celui de la contrainte circonférentielle. Cependant, la contrainte axiale étant la plus importante
dans les calculs de fatigue, cette erreur reste admissible, surtout si cette solution est utilisée comme
outil de pré-dimensionnement.

En reprenant les équations d’équilibre global définies par (3.57) et en introduisant les facteurs
de concentrations de contraintes axiales Kt

ZZ relatif aux chargements en tension (3.26), et Kf
ZZ

relatif aux chargements en flexion (3.36), on obtient l’expression de la contrainte axiale au fond du
filet du LET de la partie mâle pour les chargements en flexion

ΣmaxZZ =






Kt
ZZ

[
Kf
ZZ

Kt
ZZ

ReITJ
REI

+
STJ
S
F1 − 1−Fup1

]

Σo +Kt
ZZΣup (1 +Fup1 ) Σo < Σup

Kt
ZZ

[
Kf
ZZ

Kt
ZZ

ReITJ
REI

+
STJ
S
F1

]

Σo Σo > Σup

,

(3.70)
avec ITJ étant égale à

ITJ =
π

4

(
R4E −R4I

)
, (3.71)

et Σo est égale à

Σo =
MRE
ITJ

. (3.72)

De la même manière, l’expression de la contrainte axiale en fond de filet du FET de la partie
femelle pour les chargements en flexion est donnée par

ΣmaxZZ =
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. (3.73)

Les résultats de la comparaison entre le modèle Éléments Finis et la solution semi-analytique,
pour un chargement en flexion, sont présentés sur la figure 3.19. Les valeurs des paramètres uti-
lisés pour ces résultats sont données dans le tableau 3.1. On remarque que la solution donne des
résultats satisfaisant pour la contrainte axiale ΣZZ et une erreur de l’ordre de 40 % est faite sur
les prédictions de la contrainte circonférentielle ΣΘΘ. Encore une fois, cette erreur est acceptable
puisque la contrainte axiale est prédominante pour les calculs en fatigue.
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F��. 3.16 — Comparaison entre ( 3.66) et la méthode des Éléments Finis pour la connexion NC46
au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle pour un chargement en traction.
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F��. 3.17 — Comparaison entre ( 3.66) et la méthode des Éléments Finis pour la connexion NC40
au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle pour un chargement en traction
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F��. 3.18 — Comparaison entre ( 3.69) et la méthode des Éléments Finis pour la connexion NC40
au niveau du fond de filet du FET de la partie femelle pour un chargement en traction.



62 CHAPITRE 3. ANALYSE LOCALE DE LA CONNEXION VISSÉE

a)

b)

F��. 3.19 — Comparaison entre ( 3.70) et la méthode des Éléments Finis pour la connexion NC46
au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle pour un chargement en flexion.
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3.8 Conclusions

Afin de palier le problème lié au temps de calcul imposé par la méthode des Éléments Finis,
une solution approchée du champ de contraintes locales au niveau du fond de filet du LET de la
partie mâle et du FET de la partie femelle a été présentée.

Cette méthode se base sur la solution d’entaille proposée par (Filippi et Lazzarin, 2004; Atzori
et al., 2005) qui permet de calculer le champ de contraintes le long de la bissectrice d’une entaille
circonférentielle dans le cas d’une barre cylindrique soumise à des chargements en Mode I.

La solution a tout d’abord été modifiée pour prendre en compte des géométries tubulaires. Ceci
a été fait en ajoutant un nouveau terme dans l’expression de la contrainte radiale ΣRR de telle sorte
que cette contrainte s’annule au niveau du rayon intérieur Ri dans le cas d’une entaille externe et
au niveau du rayon externe Re dans le cas d’une entaille interne.

Cette solution proposée donne d’excellent résultats concernant la contrainte axiale ΣZZ dans le
cas d’une entaille externe et pour les chargements en tension et flexion. Cependant elle est moins
précise pour des géométries de tube présentant une entaille interne et soumis à des modes de
chargement en flexion.

Une fonction hyperbolique a été ajoutée à la place du terme linéaire introduit précédemment
dans l’expression de la contrainte radiale et une nette amélioration des prédictions a été constatée
pour les modes de chargements en tension mais pas pour ceux en flexion.

Puis nous avons défini les limites de validations de la solution présentée. Ces limites sont dues
au fait que la solution a été initialement développée avec une hypothèse de domaine semi-infini,
et donc, suivant les dimensions du tube et de l’entaille, cette hypothèse peut être inadaptée. Ceci
a pour conséquence que la solution ne permet pas de modéliser des facteurs de concentrations de
contraintes trop élevés.

Nous avons donc défini un paramètre ξ qui caractérise la géométrie du tube entaillé. Ce para-
mètre doit être supérieur à une certaine valeur ξ∗, comprise entre 0.21 et 0.27, afin que la solution
semi-analytique soit applicable.

Afin d’utiliser cette solution dans notre domaine d’application, cette dernière a été modifiée
pour prendre en compte l’influence du couple de serrage Cup. Pour cela une équivalence mécanique
du champ de contraintes en fond d’entaille, entre le tube et la connexion vissée, a été proposée.

L’analyse mécanique de la connexion sous un chargement en tension, développée dans le Cha-
pitre 2, nous a permis de modéliser la réaction des pressions normales de contact au niveau de
l’épaulement Q. De plus, nous avons vu qu’il est possible de déterminer une unique courbe de
distribution des résultantes des pressions normales de contact Fi au niveau de chaque filet.

Ainsi grâce à un seul calcul numérique, nous pouvons déterminer le coefficient Fi qui nous
permet de calculer les résultantes des pressions normales de contact au niveau de chaque filet pour
n’importe quelles valeurs de tension T et de couple de serrage Cup.

Grâce à tout ceci, nous avons été capables d’effectuer une équivalence mécanique entre les fonds
de filet de la connexion vissée et les fonds d’entaille d’un tube.

Pour les cas de chargement en flexion, une équivalence avec le mode de chargement en tension
a été présentée. Ceci nous a permis de calculer les résultantes des pressions de contact au niveau
des filets et au niveau de l’épaulement.

Finalement, une comparaison entre la solution développée dans ce chapitre et les résultats
issus du modèle Éléments Finis, a montré que la solution semi-analytique donne des prédictions
satisfaisantes.
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Chapitre 4

Analyse en Fatigue de la Connexion
Vissée

Les deux chapitres précédents s’attachaient à la détermination des cycles stabilisés du champ
de contraintes macroscopiques Σ (t) au niveau des connexions vissées des éléments de la garniture
de forage. Pour cela, deux méthodes de calcul ont été présentées ; un calcul global et un autre local.

La première méthode, qui se base sur la méthode des Éléments Finis, permet le calcul du champ
de contraintes en tout point de la connexion sous un chargement en tension T et en flexion M . Les
non linéarités introduites par la plasticité et le contact sont pris en compte par une loi matériau
élastoplastique avec un écrouissage cinématique linéaire, et par l’algorithme de calcul de contact
d’Abaqus.

La seconde méthode se base sur une solution élastique semi-analytique. Elle a été étendue aux
calculs des contraintes en des points spécifiques de la connexion vissée, au niveau des fonds de filet
du LET de la partie mâle et du FET de la partie femelle, sous un chargement en tension.

La dernière partie de la modélisation va donc maintenant s’intéresser au problème de la fatigue
des garnitures de forage. Cette dernière est un phénomène qui se produit à l’échelle du grain de
métal dont les grandeurs physiques conduisant le problème sont les contraintes mésoscopiques σ.
Le problème de fatigue sera donc traité avec le critère de Dang Van qui permet le passage entre
l’échelle macroscopique et l’échelle mésoscopique.

Ce chapitre débutera avec une présentation des causes de phénomènes de fatigue dans le domaine
pétrolier. Puis nous répondrons à quelques questions relatives à l’analyse en fatigue de la garniture
de forage. Après avoir introduit le critère de Dang Van, nous verrons une extension de ce dernier
pour le domaine de l’endurance limitée et nous discuterons des résultats découlant de l’application
de la méthode de prédiction de la durée de vie des garnitures.

Nous confronterons ensuite le critère de Dang Van étendu au domaine de l’endurance limitée
dans le cas d’une plaque présentant une entaille et nous verrons comment améliorer les prédictions
des durées de vie.

Nous verrons finalement comment traiter l’aspect aléatoire du chargement dans le domaine du
forage pétrolier et nous finirons par quelques conclusions relatives aux travaux reportés dans ce
chapitre.

4.1 La fatigue des garnitures de forage

La fatigue est un phénomène à plus ou moins long terme. Dépendant de l’amplitude des cycles
de chargement que subit la structure, la rupture apparaîtra plus ou moins tôt durant sa vie. La
figure 4.1.a représente la schématique de la durée de vie d’une structure soumise à des sollicitations
d’amplitudes variables.

65
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La phase I consiste en l’amorçage des micro-fissures, puis suit la phase II qui voit les micro
fissures se développer formant ainsi des macro-fissures. Enfin la phase III est la propagation de ces
macro-fissures jusqu’à perte totale de l’intégrité de la structure.

F��. 4.1 — Schématique de la durée de vie d’une structure mécanique : a) flèche de durée de vie ;
b) courbe de Wöhler.

La figure 4.1.b est une représentation schématique de ces phases dans le graphique S−N obtenu
à l’aide d’essais expérimentaux de fatigue. Ces courbes représentent donc les nombres de cycles N
nécessaires pour amener une structure à l’amorçage d’une micro-fissure (phase I), l’apparition de
la première macro-fissure (phase II) et la rupture (phase III) pour des valeurs d’amplitude de
chargements cycliques S. Ces essais mettent en évidence la limite d’endurance σe, sous laquelle la
structure ne présentera jamais de phénomène de fatigue. En général cette limite est égale à 75 %
de la limite élastique σy.

Le domaine de fatigue est souvent divisé en deux catégories : la fatigue oligocyclique et la fatigue
polycyclique.

On estime généralement que la limite entre ces deux domaines se situe autour de N = 104˜105

cycles, mais une meilleure définition consiste à dire qu’en fatigue polycyclique la structure ne
présente pas ou très peu de déformations plastiques macroscopiques à l’inverse de la fatigue oligo-
cyclique (Constantinescu et al., 2003).

En effet, la fatigue oligocyclique se caractérise par de fortes amplitudes de chargement et donc
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la structure présentera des phénomènes de fatigue plus rapidement, les critères développés pour
ce domaine de fatigue se basant principalement par les amplitudes des déformations plastiques
accumulées εeqp .

Dans le domaine de la fatigue polycyclique, les amplitudes de chargement sont relativement
faibles et donc les durées de vie des structures peuvent atteindre des durées de vie égales à 107

cycles. Les déformations plastiques induites peuvent être très faibles et donc les critères se basent
généralement sur les contraintes macroscopiques.

L’échelle pertinente pour le traitement de la fatigue est l’échelle du grain. Ainsi, le critère de
Dang Van se base sur le calcul des contraintes mésoscopiques σ. La modélisation du problème de
fatigue utilisera ce critère pour déterminer la durée de vie N d’une garniture de forage soumise à
des sollicitations d’amplitudes variables.

Le phénomène de fatigue peut apparaître pour des raisons diverses (Suresh, 1998). Dans le
domaine du forage, les principales causent peuvent être dues à :

— les concentrations de contraintes dues aux géométries des tiges de forage (Tafreshi et Dover,
1993) ou bien aux marques laissées par les clefs de serrage sur les tiges de forage (Rahman
et al., 1999)

— la corrosion due à l’environnement spécifique lié au forage, en particulier la présence de
dioxyde de carbone CO2 et de sulfure d’hydrogène H2S qu’on retrouve dans les gisements
d’hydrocarbure (Grondin et Kulak, 1991)

— la fatigue de contact liée au petit débattement entre deux pièces, mâle et femelle, en contact.
Celle-ci engendre des contraintes élevées au niveau des surfaces de contact

— l’abrasion due au frottement de la garniture sur la paroi du puits de forage. On rencontre
principalement ce phénomène dans les coudes des puits déviés ou horizontaux et par le flam-
bement de la garniture.

Une des causes principalement citées dans la littérature, est la fatigue due au facteur de concen-
tration de contraintes (Brennan, 1995). Cette dernière prend siège dans les connexions vissées au
niveau des congés des filets de la partie mâle et de la partie femelle comme nous l’avons vu dans le
Chapitre 2.

Cependant l’environnement agressif (H2S principalement) dans lequel la garniture de forage se
trouve peut accélérer l’amorçage d’une fissure dans les éléments de la garniture de forage (Vaisberg
et al., 2002).

4.2 Questions importantes et résultats existants

Cette partie tente de répondre à quelques questions relatives au problème de fatigue rencontré
dans le domaine du forage :

Quels sont les critères de fatigue multiaxiale polycyclique existant ?

Une grande diversité de critères multiaxiaux de fatigue polycyclique est à disposition de l’in-
génieur. La majeure partie de ces critères utilise les quantités physiques associées à l’échelle ma-
croscopique. Ces critères ont été développés suivant différents points de vue tels que les critères
empiriques (Gough et Pollard, 1935; Cough et al., 1951), les critères basés sur les invariants du
tenseur de contraintes (Crossland, 1956; Sines, 1959), les critères de plan critique (Findley, 1959;
Matake, 1977) et les critères énergétiques (Leis, 1977; Garud, 1979; Skelton, 1991).

Les critères empiriques sont généralement basés sur des modifications des critères de von Mises
ou de Tresca dédiés à la plasticité et ont été élaborés suite à une grande campagne d’essais de fa-
tigue. En 1935, Gough et Pollard, 1935 ont proposé deux différentes formules empiriques elliptiques
pour chaque type de matériaux testés, aciers ductiles et fragiles, qui utilisent les amplitudes des
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contraintes pour prédire la fatigue en endurance illimitée en flexion et torsion

t2a
t2
∞

+
f2a
f2
∞

= 1 fragiles, (4.1)

t2a
t2
∞

+

(
f∞
t∞

− 1

)
f2a
f2
∞

+

(
2− f∞

t∞

)
fa
f∞

= 1 ductiles, (4.2)

avec ta, fa , t∞ et f∞ étant respectivement les amplitudes de torsion et de flexion et les limites de
fatigue en endurance illimitée en torsion et flexion alternée.

Par la suite, plusieurs auteurs ont proposé de réviser la formule ci-dessus pour prendre en compte
l’influence du déphasage entre les chargements appliqués.

Ces types de critères peuvent donner de très bonnes prédictions dans la gamme de sollicitations
étudiées durant la campagne d’essais. Mais en dehors de cette gamme ou pour des chargements
plus complexes, ces critères sont généralement inexploitables. Par ailleurs, ces types de travaux
ne permettent pas de donner une explication aux phénomènes mis en jeu durant le processus de
fatigue.

Les critères basés sur les invariants du tenseur de contraintes tels que celui de Sines, 1959 ou
de Crossland, 1956 se fondent sur le choix du plan octaédral comme plan de cisaillement maximal.
En effet, les différents essais de fatigue ont permit de mettre en évidence qu’après l’amorçage de la
fissure, celle-ci se propage suivant un plan de cisaillement. Cette remarque met en avant l’importance
du cisaillement dans l’amorçage d’une fissure.

Ainsi, Sines et Crossland ont choisi l’amplitude du second invariant du tenseur de contrainte Ja
comme paramètre majeur contrôlant l’amorçage d’une fissure. D’autres essais expérimentaux ont
montré aussi l’importance de la pression hydrostatique P dans le processus de fatigue.

Les critères de Sines et de Crossland s’écrivent

Ja + αPm ≤ β Sines, (4.3)

Ja + α′Pmax ≤ β′ Crossland, (4.4)

avec Pm et Pmax étant respectivement la pression hydrostatique moyenne et maximale durant le
chargement et les constantes α, β, α′ et β′ sont calculées en fonction de deux limites de fatigue.

Les critères basés sur le concept du plan critique s’appliquent en deux étapes. Premièrement, le
plan critique est théoriquement calculé en maximisant les amplitudes et/ou les valeurs de certaines
composantes du tenseur de contraintes. Dans le cas des critères utilisant le second invariant du
tenseur des contraintes, le plan critique correspond au plan octaédral. Deuxièmement, la limite en
fatigue illimitée est déterminée en utilisant les contraintes agissantes sur le plan critique calculées
dans la première étape.

Findley, 1959 a proposé de déterminer ce plan critique en maximisant une combinaison linéaire
de l’amplitude du cisaillement Ca et de la contrainte normale maximale Nmax. L’orientation de ce
plan est décrit par les coordonnées sphériques {ϕc, ϑc} du vecteur unité normal au plan wc tel que

{ϕc, ϑc} : max {Ca (ϕ,ϑ) +A Nmax (ϕ, ϑ)} . (4.5)

L’endurance illimitée de la structure est obtenue en appliquant l’expression suivante

Ca (ϕc, ϑc) +B Nmax (ϕc, ϑc) ≤ D, (4.6)

où les constantes B et D sont déterminées en fonction de deux limites de fatigue.
Zouain et Cruz, 2002 ont développé un critère multiaxial de fatigue inspiré de la théorie d’adap-

tation élastique à l’échelle macroscopique, et font intervenir des variables internes A qui permettent
de caractériser l’état mécanique à l’échelle mésoscopique.
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On rappelle que la théorie d’adaptation permet de prévoir l’évolution d’une structure anélastique
vers un état limite élastique subissant un chargement variable au cours du temps :

Théorème de Q. S. Nguyen : L’adaptation élastique apparaît, pour toutes conditions initiales
de la structure, s’il existe un champ de paramètres internes

{
E∗p , β

∗
}
et un coefficient de sécurité

m > 1 tels que le champ associé aux efforts généralisés mA∗ (t), obtenu pour les paramètres internes{
E∗p , β

∗
}
, est plastiquement admissible pour tout t > T

g
(
Σ,mA∗

)
< 0 (4.7)

où la fonction g représente le domaine élastique.
Ce théorème s’appuie sur la normalité de loi associative de l’écoulement plastique par rapport au

domaine de plasticité et induit, de par ses conséquences, une limite finie sur l’énergie de dissipation
et la différence entre les contraintes réelles de la structure et les contraintes purement élastiques.

Le critère de fatigue de Zouain et Cruz, 2002 s’inspire de ces travaux pour l’étendre au cas
de fatigue en endurance illimitée. Au lieu de la fonction g qui représente le domaine élastique, le
théorème est appliqué avec une fonction f qui définit le domaine en endurance illimitée. Ce critère
revient donc à optimiser une fonction coût qui dépend du tenseur de contraintes macroscopiques Σ
et des variables internes A. Cette méthode permet en quelque sorte de s’affranchir des techniques
d’homogénéisation comme celle développée dans le cadre du critère de Dang Van et présentée dans
l’Annexe C.

La fonction f associée au domaine de l’endurance illimitée a été choisie comme une interac-
tion quadratique entre le second invariant du tenseur des contraintes et la pression hydrostatique
moyenne, et cette fonction répond à quelques observations expérimentales telle que l’indépendance
de la limite de fatigue en torsion en fonction d’un cisaillement moyen (Davoli et al., 2003).

Les critères énergétiques ont aussi été développés pour prédire la fatigue polycyclique tel que
celui de Banvillet et al., 2003. Ces critères n’ont pas pour but de prédire la direction de propagations
de la fissure mais de prédire l’amorçage de cette dernière. L’approche énergétique se base sur le fait
que l’énergie apportée au système est emmagasinée d’une part sous forme d’énergie élastique et
que le reste de cette énergie est dissipé sous diverses formes telles que les déformations plastiques
ou bien les dissipations thermiques.

Ces critères sont généralement utilisés dans le domaine de la fatigue oligocyclique ou bien dans
des problèmes thermomécaniques (Charkaluk et al., 2001; Constantinescu et al., 2004; Amiable
et al., 2005). La principale raison est que, dans ces types de problème, la dissipation énergétique
est plus facilement quantifiable à l’échelle macroscopique alors que, dans le domaine polycyclique,
la dissipation d’énergie est principalement due aux mouvements de dislocations à l’échelle micro-
scopique qui se traduit par des déformations plastiques dans quelques grains de métal isolés et rend
donc l’estimation de ses dissipations plus délicates.

La preuve expérimentale de ce phénomène de dissipations d’énergie a été montrée par les travaux
de (Luong et Van, 1992; Luong, 1995). Une caméra thermographique à infrarouge a permis de définir
la limite de fatigue en endurance illimitée en mesurant l’instant où une soudaine augmentation du
taux d’énergie dissipée par effet thermique apparaît comme il est présenté dans la figure 4.2.

Comment effectuer le cumul de l’endommagement des tiges de forage ?

Une des grandes difficultés du problème de fatigue réside dans le cumul de l’endommagement
provoqué par la répétition de sollicitations. Dans notre problème précisément, les tiges de forage
seront utilisées dans plusieurs opérations et donc les paramètres de forage (vitesse de rotation, poids
au crochet, ...) seront différent suivant la nature des couches géologiques à forer, la longueur totale
de la garniture de forage, etc... Tout ceci engendrera des sollicitations de types poutres en tension
T , en torsion C et en flexion M d’amplitudes variables. De plus les dysfonctionnements vibratoires
peuvent aussi induire des amplitudes variables dans ces sollicitations poutres.
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F��. 4.2 — Variation du taux de dissipations d’énergie avec l’augmentation de la contrainte en
flexion rotative pour l’acier XC55 (extrait de Luong, 1995).

La mise en place d’une méthodologie de cumul de l’endommagement est donc nécessaire afin
d’éviter les risques d’utiliser une tige de forage fortement endommagée pouvant nuire à l’intégrité
de la garniture toute entière.

Dans le domaine industriel et plus particulièrement du forage pétrolier, la règle de cumul de
l’endommagement induite par la fatigue est généralement réalisée à l’aide de la loi de Miner. Cette
méthode se base sur une modélisation énergétique de l’endommagement au travers du rapport

n

N
où n est le nombre de cycles de chargement encouru par la structure et N est la durée de vie totale
de la structure exprimée en nombre de cycles de chargement. Cependant cette loi n’est efficace que
dans les cas où le chargement que subit la structure est uniaxial et les variations d’amplitudes du
chargement sont très faibles.

En poursuivant les travaux de Papadopoulos, 1996, Morel, 2000 a développé une méthodologie
de calcul de la durée de vie des structures soumises à des chargements multiaxiaux d’amplitudes
variables dans le domaine de la fatigue polycyclique. Dans ce modèle, la déformation plastique
au niveau de l’échelle mésoscopique est la variable d’endommagement. L’écoulement plastique du
cristal suit la loi de Schmid

f
(
τ, b, τy

)
= (τ − b) . (τ − b)− τ2y , (4.8)

où τ , b, τ y sont respectivement le cisaillement mésoscopique, l’écrouissage cinématique et la limite
d’élasticité mésoscopique.

Le comportement mécanique du cristal est décrit par trois différentes phases (voir figure 4.3) : le
durcissement, la saturation et l’adoucissement. Le calcul de l’endommagement se fait donc au travers
du cumul des déformations plastiques mésoscopiques. Ces déformations plastiques mésoscopiques
s’obtiennent au travers d’un critère de fatigue comme celui proposé par Dang Van. L’amorçage d’une
fissure est prédite aussitôt que la déformation plastique accumulée atteint une valeur critique.

Une autre approche pour la prédiction d’amorçage de fissures a été initiée par Kachanov, 1958,
puis développée par (Chaboche, 1992; Lemaitre, 1992). L’approche est phénoménologique et l’en-
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I   : durcissement
II  : saturation
II  : adoucissement

F��. 4.3 — Évolutions de la limite d’élasticité τy (haut) et de l’endommagement (bas).

dommagement est généralement représenté par un scalaire, un vecteur ou un tenseur caractérisant
la densité moyenne de fissures et leur orientation principale. L’énergie spécifique élastique est alors
supposée dépendre du tenseur de déformations et des variables d’endommagement, générant ainsi
un cadre théorique pour une modélisation constitutive donnant accès aux lois d’évolution du mo-
dule élastique et de l’endommagement. L’amorçage d’une fissure est prédite aussitôt que la variable
d’endommagement a atteint sa valeur critique.

Dans les travaux de Seweryn et Mróz, 1998, la variable d’endommagement est un scalaire ωnσ,
compris entre 0 et 1, qui affecte les contraintes limites de rupture en mode I σc et en mode II τ c
au travers de formules empiriques.

Ce critère de rupture est donné sous la forme suivante

Rσ =

√(〈σn〉
σc

)2
+

(
τn
τ c

)2
, (4.9)

où σn et τn sont les contraintes normale et tangentielle agissant sur une facette, et l’opérateur
〈〉 permet de différencier les états en compression et en traction, i.e. 〈σn〉 = 0 en compression et
〈σn〉 = σn en traction. Le choix de l’expression du critère de rupture n’est pas arrêté et un autre
type de critère peut se subtiliser à (4.9) tel que le critère de Coulomb.

L’évolution de la variable d’endommagement ωnσ est ensuite reliée au critère de rupture Rσ
au travers d’une fonction empirique. Finalement, le critère de rupture est appliqué pour toutes les
facettes afin de trouver la direction de l’endommagement maximal (voir figure 4.4).

Cette méthode a l’avantage d’avoir un cadre théorique correctement formulé s’inspirant de la
théorie de la plasticité mais elle s’applique principalement aux matériaux fragiles.

Quels sont les effets sur le calcul de la durée de vie liés à la présence d’une entaille ?
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F��. 4.4 — Distribution de la variable d’endommagement ωnσ dans un diagramme polaire (extrait
de Seweryn et Mróz, 1998).

Parmi toutes les causes induisant une erreur sur le calcul de la durée de vie, une attention parti-
culière a été portée sur celle due à l’effet d’échelle au niveau des discontinuités géométriques d’une
structure telles qu’un congé ou bien une soudure. Ces discontinuités géométriques vont entraîner
une augmentation des contraintes locales qui se définit au travers d’un facteur de concentration
de contraintes Kt. De plus, il entraîne aussi une réduction du seuil d’endurance illimitée σp qui se
définit au travers d’un facteur de réduction de fatigue Kf égale au ratio entre la limite d’endurance
illimitée pour une éprouvette lisse σo et celle d’une éprouvette entaillée. Généralement on constate
expérimentalement que Kf ≤ Kt.

Il a été admis dans la communauté scientifique que cette réduction du seuil d’endurance illimitée
est due à l’existence de micro-fissure non-propageante au niveau de la surface libre de la discontinuité
géométrique (Quesnay et al., 1988). Frost (Frost, 1955; Frost, 1957) a réalisé des essais de fatigue
sur des éprouvettes entaillées sur des alliages d’aluminium et des aciers doux qui permirent de
mettre en évidence que pour des entailles présentant de grands facteurs de concentration, le seuil
d’endurance illimitée σp est plus grand que la contrainte nécessaire pour initier une fissure σi. Pour
des contraintes comprises entre σi et σp, des fissures se forment mais ne se propagent pas (voir figure
4.5). De plus, Frost a montré que des fissures non-propageantes se formeront pour des entailles ayant
un rayon en fond d’entaille inférieur à un rayon critique, et que la contrainte nécessaire à l’amorçage
d’une fissure est approximativement égale au seuil d’endurance illimité pour une éprouvette lisse
σe divisé par le facteur de concentration de contraintes Kt. Toutefois, Frost précise que ces calculs
ne sont pas tout à fait exacts à cause des effets du gradient de contraintes ou bien de la plasticité
locale.

Les critères de fatigue classiques tels que celui de Crossland ou bien celui de Dang Van sures-
timent donc généralement les durées de vie car les paramètres de ces critères sont déduits à partir
d’essais de fatigue effectués sur des éprouvettes lisses.

Afin de tenir compte de l’effet de l’entaille sur la fatigue, certaines méthodes s’attachent à
diminuer les contraintes utilisées dans le critère de fatigue. Parmi toutes ces méthodes, nous pou-
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initiation et propagation d'une fissure 
jusqu'à la rupture

 pas d'initiation d'une fissure 

pas de propagation d'une fissure

F��. 4.5 — Fonctionnement d’une fissure de fatigue en fonction de la contrainte appliquée et du
facteur de concentrations de contraintes.

vons citer celle du point critique (Susmel et Taylor, 2006; Naik et al., 2005) ou bien l’approche
volumétrique (Adib et Pluvinage, 2003; Banvillet et al., 2003).

La méthode du point critique a été proposée par Taylor, 1999 et consiste simplement à utiliser
non pas les contraintes au niveau du fond de l’entaille mais celles calculées à une certaine distance
ζ comme il est illustré dans la figure 4.6. En effet, le gradient de contraintes est très élevé pour
des structures présentant une entaille et donc les contraintes calculées à une certaine distance, de
l’ordre de la taille des grains du matériau (entre 10 µm et 100 µm) constituant la structure, peuvent
diminuer de 20 % par rapport aux contraintes maximales calculées en fond d’entaille.

σmax

ζr

F��. 4.6 — Schéma de principe de la méthode de la distance critique.

Comment prendre en compte la nature quasi-aléatoire du chargement ?

La majeure partie des critères de fatigue proposés ont été développés pour des cas de char-
gements cycliques. Dans le cas du forage pétrolier, les dysfonctionnements vibratoires peuvent
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apparaître et disparaître aussitôt donnant lieux à des sollicitations de nature quasi-aléatoire. Donc
la difficulté réside dans l’analyse temporelle des sollicitations afin d’extraire un chargement simplifié
équivalent en terme d’endommagement par fatigue.

Différentes techniques ont été développées afin de prendre en compte la nature aléatoire d’un
chargement tel que la méthode rainflow, l’approche spectrale ou bien l’approche fiabiliste comme
la méthode contrainte-résistance.

La méthode rainflow, initiée par Endo, 1974, consiste à extraire des cycles de chargements
simplifiés à partir d’un signal aléatoire. Des gouttes d’eau séquentiellement lâchées depuis chacun
des extrémas du signal de la sollicitation sont suivies durant leurs parcourts. Les règles d’écoulement
sont les suivantes :

— si la chute commence à partir d’un pic
— la goutte s’arrêtera si elle rencontre un pic opposé plus grand que celui de départ (voir

figure 4.7a),
— elle s’arrêtera aussi si elle rencontre le chemin parcouru par une autre goutte (voir figure

4.7b),
— la goutte peut tomber sur un autre toit et continuer à glisser selon les deux règles précé-

dentes.
— si la chute commence à partir d’une vallée

— la goutte s’arrêtera si elle rencontre une vallée plus profonde que celle de départ (voir figure
4.7.c),

— elle s’arrêtera aussi si elle rencontre le trajet d’une goutte venant d’une vallée précédente
(voir figure 4.7.d),

— la goutte peut tomber sur un autre toit et continuer à glisser selon les deux règles précé-
dentes.

F��. 4.7 — Schéma des différentes règles de la méthode rainflow.

Cette méthode a l’avantage d’être facile à mettre en oeuvre mais l’inconvénient principal réside
dans le fait qu’elle donne les mêmes résultats sur le plan de l’endommagement accumulé quel que



4.3. PRÉSENTATION ET APPLICATION DU CRITÈRE DE DANG VAN 75

soit l’ordre des blocs de cycles, ce qui ne reflète pas les observations expérimentales.
Une autre méthode pour prendre en compte la nature aléatoire d’un chargement est l’ap-

proche spectrale (Pitoiset et al., 1999). Cette approche est basée sur une nouvelle définition de
la contrainte de von Mises comme processus aléatoire. Cette contrainte variable uniaxiale équiva-
lente est construite dans le domaine fréquentiel en combinant, pour chaque fréquence, les densités
spectrales de puissance des contraintes de von Mises. La densité spectrale de puissance du processus
équivalent est ainsi obtenue et il est possible de calculer ses moments spectraux et d’appliquer les
formules de prédictions de fatigue uniaxiale comme l’approximation de Rayleigh (Crandall et Mark,
1963) ou bien la méthode du Single Moment (Larsen et Lutes, 1991).

Une autre méthode qui a été développé au sein de PSA Peugeot Citroën (Bignonnet, 2001; Tho-
mas et al., 2001) se base sur une approche fiabiliste. Cette approche met en avant une distribution
de probabilité sur le chargement que subit la structure et sur la résistance en fatigue du matériau
constituant cette structure. Cette technique permet de garantir une fiabilité en chargement, tra-
duite par un risque acceptable. La fiabilité visée est atteinte grâce à la maîtrise du recouvrement de
la distribution de résistance des pièces et de la distribution de sévérité du chargement. L’approche
fiabiliste permet de ne pas avoir à garantir que la pièce la plus faible résiste au chargement le plus
sévère car ce cas de figure a une probabilité très faible d’arriver et conduirait à un surdimensionne-
ment des pièces. Nous verrons à la fin de ce chapitre une application de cette méthode au domaine
du forage pétrolier.

4.3 Présentation et application du critère de Dang Van

Dans cette partie, on se propose de mettre en place le critère de Dang Van afin de prédire le
risque de rupture par fatigue des garnitures de forage. Le critère de Dang Van utilise le concept du
plan critique pour déterminer le trajet de chargement induisant le maximum d’endommagement.
Pour ce faire, Dang Van considère que l’amorçage d’une fissure est un phénomène qui se produit
à l’échelle des grains de métal. En effet, il suppose que la fissure s’initiera au niveau d’un grain
défavorablement orienté, si ce dernier ne s’est pas adapté durant le chargement répété.

Le critère de Dang Van utilise le cisaillement mésoscopique τ et la pression hydrostatique
mésoscopique p, qui est égale à la pression hydrostatique macroscopique P . La méthode de passage
entre les échelles macroscopique et mésoscopique est faite en utilisant l’hypothèse de Lyn-Taylor et
est présentée dans l’Annexe C.

Le critère de Dang Van s’exprime de la manière suivante : la structure présentera une durée de
vie infinie si

max {τ + a∞P} ≤ b∞ (4.10)

avec

b∞ = t∞, (4.11)

a∞ =
t∞ − f∞/2

f/3
(4.12)

où t∞ et f∞ représentent respectivement les limites d’essais de fatigue alternée en torsion et en
flexion. Pour l’acier constituant les connexions vissées, acier 42CrMo4, ces limites de fatigue sont
égales à 260 MPa en torsion alternée et à 400 MPa en flexion alternée (Zenner et al., 1985).

Ce critère de fatigue permet de déterminer si la structure présentera de la fatigue ou non, mais
en aucun cas il ne donne une information concernant la durée de vie N de la structure.

La figure 4.8 illustre ce critère dans l’espace {τ, P} ; les trajets de chargement sans risque de
fatigue sont ceux restant en dessous de la droite matériau et les trajets de chargement comportant
un risque de fatigue sont ceux qui croisent ou restent au-dessus de cette droite.
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F��. 4.8 — Schéma du trajet de chargement dans le diagramme {τ, P}.

Dans la pratique, la méthodologie d’application du critère de Dang Van est illustrée par la figure
4.10. Les différentes étapes sont :

— la détermination des cycles des contraintes macroscopiques Σ s’appliquant en tout point de
la structure,

— le calcul de la partie déviatorique S et de la partie hydrostatique P ,
— la détermination du centre C de la plus petite hypersphère circonscrite au trajet de char-

gement dans l’espace des déviateurs de contraintes (voir figure 4.9). Comme il est présenté
dans l’Annexe C, ce centre C représente le champ de contraintes autorésiduelles à l’échelle
du cristal. Ce calcul demande une minimisation des hypersphères circonscrites au trajet de
chargement qui a été réalisée à l’aide d’un code d’optimisation Matlab SDPT3 (Tütüncü
et al., 2001). Une comparaison des différentes méthodes pour le calcul du centre est présentée
dans les travaux de (Bernasconi, 2002; Bernasconi et Papadopoulos, 2005).
L’inconvénient de la recherche du centre de l’hypersphère est que ce calcul doit être fait
pour tous les points de la structure étudiée, ce qui coûte un temps de calcul non négligeable.
Toutefois si la structure répond de façon linéaire aux sollicitations imposées (voir Chapitre 2),
c’est-à-dire que le trajet de chargement est d’une nature affine dans l’espace des déviateurs
de contraintes, on peut calculer les composantes de ce centre C comme la moyenne des deux
extremums du champ de déviateur de contraintes S

C =
1

2

(
Smax + Smin

)
. (4.13)

— le calcul des cycles de contraintes mésoscopiques σ (t)

σ (t) = Σ (t)−C, (4.14)

— la détermination du cisaillement maximal τ suivant le critère de Tresca

τ =
σI − σIII

2
, (4.15)

où σI et σIII sont les contraintes principales mésoscopiques avec σI > σIII
— et l’application du critère donnée par (4.10).
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F��. 4.9 — Hypersphère de centre C circonscrite au trajet de chargement.
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F��. 4.10 — Schéma de principe d’application du critère de Dang Van.
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À l’aide du modèle Éléments Finis présenté dans le Chapitre 2, on peut extraire les champs
de contraintes macroscopiques Σ en tout point de la connexion vissée. À l’aide d’un code utili-
sant le langage Python, le critère de Dang Van a été implémenté dans le logiciel Abaqus pour les
chargements en tension.

La figure 4.11 montre les endroits où le critère prédit de la fatigue pour les cas de chargement
Σo égale à 110 MPa et 180 MPa et pour un couple de serrage Cup égale à 22.2 kNm.

L’endroit le plus critique se situe au niveau du fond de filet du LET de la pièce mâle et ce quelle
que soit la valeur du chargement appliqué. Cela nous indique que la fatigue est principalement due
aux concentrations de contraintes et que nous pouvons négliger les phénomènes de frettage dans la
connexion pour les cas de chargement en tension T .

a) b)

F��. 4.11 — Prédiction du phénomène de fatigue par le critère de Dang Van : a) zone critique
pour un chargement appliqué Σo = 110 MPa ; b) zone critique pour un chargement appliqué
Σo = 180 MPa.

L’application du critère de Dang Van pour les chargements en flexion a aussi montré que l’endroit
le plus critique se situe au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle.

La figure 4.12 illustre les trajets de chargement dans l’espace {τ, P}, dit diagramme de Dang
Van, au niveau du LET de la pièce mâle pour les chargements en traction répétée et en flexion
alternée pour un couple de serrage de 22.2kNm.

On peut noter que ces trajets de chargement ont la même allure que ceux obtenus pour une
poutre soumise à de la flexion alternée et à un effort de traction constant. Ceci provient du fait
qu’en chargeant la connexion, on augmente les pressions de contact au niveau des filets et les fibres
situées au congé de la dernière dent engagée de la partie mâle, se retrouvent alors en tension, puis
lors de la décharge les fibres se relâchent.
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Par ailleurs, on remarque qu’en augmentant la valeur de la sollicitation cyclique, le trajet de
chargement se déplace vers la gauche du diagramme de Dang Van. Ceci est dû à la plasticité
induite en fond de filet. En effet, cette plasticité va induire un champ de contraintes résiduelles de
compression, ce qui aura tendance à diminuer la moyenne de la pression hydrostatique P .

a)

b)

Chargement

Déchargement

F��. 4.12 — Trajets de chargement les plus critiques dans le diagramme {τ, P} pour un couple de
serrage Cup = 22.2 kNm : a) chargement en traction répété ; b) chargement en flexion alternée.

4.4 Extension du critère de DVK en endurance limitée

La difficulté qui se pose à ce stade est de pouvoir cumuler, à l’échelle du grain, les dommages
engendrés par les cycles de contraintes macroscopiques calculés à l’échelle de la connexion vissée.
Le critère de Dang Van ne permet que de déterminer si la structure étudiée fatiguera sous le
chargement répété ; en d’autre terme, le critère de Dang Van ne donne aucune information quant à
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la durée de vie de la stucture sous le chargement cyclique imposé. Aussi une adaptation du critère
de Dang Van a été mise au point.

La droite matériau de Dang Van s’obtient par des essais de fatigue. Celle-ci utilise les limites de
fatigue extraites des courbes de Wöhler : contrainte de fatigue en endurance illimitée S∞. La droite
matériau se construit ainsi à l’aide de deux essais de fatigue. Généralement on utilise les essais de
torsion alternée t∞ et de flexion alternée f∞. Il est donc possible d’utiliser aussi les autres points
de la courbe de Wöhler {tN , fN} afin de déterminer les droites équivalentes à celle de Dang Van
associées aux durées de vie N définies par

bN = tN , (4.16)

aN =
tN − fN/2
fN/3

. (4.17)

Le critère ainsi défini s’exprime de la façon suivante : la structure aura une durée de vie au
moins égale à N si

max {τ + aNP} ≤ bN . (4.18)

Donc, à l’aide de deux courbes de Wöhler, on repère les limites de fatigues SN associées à
chaque durée de vie N . Il est alors possible de tracer un réseau de droite dans l’espace {τ.P} qui
sera coupé par les trajets de chargement. Le nombre de cycles à l’amorçage d’une fissure sera donné
par la droite passant par le point maximal du trajet de chargement.

D’un point de vue pratique, on peut considérer en première approximation que toute les droites
de Dang Van sont parallèles. Ainsi les pentes des droites de Dang Van aN peuvent être supposées
constantes, en d’autres termes on suppose que

aN ≃ a∞. (4.19)

Cette approximation nous permet aussi d’appliquer ce critère à l’aide de deux limites de fatigue
et d’une courbe de Wöhler en torsion alternée. La figure 4.13 illustre ce réseau de droites obtenues.
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F��. 4.13 — Adaptation du critère de Dang Van pour le calcul de la durée de vie N.

Il est reconnu que le phénomène de fatigue est principalement induit par le cisaillement. Ce-
pendant la pression hydrostatique joue aussi un rôle dans ce phénomène mais celui-ci est encore
mal défini. D’où l’introduction du terme de la pression hydrostatique dans les critères de fatigue
comme celui de Sines, avec la moyenne de la pression hydrostatique, ou bien de Dang Van avec la
pression hydrostatique maximale.
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Récemment Papadopoulos, 2001 a proposé une extension similaire du critère de Dang Van, basée
sur une analyse plus fine des contraintes fixant la durée de vie. Le critère proposé se base sur un
découplage de l’influence de la pression hydrostatique moyenne Pm et de l’amplitude de la pression
hydrostatique Pa. Ainsi son critère se représente dans un espace à trois dimensions {τ , Pa, Pm}.
Plusieurs hypothèses ont été formulées pour construire ce critère :

— toutes les iso-durée de vie sont des plans dans l’espace {τ, Pa, Pm}
— l’intersection de ces iso-plan avec l’axe Pm se situe au point Pm =

b∞
a∞

— l’intersection de ces iso-plan avec le plan {τ, Pa} sont des droites parallèles à celle définie pour
l’endurance illimitée.

Ainsi le critère proposé par Papadopoulos s’écrit sous la forme suivante

max

{
τ + a∞

bN
b∞
Pm + a∞Pa

}
≤ bN . (4.20)

La figure 4.14.a illustre le critère de Dang Van dans l’espace {τ, Pa, Pm} et la figure 4.14.b
montre celui proposé par Papadopoulos.

Dans le plan {τ, Pa}, ces deux critères se confondent et donc donnent les mêmes prédictions,
cependant, hors de ce plan, ces critères diffèrent. En effet, l’iso-plan de Dang Van est au-dessus
de l’iso-plan de Papadopoulos pour une durée de vie N et pour des pressions moyennes positives
(traction). Donc les prédictions de durées de vie effectuées avec le critère de Dang Van seront moins
conservatives qu’avec celles effectuées avec le critère de Papadopoulos.

Alors que pour des pressions moyennes négatives (compression) et une même durée de vie N ,
l’iso-plan de Dang Van sera en dessous de l’iso-plan de Papadopoulos. Ainsi les prédictions de Dang
Van seront plus conservatives.
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F��. 4.14 — Schéma des critères dans l’espace {τ, Pa, Pm} : a) critère de Dang Van ; b) critère de
Papadopoulos.

Le paramètre bN correspond à l’amplitude de cisaillement tN nécessaire pour atteindre une
durée de vie N pour un essai de torsion alternée. Papadopoulos a proposé de décrire la courbe S-N
en torsion alternée par la loi suivante

tN = δN−λ + t∞ (4.21)

où les paramètres δ et λ sont des constantes. Cette loi est similaire à celle de Basquin exceptée
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qu’elle incorpore une endurance illimitée. Ainsi nous disposons de tous les outils nécessaires pour
calculer les prédictions de durées de vie.

Cependant, dans notre cas, nous ne disposons pas de courbe de Wöhler en torsion mais une
courbe de Wöhler en flexion. Donc, nous supposerons que la courbe S-N en flexion alternée peut
aussi s’écrire sous la forme suivante

fN = δ′N−λ′ + f∞ (4.22)

où les paramètres δ′ et λ′ sont d’autres constantes. Ainsi grâce à l’hypothèse du réseau de droites
parallèles, nous pouvons écrire

tN =

(
a∞
3

+
1

2

)
fN . (4.23)

La figure 4.15 montre l’application de la loi définie par (4.22) pour un essai de flexion alternée sur
l’acier 42CrMo4 (Boller, 1987). On remarque que ces essais de fatigue balaient la plage

[
104; 2.105

]

en nombre de cycles, ce qui laisse quelques incertitudes concernant la validation de l’équation
proposée dans le domaine de la fatigue à grand nombre de cycles.

4.14

δ =1043
λ =0.15
'
'

F��. 4.15 — Courbe de Wöhler en flexion alternée pour l’acier 42CrMo4.

4.5 Application au calcul de la durée de vie des connexions

L’application de la méthodologie de calcul de la durée de vie des connexions vissées est présentée
dans la figure 4.16 pour des chargements répétés en traction.

La figure 4.16a présente les prédictions de la courbe de Wöhler pour la connexion NC46 pour
plusieurs couples de serrage Cup différents. Ces résultats sont calculés au niveau du fond de filet
du LET de la pièce mâle. On remarque que dans un premier temps l’augmentation du couple de
serrage s’accompagne d’une augmentation du nombre de cycles à la rupture (points A, B et C)
pour la même sollicitation. Mais au-delà d’une valeur critique du couple de serrage, l’augmentation
de ce dernier induira une diminution de la durée de vie de la connexion vissée (points D, E et F).

Cette remarque met en évidence l’existence d’un couple de serrage optimum pour lequel la
connexion vissée aura la plus grande durée de vie possible pour un chargement donné.
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a)

b)

A B C D E

F

A

B C

D

F��. 4.16 — Courbes de Wöhler pour un chargement en traction : a) connexion vissée NC46 ; b)
connexion vissée NC40.
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La figure 4.16b montre aussi une courbe S-N réalisée pour la connexion NC40 pour différents
couples de serrage . Ces résultats ont été calculés au niveau des fonds de filet de LET de la pièce
mâle et du FET de la pièce femelle. On remarque que pour un couple de serrage égal à 8.41 kNm,
l’amorçage de la première fissure aura lieu au niveau du fond de filet du LET de la pièce mâle
(point A). Cependant, pour un couple de serrage de 18.5 kNm, l’amorçage de la première fissure
peut avoir lieu au niveau du fond de filet du FET de la pièce femelle (point B).

La comparaison, pour des chargements en traction, entre les prédictions de durée de vie réalisées
avec la méthode des Éléments Finis, étudiée dans le Chapitre 2, et la solution semi-analytique,
étudiée dans le Chapitre 3, est présenté dans la figure 4.19.

Dans un souci de clarté, ces résultats ne sont pas présentés en fonction de la durée de vie mais
en fonction du cisaillement bN correspondant au cisaillement en torsion alternée conduisant à un
endommagement équivalent.

L’erreur maximale faite sur les prédictions au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle
est comprise entre [−10%,+10%] et entre [−20%, 0%] sur les prédictions faites au niveau du fond
de filet du FET de la partie femelle.

Dans un but pratique, on peut s’intéresser à comparer les calculs de la durée de vie N sous
l’hypothèse d’un champ de contraintes uniaxiales

Σ =




0 0 0
0 0 0
0 0 Σzz



 (4.24)

La figure 4.18 montre les résultats. Cette hypothèse diminue la pression hydrostatique et donc
translate le trajet de sollicitations vers le côté sécuritaire du domaine (à gauche). Ainsi l’hypothèse
d’un champ de contraintes uniaxial diminue la sévérité du chargement subi par les éléments de la
garniture de forage et amènerait donc des prédictions non conservatives.

4.6 Application de la méthode du point critique

Dans les sections précédentes nous avons vu que la fatigue des connexions vissées est induite
par les facteurs de concentrations de contraintes. Il est maintenant reconnu que dans ces cas de
figure, l’application classique des critères de fatigue entraîne une sous-estimation des durées de vie.

Dans cette section, nous appliquerons le critère de Dang Van étendu au domaine de l’endurance
limitée dans le cas d’une plaque présentant une entaille soumise à un effort de traction. Ces données
expérimentales sont extraites des travaux de Naik et al., 2005.

Le matériau constituant cette plaque est l’alliage Ti6Al4V dont les caractéristiques mécaniques
ainsi que les paramètres de la loi de fatigue donnée par (4.22) sont présentés dans le tableau 5.1.

T��. 4.1 — Caractéristiques mécaniques de l’alliageTi6Al4V.

E [GPa] σy [MPa] f∞ [MPa] t∞ [MPa] δ′ λ′

119 930 301 205 5324 0.294

La figure 4.19 illustre la modélisation de l’équation (4.22) sur un essai de fatigue en flexion
alternée faite sur des éprouvettes lisses.

Les géométries de la plaque et de l’entaille sont illustrées dans la figure 4.20 et le facteur de
concentration de contraintes axiales résultant Kt est de 2.68.

La détermination du champ de contraintes le long de la bissectrice de l’entaille a été réalisée à
l’aide de la solution semi-analytique exposée dans le Chapitre 3 étendue pour des géométries planes
qui a été développée par Filippi et Lazzarin, 2004. Les distributons des contraintes le long de la
bissectrice de l’entaille sont présentées dans la figure 4.20.
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F��. 4.17 — Comparaisons entre la solution entaille et la solution FEM pour la connexion NC40
pour un chargement en traction : a) fond de filet du LET ; b) fond de filet du FET.
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F��. 4.18 — Influence de l’hypothèse d’un champ de contraintes uniaxial sur le calcul de la durée
de vie N .

F��. 4.19 — Courbe de Wöhler en flexion alternée pour l’alliage Ti6Al4V.
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ρ=0.53 mm

6 mm

1.19 mm

e

F��. 4.20 — Géométries de la plaque et de l’entaille et distribution des contraintes le long de la
bissectrice de l’entaille.
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L’application de la méthodologie de calcul en fatigue présentée dans ce chapitre est illustrée
dans la figure 4.21a. Cette approche est aussi appelée la méthode du "point chaud" car elle utilise
les contraintes maximales pour les prédictions des durées de vie. Comme il a été reporté dans la
littérature, l’utilisation de la méthode du point chaud nous amène vers des prédictions conservatives
comparées aux valeurs expérimentales.

La méthode du point critique est présentée dans la figure 4.21b. On remarque une nette amé-
lioration des prédictions ds durées de vie pour une valeur de la distance critique égale à 40 µm. À
cette distance, les contraintes sont égales à 85 % des contraintes au niveau du fond de l’entaille.

Certains travaux reportent que la valeur de la distance critique est une donnée matériau (Taylor,
1999). Dans ces travaux, Taylor propose d’utiliser la même distance critique ζ que celle introduite
par Haddad et al., 1980 pour l’analyse des fissures de fatigue courtes. Cependant il s’avère que
cette distance critique dépend du ratio de chargement R (Naik et al., 2005; Atzori et al., 2004) et
du mode de chargement (Susmel et Taylor, 2006).

Dans la figure 4.21b, on constate que la distance critique de 40 µm donne de meilleures prédic-
tions pour le ratio de chargement R = −1. Mais du point de vue de l’ingénieur, on se satisfera des
prédictions faites avec la même distance critique ζ.

4.7 Application de la méthode contrainte-résistance

La difficulté liée à la modélisation dynamique du train de tiges nous empêche d’accéder à un
historique précis du chargement que rencontrera la garniture dans le puits de forage. Ceci nous a
amené à utiliser une méthode fiabiliste qui permet de contourner ce problème.

La méthode contrainte-résistance a été développé par A Bignonnet et J.J. Thomas chez PSA
(Bignonnet, 2001; Thomas et al., 2001). Cette méthode se base sur le fait que la résistance à la
fatigue du matériau R et le chargement que subira la structure C sont des variables aléatoires
représentées par leur moyenne µR et µC , et leur écarts-type σR et σC .

Par souci de simplicité, les distributions de ces variables aléatoires seront supposées gaussiennes.
Cependant la méthode peut être aussi appliquée pour des distributions plus réalistes, mais cela
demandera des outils numériques pour résoudre le problème.

Le principe de la méthode est de définir un risque de défaillance maximum acceptable Pf . Pour
être respecté, ce risque requiert la connaissance de la distribution de sévérité du chargement C et
la distribution de résistance du matériau R.

La distribution de sévérité du chargement permet de définir un chargement objectif Fn égale à

Fn = µC + ησC (4.25)

avec η étant une constante qui dépendra du risque de rupture recherché Pf .
On peut définir une nouvelle variable aléatoire Z tel que

Z = R− C. (4.26)

La figure 4.22 illustre la représentation schématique des distributions des probabilités du char-
gement et de la résistance ainsi que le chargement objectif.

Cette variable suit aussi une loi gaussienne dont la moyenne µZ et la déviation standard σZ
sont égales à

µZ = µR − µC , (4.27)

σZ =
√
σ2R + σ2C . (4.28)

La probabilité de rupture Pf , définie comme la probabilité que le chargement objectif soit
supérieur à la résistance de la structure, est égale à

Pf = P (Z < 0) . (4.29)
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+100%
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ζ=0 mµ

ζ=40 mµ

a)

b)

F��. 4.21 — Comparaisons entre les durées de vie expérimentales et les prédictions : a) méthode du
"point chaud" ; b) méthode de la distance critique.
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contraintes
( , )µ σC C

résistances
( , )µ σR R

objectif
Fn

Probabilité

évènement

ησcC

βσR

F��. 4.22 — Schéma de principe de la méthode contrainte-résistance : distributions des probabilités
du chargement et de la résistance du matériau.

En introduisant la variable centrée réduite z

z = Z − µZ
σZ
, (4.30)

la probabilité de rupture est alors égale à

Pf = P
(

z < −µZ
σZ

)
. (4.31)

En utilisant les propriétés des distributions normales, la probabilité de rupture est égale à

Pf =
1

2π

∫
−
µZ
σZ

−∞

e
x2

2 dx, (4.32)

et peut être facilement calculée une fois que les valeurs moyennes, µR et µC , et les déviations
standards, σR et σC , seront déterminées.

La distribution du chargement de service C peut être déterminée soit à l’aide de mesures effec-
tuées lors des opérations de forage ou bien soit à l’aide d’une modélisation élastodynamique de la
garniture de forage.

La distribution de la résistance du matériau R se détermine à l’aide d’essais de fatigue effectués
sur des éprouvettes. Imaginons que l’objectif du dimensionnement est que la structure ait une durée
de vie minimale NR. Il est expérimentalement impossible d’effectuer des essais de fatigue de telle
sorte que les ruptures se produisent toujours à la même durée de vie NR et donc de déterminer la
moyenne µR et l’écart type σR de la résistance du matériau.

Cependant Thomas et al., 2001 ont proposé d’utiliser les essais expérimentaux effectués pour
une même valeur de chargement SR, ce qui, dans un premier temps, nous permettra de déterminer
la moyenne de la résistance du matériau µR.

La détermination de l’écart type de la résistance du matériau σR s’obtient en faisant l’hypothèse
que le rapport

µR
σR

est une constante. Il est alors possible de tracer les isoprobabilités de rupture

comme il est présenté dans la figure 4.23 et donc de déterminer l’écart type de la résistance du
matériau σR.



4.8. CONCLUSIONS 91

S 

NNR

SR

µR

σR

F��. 4.23 — Identification des paramètres de la distribution de probabilité de la résistance du
matériau correspondant à un objectif de dimensionnement définit pour une rupture à N cycles.

La méthode présentée dans cette section peut s’utiliser de plusieurs façons différentes. Une
première consiste à imposer un risque de rupture Pf , et d’utiliser la méthode contrainte-résistance
afin de déterminer la résistance du matériau pour satisfaire le risque de rupture. Dans le cas du
domaine du forage pétrolier, cela permettra aux constructeurs de tiges de forage de garantir une
fiabilité sur ses produits.

Une deuxième façon d’utiliser la méthode contrainte-résistance est simplement de calculer la
probabilité de rupture de la structure sous le chargement objectif Fn.

La figure 4.24 illustre l’application la méthode contrainte-résistance. On remarque que pour les
valeurs des paramètres choisis et notamment une résistance moyenne de 260 MPa, la structure
ne pourra pas satisfaire la fiabilité désirée de 10−4 sauf si la résistance moyenne est supérieure à
283 MPa.

Dans le cas ou la résistance moyenne ne peut être changée, l’utilisation de la méthode contrainte-
résistance nous permet de calculer le risque de rupture qui dans ce cas est égale à 4.67× 10−3.

4.8 Conclusions

Le problème de fatigue a été traité dans ce chapitre. Le critère de Dang Van a été mis en
place et a permis dans un premier temps de dégager les endroits critiques où l’amorçage de fissures
de fatigue risque d’apparaître dans une connexion vissée pour des chargements en tension et en
flexion :

— au niveau du fond de filet de la partie mâle
— au niveau du fond de filet de la partie femelle.
Ces résultats montrent que les phénomènes de fatigue sont induits par les concentrations de

contraintes.
Afin de calculer les durées de vie, nous avons étendu le critère de Dang Van au domaine de

l’endurance limitée en considérant des iso-droites parallèles à la droite matériau de Dang Van ;
chaque iso-droite est alors associée à une durée de vie. L’avantage de cette méthode est qu’elle
demande seulement une courbe de Wöhler et deux essais de fatigue en endurance illimitée et
qu’elle est très simple à mettre en œuvre.
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F��. 4.24 — Distributions des probabilités de chargement et de résistance.

Cette méthode peut être étendue aux chargements à amplitudes variables en utilisant la règle
de sommation de l’endommagement de Palgrem-Miner. Toutefois il convient d’utiliser cette règle
avec précautions car cette dernière devient moins fiable pour des chargements présentant des chan-
gements d’amplitudes très variables.

Cette méthode de calcul de la durée de vie nous a permis par la suite de clarifier l’influence du
couple de serrage Cup sur la tenue en fatigue des connexions vissées. Dans un premier temps, plus
le couple de serrage est élevé et plus la tenue en fatigue est améliorée. Mais à partir d’une certaine
valeur du couple de serrage, la connexion vissée voit sa durée de vie diminuer. Il nous est donc
possible de déterminer le couple de serrage optimum pour lequel la connexion aura la durée de vie
la plus grande possible.

De plus, nous avons aussi vu qu’il existe une compétition pour l’endroit où l’amorçage d’une
fissure se produira : soit au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle ou bien soit au niveau
du fond de filet du FET de la partie femelle. La localisation de l’amorçage de la fissure dépendra
du couple de serrage appliqué, de la valeur du chargement appliqué et aussi de l’endommagement
accumulé au niveau des fonds de filet au cours des précédents forages.

Le travail présenté dans ce chapitre ne s’est pas attaché à déterminer explicitement les influences
de ces différents paramètres sur la durée de vie de la connexion, cependant nous disposons de tous
les outils nécessaires (solution Éléments Finis, solution semi-analytique,...) afin de quantifier, pour
chaque opération de forage, l’endommagement qu’a subit la connexion vissée.

Jusque là, la méthodologie de calcul de durée de vie n’a pas tenu compte des difficultés liées aux
géométries présentant des concentrations de contraintes. Pour cela, nous avons appliqué la méthode
de la distance critique et comparé les prédictions avec des données expérimentales. Les prédictions
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de durées de vie sont satisfaisantes et ce pour différents ratios de chargement.
Enfin, dans le but de tenir compte de la nature quasi-aléatoire du chargement encouru par

la garniture durant une opération de forage, une méthode fiabiliste a été utilisée. La méthode
contrainte-résistance permet de traiter le chargement et la résistance mécanique comme des données
aléatoires et ainsi nous avons pu l’utiliser pour déterminer la probabilité de rupture de la garniture
de forage.
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Chapitre 5

Validations Expérimentales

Ce chapitre s’attache à valider la méthodologie de prédiction de la durée de vie des connexions
vissées. Dans le chapitre précédent dédié à l’analyse en fatigue de la connexion, nous avons vu que
le critère de Dang Van prédit l’amorçage d’une fissure soit au niveau du fond de filet du LET de
la partie mâle, soit au niveau du fond de filet du FET de la partie femelle pour les chargements en
flexion et en traction ; ceci dépendant du couple de serrage appliqué Cup ainsi que de la magnitude
du chargement appliquée.

Cette validation expérimentale doit permettre de vérifier deux points :
— s’assurer que le critère de fatigue en endurance limitée prédit correctement le site de l’amor-

çage d’une fissure,
— s’assurer que les prédictions de durée de vie sont satisfaisantes.
Pour réaliser cela, une connexion vissée à échelle réduite a été dimensionnée pour réaliser des

essais de fatigue en traction répétée (R = 0).
Ce chapitre débutera sur les réflexions faites avant la mise en place des essais de fatigue telles que

les causes susceptibles d’induire des erreurs sur les prédictions de durée de vie ou bien les différents
types d’essais expérimentaux permettant une validation d’une méthodologie de prédictions de durée
de vie. Puis nous verrons le dimensionnement de la connexion à échelle réduite et les différentes
contraintes associées à cette tâche.

Après avoir estimé le coefficient de frottement f à l’aide d’essais de traction monotone, nous
présenterons les résultats des essais de fatigue, et après les avoir confronté aux prédictions de
durées de vie, nous discuterons des raisons introduisant une erreur sur ces calculs de fatigue et
nous proposerons quelques solutions alternatives afin d’améliorer ces prédictions.

5.1 Questions importantes et résultats existants

Cette partie présente les réponses aux questions que l’on pourrait se poser lors de la validation
de la méthodologie par des essais expérimentaux :

Quelles sont les différentes approches expérimentales pour valider une méthodologie de calcul en
fatigue ?

Afin de valider une méthodologie de calcul de la durée de vie des tiges de forage, trois approches
peuvent être employées. La première consiste à réaliser des essais de fatigue sur la structure pro-
prement dite. On peut trouver des résultats sur ces essais dans la littérature : essais en traction
répétée (Brennan, 1995) et en flexion alternée (Baryshnikov et al., 1997; Baryshnikov et al., 1994;
Han et al., 2003). Très peu de ces travaux discutent d’essais de fatigue en torsion sur des tiges de
forage.

95
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Ces essais permettent de valider la méthodologie de calcul mise en place pour déterminer la
durée de vie des tiges de forage. Mais elle oblige à refaire les tests de fatigue si les géométries des
tiges de forage sont différentes. En effet, la fatigue étant le fruit des concentrations de contraintes
dans les connexions vissées, les résultats sont donc dépendant de la géométrie de celles-ci.

Les essais de fatigue reportés par (Veidt et Berezovski, 2004; Brennan, 1995; Placido et al., 1994)
indiquent que le site d’amorçage des fissures est principalement au niveau de la partie femelle. Ces
résultats sont principalement induits par le fait que les connexions vissées ont été préalablement
précontraintes avec un couple de serrage supérieur à celui appliqué lors de l’essai de fatigue. Ceci
a pour effet d’induire localement plus de plasticité au niveau du fond de filet du LET de la partie
mâle et, comme nous l’avons expliqué dans le Chapitre 4, cela avantage l’amorçage de la fissure au
niveau du FET de la partie femelle.

La deuxième approche consiste à réaliser les essais sur la structure à échelle réduite. Cette
méthode permet de palier le manque de moyens expérimentaux. En effet, les essais sur structures
réelles demandent des bancs d’essais pouvant délivrer des puissances importantes afin de fatiguer
la structure dans un nombre de cycles raisonnables.

Cependant les essais sur structure à échelle réduite peuvent amener des erreurs dues à des effets
d’échelle sur la limite de fatigue comme il est reporté dans les travaux de (Atzori et al., 2003;
Ciavarella et Meneghetti, 2004) et donc de fausser la validation expérimentale du critère de fatigue
si celui-ci n’en tient pas compte.

La troisième approche se base sur des mesures expérimentales effectuées durant des opérations
de forage. La base de données TRAFOR que dispose l’IFP contient des mesures expérimentales
des efforts s’exerçant en des points spécifiques de la garniture de forage, par exemple au niveau
de l’outil. Il est alors possible avec un modèle dynamique adéquat d’extrapoler sur l’ensemble de
la garniture de forage les efforts généralisés en tension, flexion et torsion. Une fois l’historique de
chargement obtenu, nous pouvons alors appliquer le critère de fatigue et calculer l’endommagement
encouru par chaque élément du train de tiges.

Cette méthode présente quelques difficultés. La première concerne l’historique de chargement
antérieur de chaque élément de la garniture. En effet, il est pour le moment presque impossible
de connaître précisément l’endommagement des tiges de forage induit par les opérations de forage
antérieures. Et donc il serait difficile d’établir avec exactitude les raisons de la rupture du train de
tiges.

La deuxième difficulté réside dans les erreurs faites lors de la modélisation dynamique dédiée à
la détermination du chargement. L’incertitude sur le chargement s’ajoutera avec celui induit par le
calcul de l’endommagement, ce qui pourrait donner lieux à des erreurs élevées sur la détermination
de la durée de vie de la garniture de forage.

Quelles sont les causes susceptibles d’induire des erreurs sur les prédictions de la durée de vie ?

Lors de la validation expérimentale d’une méthode de calcul en fatigue, on peut constater une
importante erreur sur les prédictions de durées de vie. Ces erreurs peuvent être le fruit de différentes
causes.

Une première cause peut être mise en avant en réalisant des essais expérimentaux effectués
sur des éprouvettes du matériau constituant la structure sous étude. Ces essais permettent de
définir les propriétés mécaniques en fatigue intrinsèques au matériau. Cependant, il a été constaté
que ces résultats d’essais de fatigue dépendent fortement de la profondeur sous la peau à laquelle
l’échantillon de matériau a été prélevé comme il est illustré dans la figure 5.1. Vaisberg et al., 2003
ont réalisé des essais de fatigue en traction pour des échantillons de matériau 4145H prélevés à
2.54 cm et à 5.08 cm sous la peau. Les résultats donnent respectivement une limite d’endurance
σe de 525 MPa et de 498 MPa pour une durée de vie équivalente égale à 107 cycles. Cet écart
dans la limite d’endurance σe est principalement dû à la différence du traitement thermique entre
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les deux échantillons. En effet, le procédé de trempe, qui consiste à augmenter la température de
l’acier puis à le refroidir très rapidement, permet d’augmenter les caractéristiques mécaniques du
matériau tels que sa limite d’élasticité ou son seuil d’endurance illimitée. Cependant ce procédé fait
intervenir des phénomènes qui amènent une hétérogénéité spatiale des caractéristiques mécaniques
de l’acier.

peau

coeur

peau

coeur

a)

b)

F��. 5.1 — Essais réalisés à l’IFP (Vaisberg et al., 2003) : a) essais monotones ; b) essais de fatigue.

Une deuxième cause pouvant induire des erreurs sur le calcul de fatigue peut être attribuée à la
nature stochastique du phénomène d’amorçage de fissures. L’amorçage d’une fissure est dépendant
de plusieurs paramètres tels que la présence de défauts dans le matériau ou bien le procédé de
fabrication de celui-ci ; tout ceci fait que les résultats d’essais de fatigue présentent une dispersion.

Afin de tenir compte de la présence de défauts dans les calculs de fatigue, Weibull, 1939 a
proposé une approche statistique appelée "weakest-link". Cette approche a été développée pour
les matériaux fragiles ; dans le domaine de la fatigue polycyclique, l’amorçage d’une fissure est
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principalement induit par la présence de défauts pour ce type de matériau.
Sa théorie permet de transposer les résultats d’essais de fatigue obtenus sur éprouvettes sur des

structures présentant des volumes plus importants.
D’autres causes induisant une erreur sur les prédictions de durée de vie peuvent être liées à la

méthode de calcul des quantités mécaniques (contraintes, déformations) utilisées pour l’analyse de
fatigue et le critère de fatigue lui-même employé.

Les travaux de Amiable, 2006 ont permis de clarifier ce point très important pour les problèmes
de fatigue : doit-on privilégier le choix du critère de fatigue ou bien le choix de la méthode de calcul
des quantités mécaniques ?

Ces travaux concernaient les prédictions de durée de vie de structures sous chargement ther-
mique. Pour ce faire, différentes méthodes de calcul du champ de contraintes et de déformations
ont été développées, telles qu’une solution Éléments Finis avec différentes lois de comportement
matériau ou bien des méthodes approchées semi-analytique. Ces différentes méthodes de calcul des
contraintes ont été couplées avec différents critères de fatigue oligocyclique tel qu’un critère basé
sur la dissipation d’énergie par cycle ou bien le critère de Manson-Coffin basé sur les déformations
plastiques.

Les résultats ont montré que les prédictions de durée de vie dépendent beaucoup plus du choix
du critère de fatigue que du choix de la méthode de calcul des contraintes.

5.2 Dimensionnement de l’éprouvette

Dans cette partie, on se propose de mettre en place des essais expérimentaux de fatigue permet-
tant ainsi de valider la méthodologie de calcul de la durée de vie N des connexions vissées. Dans
la partie précédente, nous avons vu qu’il existe différentes façons de réaliser ces essais de fatigue.

Dans notre cas, nous avons choisi de réaliser ces essais sur des connexions vissées à échelle
réduite. Ces éprouvettes nous permettront dans un premier temps de valider la méthode de calcul
de la durée de vie, mais aussi d’effectuer des mesures expérimentales sur les déformations engendrées
dans la connexion vissée dues au couple de serrage et à l’application d’un chargement en traction.

La réalisation de ce type d’essais comprend certains avantages comparés aux essais sur structures
à échelle réelle, ces avantages sont :

— une mise en oeuvre beaucoup plus facile
— des moyens expérimentaux nécessitant moins de puissance
— un coût de revient raisonnable par pièce rompue
La grande difficulté du travail réside donc dans la conception de la connexion vissée à l’échelle

réduite. On rappelle que le but de ces essais est de valider la méthode de calcul et donc cela induit
que les essais de fatigue qui vont être mis en place, puissent balayer une large gamme d’efforts
appliqués tout en restant dans le domaine de la fatigue polycyclique. Par conséquent, les durées de
chaque essai de fatigue varieront et afin d’obtenir des durées de vie N raisonnables, une étude est
donc nécessaire. Par ailleurs les dimensions de la connexion vissée à l’échelle réduite doivent être
adaptées au banc d’essais de fatigue utilisé.

Les durées de vie doivent correspondre à des nombres de cycle de chargement entre 104 et 106

cycles, ces limites correspondent à la zone de fatigue polycyclique. La machine qui nous permettra
d’effectuer ces essais de fatigue, est une machine INSTRON qui peut délivrer une sollicitation
maximale en traction de 250 kN à une fréquence maximale de 20 Hz (voir figure 5.2). Cette
machine nous permettra donc d’effectuer 106 cycles de chargements en environ quatorze heures.

Le dimensionnement de la connexion vissée à échelle réduite a été réalisé de telle sorte que les
facteurs de concentrations de contraintes en fond de filet soient du même ordre de grandeur que
ceux d’une connexion à échelle réelle. Pour ce faire nous nous basons sur les calculs Éléments Finis
réalisés dans le Chapitre 2, dont les facteurs de concentrations de contraintes axiales au niveau du
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F��. 5.2 — Machine de traction INSTRON.

fond de filet du LET de la partie mâle sont égaux à 5.74 pour la connexion NC46 et 5.02 pour la
connexion NC40.

Les dimensions de la connexion à échelle réduite sont présentées dans la figure 5.3. Les dimen-
sions principales de cette connexion, les rayons interne et externe, la longueur du filetage et le rayon
des fonds de filet, sont approximativement égales au quart des dimensions d’une connexion NC46.

Le filetage réalisé pour la connexion réduite est identique à ceux des connexions coniques ren-
contrées dans les canalisations de gaz.

Un calcul Éléments Finis de cette connexion à échelle réduite a été réalisé sous Abaqus avec le
même comportement matériau M1 que celui introduit dans le Chapitre 2 et nous confirme que la
géométrie choisie induit un facteur de concentrations de contraintes axial en fond de filet du LET
de la partie mâle égal à 5.57.

La connexion vissée à échelle réduite ainsi dimensionnée doit aussi vérifier qu’elle puisse se
rompre dans un délai raisonnable, 104 cycles par exemple, lorsque l’on applique la charge maximale,
i.e. 250 kN , du banc d’essai INSTRON. Ainsi nous pourrons balayer toute la gamme du domaine
de la fatigue polycyclique est diminuant le chargement.

Nous avons calculé la durée de vie de la connexion vissée à échelle réduite sous un chargement
en traction répétée de 138 kN ce qui est équivalent à appliquer une contrainte uniforme Σo égale
à 151 MPa ; nous n’avons pas utilisé la charge maximale de 250 kN afin de garder une marge de
manœuvres dans le cas où le critère d’endurance limitée s’avèrerait trop conservatif.
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F��. 5.3 — Dimensions en millimètre de la connexion à échelle réduite.
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Le couple de serrage appliqué a été choisit le plus élevé possible puisque l’on sait qu’en diminuant
ce dernier, la durée de vie de la connexion augmentera. Les calculs ont été réalisés avec un couple
de serrage égal à 433 Nm et un coefficient de frottement de 0.2.

Les déformations plastiques sont localisées au niveau des fonds de filet. L’état adapté est atteint
au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle où la déformation plastique équivalente est
égale à 0.826 %.

La figure 5.4 illustre le trajet de chargement au niveau du fond de filet du LET de la partie
mâle dans le diagramme de Dang Van. En appliquant la méthode du "point chaud", c’est-à-dire en
utilisant les contraintes maximales, la durée de vie correspondante est de 3854 cycles.

F��. 5.4 — Trajet de chargement au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle dans l’espace
{τ, P} pour Σo = 151 MPa, Cup = 433 Nm et f = 0.2.

Afin de tenir compte de l’effet d’entaille sur la durée de vie de la connexion, nous avons diminué
de 20 % les contraintes en fond de filet du LET. Cette valeur de 20 % s’inspire du calcul sur la
distance critique présenté dans le Chapitre 4 pour l’alliage Ti6Al4V. La durée de vie correspondante
est de 248230 cycles. Ces durées de vie nous semblent raisonnables pour lancer la fabrication de la
connexion. Cette dernière est présentée dans la figure 5.5.

Ces résultats montrent à quel point la durée de vie dans le domaine polycyclique est extrêmement
dépendante du calcul du champ de contraintes ; une réduction de 20 % sur ce dernier induit une
augmentation de 6300 % de la durée de vie. Contrairement au travaux de Amiable, 2006, on note
que dans le domaine de la fatigue polycyclique les estimations de durée de vie sont très dépendant de
la méthode de calcul des contraintes. Ceci peut s’expliquer par le fait que la courbe de Wöhler tend
vers une asymptote représentée par l’endurance illimitée dans le domaine de la fatigue polycyclique.
Et donc dans cette région, une petite variation en contrainte induira une grande variation en nombre
de cycles.
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a) b)

F��. 5.5 — Photographies de la connexion à échelle réduite : a) connexion vissée assemblée ; b)
connexion vissée désassemblée.

Le dimensionnement de la connexion à échelle réduite étant terminé, nous allons maintenant pas-
ser à la détermination du coefficient de frottement entre les parties mâle et femelle de la connexion
vissée.

5.3 Détermination du coefficient de frottement

Outre le comportement matériau qui est très important pour le calcul du champ de contraintes,
le coefficient de frottement f influence aussi ce dernier. Dans le Chapitre 2, ce coefficient de frotte-
ment était égal à 0.2. Cependant Baragetti, 2002 a mis en place des essais permettant de mesurer
ce coefficient de frottement induit par un agent lubrifiant utilisé dans le domaine du forage. Il en a
déduit que ce coefficient de frottement est égal à 0.08.

Dans le but d’obtenir une estimation du coefficient de frottement, un essai monotone a été
réalisé. Cet essai consiste à appliquer un effort de traction sur la connexion à échelle réduite et à
mesurer le déplacement au niveau de l’épaulement à l’aide d’un capteur LVDT (Linear Variable
Displacement Transducer) comme il est illustré dans la figure 5.6.

La connexion a été préalablement graissée puis précontrainte avec un couple de serrage Cup
égale à 150 Nm. Ce dernier a été appliqué à l’aide d’un bras de levier Lc égale à 0.96 m et d’une
masse M (voir figure 5.7). La masse M se calcul grâce à la formule suivante

M =
Cup −Cc
Lcg

(5.1)

où Cc est le couple induit par le poids du bras de levier et est égal à 18 Nm, et g est la pesanteur.
Ainsi pour induire un couple de serrage de 150 Nm, nous devons appliquer une masse M de 14 kg.
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F��. 5.6 — Photographies de l’expérience de traction monotone.
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F��. 5.7 — Application du couple de serrage Cup.

Les résultats de l’essai monotone ainsi que ceux obtenus avec le modèle Éléments Finis pour
deux coefficients de frottement, 0.2 et 0.1, sont présentés dans la figure 5.8. On remarque que le
calcul Éléments Finis effectué pour un coefficient de frottement égale à 0.2 prédit un décollement
au niveau de l’épaulement pour une contrainte appliquée égale à 90 MPa alors que celui pour un
coefficient de frottement égale à 0.1 prédit un décollement au-delà de 130 MPa.

Malheureusement, l’essai monotone n’a pas été poussé jusqu’au décollement afin d’éviter d’in-
duire de la plasticité au niveau des fonds de filet de la connexion pour pouvoir l’utiliser pour nos
essais de fatigue. Toutefois nous pouvons conclure que le coefficient de frottement est inférieur à
0.2. Dans la suite de l’analyse, nous utiliserons un coefficient de frottement égale à 0.1.

Nous pouvons maintenant passer aux essais expérimentaux de fatigue.

5.4 Résultats et Discussions

Les essais de fatigue ont été menés jusqu’à ce qu’une fissure macroscopique apparaisse. Cepen-
dant il était impossible de pouvoir visualiser cette macro fissure durant l’essai de fatigue puisqu’elle
s’initie au niveau du fond de filet de la pièce mâle. Il a donc été décidé qu’une macro-fissure est
apparue lorsque la connexion vissée présente une élongation supérieure à 0.1 mm.

Cette définition aura très peu d’importance sur nos résultats expérimentaux puisque le nombre
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F��. 5.8 — Évolution du déplacement au niveau de l’épaulement.

de cycles nécessaires pour la propagation de la fissure jusqu’à la rupture de la connexion est très
faible comparé au nombre de cycles nécessaires pour l’amorcer. Expérimentalement, nous avons
constaté que seulement 200 à 300 cycles supplémentaires permettaient d’aller jusqu’à la rupture
complète de la connexion en deux parties distinctes.

L’un des objectifs de la validation expérimentale concernait la prédiction du site d’amorçage de
la fissure. Le critère de Dang Van prédit que, pour tous les cas de chargement réalisés, les fissures
s’initieraient au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle (voir figure 5.9). Les résultats
expérimentaux sont complètement en accord avec ces prédictions. La figure 5.10 montre une des
connexions vissées à échelle réduite rompue au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle.

Les résultats des essais de fatigue sont présentés dans les tableaux 5.1 et 5.2. Les essais effectués
pour un couple de serrage égal à 433 Nm ont été répétés deux fois afin d’estimer la dispersion des
mesures expérimentales. La dispersion relative des données expérimentales de fatigue est comprise
entre 20.8 %, obtenue pour l’effort de traction de 138 kN , et 4.9 % obtenue pour l’effort de traction
de 120 kN . On peut donc constater que ces essais de fatigue ont une dispersion relativement faible.
Donc, pour le couple de serrage de 133 Nm, nous n’avons effectué qu’un seul essai pour chaque
effort de traction.

T��. 5.1 — Résultats des essais de fatigue pour un couple de serrage égale à 433 Nm .

T [kN ] 138 120 113 100 88

N 113677 271328 454372 718460 1516831
[cycles] 90066 258030 409882 855261 1759682

La comparaison entre les prédictions de la durée de vie réalisées avec le critère de Dang Van
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a)

b)

F��. 5.9 — Prédictions des sites d’initiation d’une fissure de fatigue : a) Cup = 133 Nm et Σo =
70 MPa ; b) Cup = 433 Nm et Σo = 80 MPa.
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site d'initiation de la fissure

a)

b)

c)

F��. 5.10 — Photographie d’une connexion à échelle réduite rompue au niveau du fond de filet du
LET de la partie mâle
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T��. 5.2 — Résultats des essais de fatigue pour un couple de serrage égale à 133 Nm.

T [kN ] 105 97 94 88

N [cycles] 91492 199827 981140 1801615

étendu au domaine de l’endurance limitée et les résultats expérimentaux est présentée dans la figure
5.11. Ces prédictions ont été obtenues avec la loi de comportement M1 introduite dans le Chapitre
2 et en utilisant la méthode du "point chaud" au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle.

Les prédictions ont aussi été réalisées dans les cas où le champ de contraintes a été augmenté
ou diminué de 10 % ce qui est représenté par les segments verticaux dans la figure 5.11. Le critère
de Dang Van étendu au domaine de l’endurance limitée donne des prédictions trop conservatives.
Le rapport moyen entre les durées de vie expérimentales et les prédictions est de 45 pour le couple
de serrage de 433 Nm et de 28 pour le couple de serrage de 133 Nm. Dans le cas d’une minoration
de 10 % des contraintes, le rapport moyen n’est plus que de 7 pour le couple de serrage de 433 Nm
et de 4 pour le couple de serrage de 133 Nm.

F��. 5.11 — Comparaison entre les prédictions réalisées avec le critère de Dang Van étendu au
domaine de l’endurance limitée et les durées de vie expérimentales en appliquant la méthode du
"point chaud".

On peut donc conclure que les prédictions de durées de vie sont très sensibles au calcul des
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contraintes en fond de filet. Dans notre analyse élastoplastique, une erreur de 10 % peut être induite
par le choix du comportement matériau ou bien par l’hypothèse de la modélisation axisymétrique
de la connexion vissée.

Dans le Chapitre 2, nous avons vu que la loi de comportement M1 surestime les contraintes
macroscopiques donc afin d’améliorer les prédictions de la durée de vie, nous avons changé la loi
de comportement matériau. Deux lois différentes ont été utilisées, une loi M2 modélisant un com-
portement élastoplastique avec un écrouissage cinématique linéaire et une autre loi élastoplastique
M3 avec un écrouissage cinématique non-linéaire et un écrouissage isotrope.

Les lois d’écrouissage cinématique non-linéaire et d’écrouissage isotrope sont respectivement
données par les expressions suivantes

α̇ =
C

σy

(
σ − α

)
ε̇eqp − γαε̇eqp (5.2)

σy = σoy +Q∞
(

1− e−hε
eq
p

)
(5.3)

où σy est la limite d’élasticité initialement égale à σoy, α est le champ de contraintes plastiques
résiduelles et εeqp est la déformation plastique équivalente qui a déjà été introduite dans le Chapitre
2.

Les valeurs des paramètres de ces lois de comportement sont données dans les tableaux 5.3 et
5.4

T��. 5.3 — Paramètre de la seconde loi de comportement élastoplastique M2.
E [MPa] ν σy [MPa] C [MPa]

210000 0.3 835 8333

T��. 5.4 — Paramètre de la troisième loi de comportement élastoplastique M3.
E [MPa] ν σoy [MPa] C [MPa] γ Q∞ [MPa] h

210000 0.3 835 120000 193 −600 100

La comparaison des lois M1, M2 et M3 avec l’essai cyclique est illustrée dans la figure 5.12.
On peut constater que les lois M2 et M3 sont plus appropriées pour modéliser le comportement
cyclique du matériau 42CrMo4 que la loi de comportement M1.

La comparaison entre les différentes lois de comportement sur le calcul de la déformation plas-
tique équivalente εeqp au niveau du fond de filet du LET de la parie mâle est présentée dans les
tableaux 5.5 et 5.6. On remarque que les calculs réalisés avec les lois de comportement M2 et M1
surestiment les déformations plastiques par rapport à ceux réalisés avec la loi de comportement
M3 pour le couple de serrage égal à 133 Nm. Alors que pour le couple de serrage de 433 Nm, les
déformations plastiques sont sous-estimées avec les lois de comportement M1 et M2.

Par ailleurs, pour le couple de serrage égal à 433 Nm et pour les efforts de chargement de
113 kN , 120 kN et de 138 kN , les calculs réalisés avec la loi M3 prédit que le fond de filet du LET
de la partie mâle subira le phénomène de rochet et donc les déformations plastiques augmentent
sans cesse jusqu’à la rupture de la connexion. Donc pour ces trois chargements, le critère de Dang
Van n’est pas applicable.

L’influence du choix de la loi de comportement sur le trajet de chargement dans l’espace {τ, P}
au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle est présenté dans la figure 5.13. Pour le couple
de serrage de 133 Nm et un effort de traction de 94 kN , les trajets de chargement obtenus avec
les lois de comportement M1 et M3 sont presque identiques et donc ces trajets de chargement
induisent les mêmes prédictions de durée de vie. Quant au trajet de chargement obtenu avec la loi
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F��. 5.12 — Essai cyclique de traction à ±2% de déformations élastoplastiques.

T��. 5.5 — Déformation plastique équivalente pour un couple de serrage égale à 433 Nm .

T [kN ] 138 120 113 100 88

M1 : εeqp [%] 2.17 2.02 1.95 1.82 1.68

M2 : εeqp [%] 1.75 1.62 1.58 1.5 1.42

M3 : εeqp [%] × × × 2.65 2.99

de comportement M2, on peut noter que ce dernier se présente sur la gauche des autres trajets
de chargement ; la moyenne de la pression hydrostatique est plus faible que pour les trajets de
chargement réalisés avec les lois de comportement M1 et M3.

Ceci s’explique par le fait que les déformations plastiques sont plus petites avec la loi de com-
portement M2 et donc les contraintes résiduelles sont aussi plus faibles ce qui nous donne des
pressions hydrostatiques plus petites. Ces remarques ont aussi été vérifiées pour les autres valeurs
de chargement.

Pour le couple de serrage de 433Nm et un effort de traction de 100 kN , les trajets de chargement
présentent tous la même pression hydrostatique moyenne. Quant à l’amplitude du cisaillement, il est
identique pour les lois de comportement M2 et M3 et il est supérieur pour la loi de comportement
M1. Ainsi, les lois M2 et M3 nous donneront des prédictions de durée de vie identiques et la loi M1
nous donnera des prédictions plus conservatives.

L’impact de la loi de comportement sur le calcul de la durée de vie est présenté dans la figure 5.14.
On peut constater que les prédictions de durée de vie sont meilleures avec la loi de comportement
M2 et ce pour les deux couples de serrage. Avec la loi de comportement M2, le rapport moyen entre
les durées de vie expérimentales et les prédictions n’est plus que de 17 pour le couple de serrage de
433 Nm et de 14 pour celui de 133 Nm.

Dans le but d’estimer l’impact du critère de fatigue sur les prédictions de durées de vies, le
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a)

b)

F��. 5.13 — Influence de la loi de comportement sur le trajet de chargement dans l’espace {τ, P} :
a) couple de serrage de 133 Nm et un effort de traction de 105 kN ; b) couple de serrage de 433 Nm
et un effort de traction de 100 kN.
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+100%

-100%

F��. 5.14 — Influence de la loi de comportement sur les prédictions de la durée de vie
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T��. 5.6 — Déformation plastique équivalente pour un couple de serrage égale à 133 Nm .

T [kN ] 105 97 94 88

M1 : εeqp [%] 0.423 0.31 0.269 0.184

M2 : εeqp [%] 0.416 0.321 0.288 0.227

M3 : εeqp [%] 0.313 0.237 0.21 0.16

critère de Crossland a été étendu au domaine de l’endurance limitée de la même manière que le
critère de Dang Van. Les résultats sont présentés dans la figure 5.15. On remarque que le critère
de Crossland prédit des durées de vie non-conservatives. Le rapport moyen entre les durées de vie
prédites et les durées de vie expérimentales est de 56 pour le couple de serrage de 133 Nm et de
224 pour celui de 433 Nm.

Dans le Chapitre 4, nous avons vu que le formalisme du critère de Papadopoulos permet de di-
minuer les prédictions de durée vie, donc nous avons appliqué ce formalisme au critère de Crossland
(voir figure 5.15). Les prédictions sont alors améliorées mais elles restent toujours non-conservatives.
Le rapport moyen entre les durées de vie prédites et les durées de vie expérimentales est de 36 pour
le couple de serrage de 133 Nm et de 15 pour celui de 433 Nm.

À ce stade de l’analyse, nous pouvons conclure que le critère de Dang Van étendu au domaine de
l’endurance limitée prédira toujours des durées de vie trop conservatives quelle que soit la précision
des calculs élastoplastiques du champ de contraintes. Les raisons de ce fait ont déjà été abordées
dans le Chapitre 4 comme l’effet d’échelle ou bien l’effet du gradient de contraintes. Cependant une
étude à l’échelle cristalline réalisée par F. Hoffmann et al. (2006) et présentée dans l’annexe D nous
permet de mieux comprendre le rôle du gradient de contraintes dans l’analyse en fatigue.

Le critère de Dang Van se base sur les contraintes à l’échelle du grain et donc le passage entre
l’échelle macroscopique et l’échelle mésoscopique est primordial dans l’analyse en fatigue. Ce pas-
sage macro-méso n’est possible que si certaines hypothèses soient vérifiées telle qu’un chargement
uniforme imposé sur la matrice dans lequel le grain défavorablement orienté se trouve (voir fi-
gure 5.16.a). Cette hypothèse n’est plus valide lorsque la structure présente des concentrations de
contraintes à cause du gradient de contraintes engendré par la géométrie comme il est illustré dans
la figure 5.16.b ; sur une très courte distance de l’ordre de la taille des grains de métal, la contrainte
chute rapidement.

Cette étude consistait à appliquer le critère de Dang Van dans le cas d’une barre entaillée
circonférentiellement en utilisant deux méthodes pour déterminer les contraintes mésoscopiques :
l’une utilisant le passage macro-méso du modèle de Lin-Taylor et une autre méthode utilisant
un calcul Éléments Finis à l’échelle cristalline (Manonukul et Dunne, 2004; Dunne et al., 2006).
Le modèle Éléments Finis à l’échelle cristalline a été réalisé avec trois différentes géométries de
maillage.

Le comportement cristallin a été modélisé avec une loi élastoplastique avec un écrouissage
cinématique linéaire dont les coefficients ont été calés de telle sorte qu’en homogénéisant la cellule
cristalline nous retrouvons le même comportement macroscopique que celui utilisé pour la méthode
utilisant le passage macro-méso du modèle de Lin-Taylor. De plus les déformations plastiques
cristallines sont préférentiellement localisées suivant les plans de glissement du grain de métal qui
sont au nombre de 12 maximum pour un cristal fcc.

Les résultats de ces calculs sont présentés dans la figure 5.17. Les conditions limites ont été
appliquées en déplacement avec une déformation axiale imposée de 0.15 %. Sur la figure, on peut
y voir un nuage de points qui représente le point critique du trajet de chargement de chaque grain.

Le calcul de fatigue réalisé avec le passage macro-méso du modèle de Lin-Taylor prédit une
durée de vie conservative par rapport aux prédictions réalisées avec le modèle Éléments Finis à
l’échelle cristalline ; en d’autres termes, le passage macro-méso du modèle de Lin-Taylor surestime
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F��. 5.15 — Comparaison des durées de vie expérimentales avec les prédictions obtenues avec diffé-
rents critères de fatigue.
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F��. 5.16 — a) Hypothèse de modélisation du passage macro-méso du critère de Dang Van ; b) État
de contraintes à proximité d’une entaille.

les contraintes mésoscopiques lorsque la structure présente des discontinuités géométriques.
Cette étude nous permet de conclure que le critère de Dang Van n’est pas adapté pour l’ana-

lyse en fatigue de structures présentant des concentrations de contraintes. Cette remarque a déjà
été relevée dans différents travaux menés au sein du LMS tels que ceux de Fayard, 1996 sur le
dimensionnement à la fatigue polycyclique de structures soudées. Ces travaux ont aussi montré que
l’application du critère de Dang Van ne permettait pas d’obtenir des prédictions satisfaisantes ;
comme dans notre cas la méthode du "point chaud" surestime les contraintes mésoscopiques.

Afin de palier cet inconvénient, il a proposé une règle de maillage de la soudure afin de caler
les résultats expérimentaux avec les simulations numériques. Dans notre cas, cela reviendrait à
augmenter la taille du maillage en fond de filet afin de diminuer les contraintes macroscopiques
localement. En effet, on remarque qu’en appliquant seulement 89 % des contraintes en fond de filet
du LET de la partie mâle avec la loi de comportement M2, les prédictions de durée de vie obtenues
avec le critère de Dang Van sont améliorés significativement comme l’illustre la figure 5.18.

5.5 Conclusions

Ce chapitre était dédié à la validation expérimentale de la méthodologie du calcul de fatigue pré-
sentée dans cette thèse. Cette validation a été réalisée à l’aide d’essais de fatigue sur des connexions
à échelle réduite. Cette méthode nous a permis de réaliser des essais de fatigue à moindre coût.

De plus, la mise en place des essais n’a nécessité l’intervention que d’un seul technicien alors
que si les essais avaient été réalisés sur des tiges de forage réelles, cela aurait réquisitionné plusieurs
techniciens pour leur manipulation.

La connexion vissée à l’échelle réduite a ainsi été dimensionnée afin de pourvoir réaliser nos
essais dans le domaine de la fatigue polycyclique. Le dimensionnement a été fait de telle sorte que
l’on ai le même état de contraintes que dans une vraie connexion de tige de forage. Ceci a été
obtenu en imposant un même facteur de concentrations de contraintes axiales.

Puis nous avons effectué un essai de traction monotone sur la connexion à échelle réduite afin
d’identifier la valeur du coefficient de frottement que nous avons pris égal à 0.1.

Par la suite, nous avons réalisé des essais de fatigue en traction répétée pour deux valeurs de
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passage macro-méso du critère de Dang Van

calcul Éléments Finis à l'échelle du cristal : maillage 1

calcul Éléments Finis à l'échelle du cristal : maillage 2

calcul Éléments Finis à l'échelle du cristal : maillage 3

droite matériau 
de Dang Van

F��. 5.17 — Comparaison dans l’espace {τ, P} des prédictions réalisées par le passage macro-méso
du modèle de Lin-Taylor avec les prédictions réalisées avec un modèle Éléments Finis à l’échelle
cristalline.
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F��. 5.18 — Comparaison entre les prédictions réalisées avec le critère de Dang Van étendu au
domaine de l’endurance limitée et les durées de vie expérimentales en appliquant la méthode du
"point chaud" avec 89 % des contraintes en fond de filet du LET de la partie mâle.
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couple de serrage différents. Pour le couple de serrage de 433 Nm, nous avons répété deux fois
chaque essai de fatigue et nous avons remarqué que la dispersion est de l’ordre de 20 % maximum
ce qui est raisonnable pour des essais de fatigue dans le domaine polycyclique.

Le premier résultat obtenu concerne le site d’amorçage de la fissure. Pour tous les essais de
fatigue effectués, la fissure s’amorçait au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle et
l’application du critère de Dang Van nous prédit les mêmes sites d’amorçage de fissure.

Par la suite, nous avons comparé ces résultats expérimentaux de durée de vie avec nos prédictions
réalisées avec le critère de DangVan étendu au domaine de l’endurance limitée en utilisant la
méthode du "point chaud". Les prédictions obtenues sont toutes trop conservatives avec un rapport
moyen expérimental/prédiction de l’ordre de 35. Nous avons aussi remarqué que les calculs de
fatigue sont très sensibles au calcul des contraintes. Donc dans un premier temps afin d’améliorer
les prédictions, différentes lois de comportement ont été implémentées afin d’évaluer leur impact
sur les durées de vie. Ainsi, les prédictions ont été améliorées de façon que le rapport moyen
expérimental/prédiction n’est plus que de l’ordre de 15.

Cette erreur sur les prédictions est principalement due à l’effet du gradient de contraintes
au niveau des concentrations de contraintes. En effet, le passage macro-méso du modèle de Lin-
Taylor n’est plus valide lorsque la structure présente de fortes concentrations de contraintes. Cette
remarque a été validée en comparant les prédictions obtenues en faisant le passage macro-méso de
Lin-Taylor et les prédictions obtenues à l’aide d’un modèle Éléments Finis à l’échelle cristalline.

Finalement, pour en tenir compte dans les calculs de fatigue, nous avons remarqué qu’une
diminution de 10 % des contraintes en fond de filet permet d’obtenir des prédictions de durée
de vie comprises entre ±100 % des durées de vie expérimentales. Cette solution n’a aucune base
physique mais néanmoins elle permet d’un point de vue de l’ingénieur d’appliquer le critère de
Dang Van sur des structures présentant des discontinuités géométriques et d’obtenir des résultats
satisfaisant.



Chapitre 6

Conclusions et perspectives

Le travail mis en place dans le cadre de la thèse montre qu’il est possible d’effectuer le calcul de
la durée de vie de la garniture de forage en partant des paramètres de contrôle d’une opération de
forage. Pour cela, le problème a été divisé en trois parties comme il est présenté sur la figure 6.1.
L’objectif principal des travaux consiste à la mise en place les lois de passage entre chaque échelle
du problème de fatigue des garnitures de forage.

La première partie concerne l’échelle de la garniture de forage qui n’a pas été traitée dans cette
thèse. L’objectif principal est de pouvoir calculer les efforts généralisés en tension, torsion et flexion
en tout point de la garniture de forage en présence de phénomènes vibratoires tel que le stick-slip.

Le problème commence donc avec les données concernant la géométrie du puits de forage (le
rayon de courbure R) et les paramètres de contrôle au crochet (la vitesse angulaire Ωo, le poids
WOH et le couple de torsion TOH). À l’aide du modèle Torque & Drag, nous avons vu qu’il
est possible d’obtenir les cycles des efforts généralisés s’exerçant sur la garniture de forage. Cette
méthode ne prend pas en compte les phénomènes vibratoires mais nous a permis d’estimer les
contraintes de type poutre Σ∗ essentielles au passage à l’échelle suivante.

Dans la suite des travaux, ces résultats nous serviront pour le calcul des contraintes macro-
scopiques Σ engendrées au niveau des liaisons entre les différents éléments constituant le train de
tiges ; nous avons vu que les connexions vissées des garnitures de forage sont les sites privilégiés
d’amorçage de fissures de fatigue. Nous avons donc développé une analyse mécanique plus fine du
champ de contraintes macroscopiques Σ au niveau de ces connexions.

Afin d’obtenir les cycles des efforts généralisés de type poutre en présence des phénomènes
vibratoires, les recherches devront s’orienter vers un modèle Éléments Finis de la dynamique du
train de tiges. Pour cela, les travaux porteront sur :

— le choix des lois pertinentes permettant de simuler les dysfonctionnements vibratoires (stick-
slip, bit-bouncing et whirling),

— l’implémentation de ces lois comme conditions limites dans le code Élément Finis tel que
DeepLines (IFP) afin d’obtenir les cycles des efforts généralisés en tension T , torsion C et
flexion M

— s’aider de la base de donnée TRAFOR afin de comparer les résultats éléments finis avec des
mesures expérimentales in-situ

La deuxième partie du problème vise la mise en place du passage des contraintes de type poutre
Σ∗ vers les contraintes macroscopiques Σ (voir figure 6.2). Ce travail a été traité de deux manières
différentes : une méthode Éléments Finis qui permet de calculer les contraintes élastoplastiques en
tout point de la connexion vissée et une méthode semi-analytique qui permet de calculer le champ
de contraintes élastique en des points spécifiques de la connexion.

L’objectif principal du travail effectué dans le Chapitre 2 est de calculer les cycles des contraintes
induits par les efforts généralisés poutres T , C et M par la méthode des Éléments Finis.

Un modèle Éléments Finis servant à la modélisation d’une connexion vissée sous des chargements
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F��. 6.1 — Schéma de principe des trois échelles intervenant dans le problème de fatigue des garniture
de forage.



121

Σ*

Σ Σ

F��. 6.2 — Passage entre l’échelle de la garniture de forage et l’échelle de la connexion.

en tension (2D axisymétrique) et en flexion (3D axisymétrique) a été présenté. Ce modèle prend en
compte les phénomènes de contact et de plasticité cyclique, et incorpore aussi l’influence du couple
de serrage Cup.

Ce modèle nous a permis de définir des cartes de régimes de fonctionnement d’une connexion
vissée en fonction d’un couple de serrage et du chargement appliqué. Ces cartes définissent les
zones des différents états stabilisés (adaptation, accommodation et rochet) et peuvent donc servir
au prédimensionnement d’une garniture de forage afin de prévenir les problèmes liés à la fatigue.

Puis nous avons vu que les localisations de concentrations de contraintes se situent au niveau
du fond de filet du LET de la partie mâle pour les chargements en traction et flexion, et soit au
niveau des extrémités de la surface de contact de l’épaulement soit au fond de filet du FET de la
partie femelle pour les chargements en compression. De plus, le champ de contraintes en fond de
filet peut être supposé biaxial pour les chargements de tension et flexion au niveau des fonds de
filet de la connexion.

Afin de compléter le travail effectué, une étude du chargement en torsion devra être menée.
Cette dernière demandera une modélisation Éléments Finis 3D avec la prise en compte de l’hélice
du filetage. Cette étude est très importante dans le cadre de l’analyse en fatigue des garnitures car
les phénomènes de stick-slip sont très endommageant pour l’intégrité du train de tiges.

L’analyse élastoplastique menée dans le Chapitre 2, nous a permis de quantifier les cycles
du champ de contraintes macroscopiques en tout point de la connexion vissée. Cependant cette
méthode est très coûteuse en temps de calcul et donc serait difficilement applicable dans le cadre
d’un outil de calcul en fatigue visant à estimer quasi instantanément l’endommagement subit par
les différents éléments de la garniture durant l’opération de forage.

Cette remarque nous a donc amené à développer une seconde méthode de calcul des cycles de
contraintes macroscopiques en des points spécifiques de la connexion vissée ; au niveau des fonds de
filet du LET et FET puisque c’est en ces points que le champ de contraintes est maximal. L’analyse
menée dans ce chapitre nous servira donc en tant que résultats de référence afin de valider la seconde
approche développée dans le Chapitre 3.

Afin de palier au problème lié au temps de calcul imposé par la méthode des Éléments Finis,
une solution élastique approchée du champ de contraintes locales au niveau du fond de filet du
LET de la partie mâle et du FET de la partie femelle a été présentée.

Cette méthode se base sur la solution d’entaille proposée par (Filippi et Lazzarin, 2004; Atzori
et al., 2005) qui permet de calculer le champ de contraintes le long de la bissectrice d’une entaille
circonférentielle dans le cas d’une barre cylindrique soumis à des chargements en Mode I.
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La solution a tout d’abord été modifiée pour tenir compte des géométries tubulaires. Ceci a été
fait en ajoutant un nouveau terme dans l’expression de la contrainte radiale ΣRR de telle sorte que
cette contrainte s’annule au niveau du rayon intérieur Ri dans le cas d’une entaille externe et au
niveau du rayon externe Re dans le cas d’une entaille interne.

Cette solution proposée donne d’excellents résultats concernant la contrainte axiale ΣZZ dans
le cas d’une entaille externe et interne et pour les chargements en tension et flexion. Cependant
elle est moins précise pour des géométries de tube présentant une entaille interne surtout pour les
modes de chargement en flexion.

Puis nous avons défini les limites de validité de la solution présentée. Ces limites sont dues
au fait que la solution a été initialement développée avec une hypothèse de domaine semi-infinie,
et donc, suivant les dimensions du tube et de l’entaille, cette hypothèse peut être violée. Ceci a
pour conséquence que la solution ne permet pas de modéliser des facteurs de concentrations de
contraintes trop élevés.

Nous avons donc défini un paramètre ξ qui caractérise la géométrie du tube entaillé. Ce para-
mètre apparaît devoir être supérieur à une certaine valeur ξ∗ comprise entre (0.21˜0.27) afin que
la solution semi-analytique soit applicable. Pour les géométries de tiges de forage, cette condition
est cependant toujours respectée.

Afin d’utiliser cette solution dans notre domaine d’application, cette dernière a été modifiée
pour prendre en compte l’influence du couple de serrage Cup. Pour cela une équivalence mécanique
du champ de contraintes en fond d’entaille, entre le tube et la connexion vissée, a été proposée.

L’analyse mécanique de la connexion sous un chargement en tension, développée dans le Cha-
pitre 2, nous a permis de modéliser la réaction des pressions normales de contact au niveau de
l’épaulement Q. De plus, nous avons vu qu’il est possible de déterminer une unique courbe de
distribution des résultantes des pressions normales de contact Fi au niveau de chaque filet.

Ainsi grâce à un seul calcul numérique, nous pouvons déterminer le coefficient Fi qui nous
permet de calculer les résultantes des pressions normales de contact au niveau de chaque filet pour
n’importe quelles valeurs de tension T et de couple de serrage Cup.

Grâce à ces résultats, nous avons été capables d’effectuer une équivalence mécanique entre les
fonds de filet de la connexion vissée et les fonds d’entaille d’un tube.

Pour les cas de chargement en flexion, une équivalence avec le mode de chargement en tension
a été présentée. Ceci nous a permis de calculer les résultantes des pressions de contact au niveau
des filets et au niveau de l’épaulement.

Finalement, une comparaison entre la solution développée dans ce chapitre et les résultats
issus du modèle Éléments Finis, a montré que la solution semi-analytique donne des prédictions
satisfaisantes.

La solution proposée est une solution approchée et élastique. Afin de la rendre plus complète,
les futurs travaux devront s’attacher à l’étendre au domaine plastique en utilisant par exemple des
méthodes approchées comme celle de Zarka et al., 1990. Il est aussi possible d’effectuer un calcul
Éléments Finis du tube entaillé avec une loi élastoplastique. Ce calcul ne prendrait pas beaucoup
plus de temps que la solution semi-analytique mais permettrait d’obtenir une meilleure estimation
des déformations plastiques.

On pourrait aussi envisager d’utiliser cette solution afin de déterminer le champ de contraintes au
niveau de tous les fonds de filet. L’approche consisterait à discrétiser chaque partie de la connexion
en tranche, comme il est montré dans la figure 6.3, et d’écrire l’équilibre des forces sur chaque
tranche. On obtiendrait alors un système d’équations couplées qui pourrait se résoudre sans difficulté
apparente si le problème est correctement posé.

La troisième et dernière partie du problème de fatigue des garnitures de forage a été traitée
dans le Chapitre 4. Ce chapitre s’est attaché au passage entre l’échelle macroscopique et l’échelle
mésoscopique associée aux grains de métal (voir figure 6.4) afin d’effectuer l’analyse en fatigue.

Le critère de Dang Van a été mis en place et il a permis dans un premier temps de dégager
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F��. 6.3 — Discrétisation de la connexion vissée en tranche et équilibre des tranches.

les endroits critiques où l’initiation de fissures de fatigue risque d’apparaître dans une connexion
vissée pour des chargements en tension et en flexion :

— au niveau du fond de filet de la partie mâle,
— au niveau du fond de filet de la partie femelle.
Ces résultats montrent que les phénomènes de fatigue sont induits par les concentrations de

contraintes.
Afin de calculer les durées de vie, nous avons étendu le critère de Dang Van au domaine de

l’endurance limitée en considérant des iso-droites parallèles à la droite matériau de Dang Van ;
chaque iso-droite est alors associée à une durée de vie. L’avantage de cette méthode est qu’elle
demande seulement une courbe de Wöhler et deux essais de fatigue en endurance illimitée et
qu’elle est très simple à mettre en œuvre.

Cette méthode peut être étendue aux chargements à amplitudes variables en utilisant la règle
de sommation de l’endommagement de Palgrem-Miner. Toutefois il convient d’utiliser cette règle
avec précautions car cette dernière devient moins fiable pour des chargements présentant des chan-
gements d’amplitudes très variables.

Cette méthode de calcul de la durée de vie nous a permis par la suite de clarifier l’influence du
couple de serrage Cup sur la tenue en fatigue des connexions vissées. Dans un premier temps, plus
le couple de serrage est élevé et plus la tenue en fatigue est améliorée. Mais à partir d’une certaine
valeur du couple de serrage, la connexion vissée voit sa durée de vie diminuer. Il nous est donc
possible de déterminer le couple de serrage optimum pour lequel la connexion aura la durée de vie
la plus grande possible.

De plus, nous avons aussi vu qu’il existe une compétition pour l’endroit où l’amorçage d’une
fissure se produira : soit au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle ou bien soit au niveau
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échelle du grain, contraintes mésoscopiqueséchelle du VER, contraintes macroscopiques 
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σ

F��. 6.4 — Passage entre l’échelle de la connexion vissée et l’échelle du grain de métal.

du fond de filet du FET de la partie femelle. La localisation de l’amorçage de la fissure dépendra
du couple de serrage appliqué, de la valeur du chargement appliqué et aussi de l’endommagement
accumulé au niveau des fonds de filet au cours des précédents forages.

Le travail présenté dans ce chapitre ne s’est pas attaché à déterminer explicitement les influences
de ces différents paramètres sur la durée de vie de la connexion, cependant nous disposons de tout
les outils nécessaires (solution Éléments Finis, solution semi-analytique,...) afin de quantifier, pour
chaque opération de forage, l’endommagement qu’a subit la connexion vissée.

Jusque là, la méthodologie de calcul de durée de vie n’a pas tenu compte des difficultés liées aux
géométries présentant des concentrations de contraintes. Pour cela, nous avons appliqué la méthode
de la distance critique et comparé les prédictions avec des données expérimentales. Les prédictions
de durées de vie sont satisfaisantes et ce pour différents ratios de chargement.

Enfin, dans le but de tenir compte de la nature quasi-aléatoire du chargement encouru par
la garniture durant une opération de forage, une méthode fiabiliste a été proposée. La méthode
contrainte-résistance permet de traiter le chargement et la résistance mécanique comme des données
aléatoires et ainsi nous avons pu l’utiliser pour déterminer la probabilité de rupture de la garniture
de forage.

Les perspectives de travail concernant l’analyse en fatigue des garnitures de forage pourraient
d’une part s’attacher à la validation de la méthode contrainte-résistance. Cela nécessitera d’effectuer
des essais de fatigue sur les tiges de forage ou bien sur des éprouvettes lisses afin d’estimer les
paramètres de la loi de probabilité de la résistance du matériau. Ensuite à l’aide la base de données
TRAFOR, il sera alors possible d’estimer les risques de rupture du train de tiges.

Le dernier chapitre de ce document est dédié à la validation expérimentale de la méthodologie
du calcul de fatigue. Cette validation a été réalisée à l’aide d’essais de fatigue sur des connexions à
échelle réduite. Cette méthode nous a permis de réaliser des essais de fatigue à moindre coût.

De plus, la mise en place des essais n’a nécessité l’intervention que d’un seul technicien alors
que si les essais avaient été réalisés sur des tiges de forage réelles, cela aurait demandé plusieurs
techniciens pour leurs manipulations.

La connexion vissée à l’échelle réduite a ainsi été dimensionnée afin de pourvoir réaliser nos
essais dans le domaine de la fatigue polycyclique. Le dimensionnement a été fait de telle sorte que
l’on ai le même état de contraintes que dans une vraie connnexion de tige de forage. Ceci a été
obtenu en imposant un même facteur de concentrations de contraintes axiales.

Puis nous avons effectué un essai de traction monotone sur la connexion à échelle réduite afin
d’identifier la valeur du coefficient de frottement que nous avons pris égal à 0.1.

Par la suite, nous avons réalisé des essais de fatigue en traction répétée pour deux valeurs de
couple de serrage différents. Pour le couple de serrage de 433 Nm, nous avons répété deux fois
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chaque essai de fatigue et nous avons remarqué que la dispersion est de l’ordre de 20 % maximum
ce qui est raisonnable pour des essais de fatigue dans le domaine polycyclique.

Le premier résultat obtenu concerne le site d’amorçage de la fissure. Pour tous les essais de
fatigue effectués, la fissure s’amorçait au niveau du fond de filet du LET de la partie mâle et
l’application du critère de Dang Van nous prédit les mêmes sites d’amorçage de fissure.

Par la suite, nous avons comparé ces résultats expérimentaux de durée de vie avec nos prédictions
réalisées avec le critère de DangVan étendu au domaine de l’endurance limitée en utilisant la
méthode du "point chaud". Les prédictions obtenues sont toutes trop conservatives avec un rapport
moyen expérimental/prédiction de l’ordre de 35. Nous avons aussi remarqué que les calculs de
fatigue sont très sensibles au calcul des contraintes. Donc dans un premier temps afin d’améliorer
les prédictions, différentes lois de comportement ont été implémentées afin d’évaluer leur impact
sur les durées de vie. Ainsi, les prédictions ont été améliorées de façon que le rapport moyen
expérimental/prédiction n’est plus que de l’ordre de 15.

Cette erreur sur les prédictions est principalement due à l’effet du gradient de contraintes
au niveau des concentrations de contraintes. En effet, le passage macro-méso du modèle de Lin-
Taylor n’est plus valide lorsque la structure présente de fortes concentrations de contraintes. Cette
remarque a été validée en comparant les prédictions obtenues en faisant le passage macro-méso de
Lin-Taylor et les prédictions obtenues à l’aide d’un modèle Éléments Finis à l’échelle cristallin. En
effet, cette comparaison a été effectuée sur une géométrie lisse et les résultats ont montré que les
prédictions dans les deux cas sont pratiquement similaires alors que, dans le cas d’une géométrie
présentant un gradient de contraintes, les prédictions réalisées avec le passage macro-méso de Lin-
Taylor surestime les contraintes mésoscopiques entraînant une durée de vie inférieure à celle obtenue
avec le modèle Éléments Finis à l’échelle cristalline.

De plus cette différence entre les prédictions est accentuée par le fait que le plan critique obtenu
avec le critère de Dang Van ne coïncide pas avec les plans de glissement privilégié du cristal.

Finalement, pour en tenir compte dans les calculs de fatigue, nous avons remarqué qu’une
diminution de 10 % des contraintes en fond de filet permet d’obtenir des prédictions de durée
de vie comprises entre ±100 % des durées de vie expérimentales. Cette solution n’a aucune base
théorique mais néanmoins elle permet d’un point de vue de l’ingénieur d’appliquer le critère de
Dang Van sur des structures présentant des discontinuités géométriques et d’obtenir des résultats
satisfaisant.

Une autre solution à envisager serait de redéterminer la pente de la droite de Dang Van par
des essais de fatigue sous forte pression hydrostatique. En effet, les essais de fatigue permettant
de déterminer les coefficients a∞ et b∞ du critère de Dang Van sont réalisés sous des pressions
hydrostatiques moyennes comme l’illustre la figure 6.5. Or on constate que les trajets de chargement
dans l’espace {τ, P} présentent de fortes pressions hydrostatiques, et il se pourrait que dans cette
région l’hypothèse de droites parallèles n’est plus valide. Ce problème a déjà été rencontré dans
les travaux de Comte, 2005 qui s’attachait aux calculs de la durée de vie des culasses de moteur.
Cette étude a montré que, comme dans notre cas, les trajets de chargements des culasses de moteur
présentent de fortes pressions hydrostatiques et ces prédictions de durées de vie sont aussi très
conservatives. Malheureusement la caractérisation des paramètres a∞ et b∞ sous forte pression
hydrostatique n’a toujours pas été réalisée.
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F��. 6.5 — Schéma des iso-droites.
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Annexe A

Modèle de calcul "Torque & Drag"

Dans cette annexe, on se propose de discuter un modèle quasi statique de la garniture de forage.
Ce modèle nous permettra d’estimer les cycles de chargements T , C et M et donc le champ de
contraintes de types poutres Σ∗ qui nous servira comme conditions limites pour notre analyse à
l’échelle de la connexion vissée.

La modélisation se base sur les travaux initiaux de(Johanscik et al., 1983) et ont été repris par
(Paslay, 1994) et améliorés par (Terras, 1997) et (Richard et Vaisberg, 2003). Le modèle Torque
& Drag a été développé dans le cadre du projet "Fatigue des Garnitures de Forage", il permet de
déterminer la tension T , le moment fléchissant M et le couple de torsion C, le long de l’abscisse
curviligne s de la garniture de forage en l’absence de dysfonctionnements vibratoires et de chocs.

Toutefois le modèle permet de traiter les cas de géométries de puits induisant de la flexion
alternée dans les coudes. Les grandes hypothèses amenant la formulation du modèle sont :

— la garniture de forage est modélisée de manière quasi-statique par un fil pesant suivant le
tracé géométrique du puits

— le contact puits/garniture s’effectue de façon privilégiée au niveau des connexions vissées, et
est modélisé avec une loi de frottement de type Coulomb

— on ne considère pas les phénomènes de flambement et de chocs
La formulation poutre de la garniture de forage induit qu’elle suit le tracé géométrique du puits

dans le repère ℜ
{
ex, ey, ez

}
associé aux coordonnées {x, y, z}. Ce tracé est donné dans le repère

ℜ{t, n, b} associé aux coordonnées {s, θ, β} où s est l’abscisse curviligne, β est l’azimut et θ est
l’inclinaison du point considéré (voir figure A.1). Ainsi dans ce même repère, le rayon de courbure
du puits R est égal à

R =
1

√(
dθ

ds

)2
+

(
dβ

ds
sin θ

)2
. (A.1)

On suppose que la garniture suit la ligne moyenne du puits de forage et donc les déformations
de la poutre sont complètement déterminées. La loi de comportement élastique linéaire nous impose
que le moment fléchissant s’écrit sous la forme suivante

M =
EI

R
, (A.2)

où E et I sont respectivement le module de Young et le moment d’inertie de la tige de forage
constituant la garniture. Le rayon de courbure R est donné dans l’équation (A.1). En conséquence,
la valeur du moment fléchissant M est complètement déterminée par la géométrie du puits et les
propriétés mécaniques de la garniture. Compte-tenu de la rotation de la tige Ωo, les points matériels
de la garniture subiront des cycles de flexion alternée.
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R(s)

θ(s)

ez

ey

ex
O

β(s)

s

F��. A.1 — Schéma du repère de Frénet ℜ{t, n, b} .

Pour obtenir le reste des sollicitations T et C, on considère l’équilibre des efforts agissant sur
les éléments de tiges de longueur ds. La figure A.2 illustre les forces régissant cet équilibre statique.
Plus précisément, ces efforts sont :

(i) son poids linéique WB corrigé des pressions interne Pi et externe Pe des boues de forage

WB = Wair + SiPi − SePe (A.3)

avec

Pe = −ρegz (A.4)

Pi = −ρegzmax − ρig (zmax − z) (A.5)

où ρe et ρi sont les densités des boues intérieure et extérieure, g est l’accélération de la pesanteur,
zmax (< 0) est la profondeur maximale du puits, et Se et Si sont respectivement les sections
intérieure et extérieure de la tige de forage.

(ii) la réaction de contact dont N est la composante normale

N =

√(
Teff

dθ

ds
−WB sin θ

)2
+

(
Teff

dβ

ds
sin θ

)2
, (A.6)

Teff = T − SiPi + SePe, (A.7)

où Teff est la tension effective et représente la tension associée à l’influence des pressions des boues
de forage Pi et Pe.

Les sollicitations T , C et M sont donc obtenues par la résolution du système d’équations
découlant de l’équilibre statique de l’élément ds de la tige

dTeff
ds

= − 1

R

dM

ds
± µtN −WB cos θ, (A.8)

dC

ds
= −µrNDTJ , (A.9)

où les paramètres DTJ , µt et µr représentent respectivement le diamètre des éléments constituant
la garniture de forage au niveau des connexions vissées, et les coefficients de friction dus aux
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WB

N

Teff

Pe

Pi

C

F��. A.2 — Schéma de l’équilibre quasi statique de l’élément ds.

mouvements de translation et de rotation. Le signe de µt dans l’équation (A.8) indique le sens du
mouvement dont la tige est animée, le signe + pour un mouvement de montée et le signe − pour
celui de la descente.

Pour résoudre ces équations, il ne manque plus que les conditions limites qui sont données au
niveau du crochet

T (s = 0) = To = WOH, (A.10)

C (s = 0) = Co = TOH. (A.11)

La tension T est obtenue par l’équation (A.7) où la tension efficace Teff est donnée par la
résolution simultanée des équations (A.2), (A.7) et (A.8). Finalement, le couple de torsion C se
déduit par l’équation (A.9).

Les efforts T et M engendreront des contraintes axiales Σzz qui sont maximales au niveau du
diamètre extérieur De de la poutre

Σ∗zz =
T

A
± MDe

2I
, (A.12)

A = π
(
D2e −D2i

)
, (A.13)

I = π
(
D4e −D4i

)
, (A.14)

où Di est le diamètre intérieur de la poutre.
Et le couple de torsion C induira des contraintes de cisaillements

Σ∗rz =
CDe
4I

. (A.15)

Les pressions de boues Pi et Pe induiront des contraintes radiales Σ∗rr et circonférentielles Σ∗θθ
égales à (Salençon, 1988)

Σ∗rr =
D2iD

2
e

D2e −D2i
Pe − Pi
D2e

+
D2ePe −D2i Pi
D2e −D2i

, (A.16)

Σ∗θθ = − D2iD
2
e

D2e −D2i
Pe − Pi
D2e

+
D2ePe −D2i Pi
D2e −D2i

. (A.17)
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Compte tenu que les rayons de courbure R qu’imposent le puits de forage à la garniture, sont
très grands, on peut faire l’hypothèse que le repère cylindrique se confond localement avec celui de
Frénet. Dans ce cas, le champ de contraintes multiaxiales est égal à

Σ∗ =




Σ∗rr 0 Σ∗rz
0 Σ∗θθ 0

Σ∗rz 0 Σ∗zz



 . (A.18)

Avec le modèle présenté ci-dessus, nous allons passer à une application numérique, en vue
d’obtenir un ordre de grandeur des sollicitations poutres.

Une vue 3D de la géométrie d’un puits dévié est présentée dans la figure A.3. Ce puits présente
deux coudes de même rayon de courbure R égale à 268 m et a une profondeur maximale zmax de
2695 m. Son trajet présente une descente verticale jusqu’aux coude zone A puis une trajectoire
rectiligne jusqu’au coude zone B et enfin un tracé horizontal. Les débuts des coudes de la zone
A et B sont respectivement à des profondeurs zA=1200 m et zB=2695 m. Notons que le rayon R
minimum admissible dans un puits de forage est de l’ordre de 40 m et ce qui permet d’éviter des
flexions cycliques trop élevées dans ces zones.

La définition de la garniture de forage est

T��. A.1 — Définition de la géometrie de la garniture de forage.

éléments de la garniture l [m] De [mm] Di [mm] DTJ [mm]

tiges de forage : DP 2900 88.9 70.2 120.7

masses tiges : BHA 1447 88.9 52.4 120.7

Ltot = 4347 m E = 211 GPa ρa = 7850 kg/m3

Mtot = 122 tonnes ρe = 1330 kg/m3 ρi = 1150 kg/m3

Finalement, les conditions limites à imposer au niveau du crochet, à s = 0, sont

To = WOHnom = 426 kN = 42, 6 tonnes, (A.19)

Co = TOH = 14, 66 kNm. (A.20)

Considérons le cas où la tige est seulement animée d’un mouvement de rotation, ceci induira que
le frottement longitudinal est nul, µt = 0, et que seul le frottement du à la rotation est à prendre
en compte µr = 0.2.

L’évolution des efforts résultant T , C et M le long de la garniture de forage est donnée par
la figure A.4. On remarque que la garniture de forage subit de la traction en haut du puits dans
les éléments DP puis décroît le long de l’abscisse s jusqu’à atteindre le premier coude dans la
zone A avec une valeur voisine de zéro. A la sortie de ce coude, la garniture est soumise à de la
compression qui augmente jusqu’à atteindre le deuxième coude dans la zone B avec une valeur
égale à 509 kN , et ensuite cette compression reste constante dans les éléments BHA jusqu’au fond
du puits. Cette compression au niveau de l’outil est nécessaire pour que ce dernier puisse vaincre
les efforts de frottement au niveau du contact roche/outil, ce qui explique que la garniture est
constituée d’éléments plus lourds au fond du puits comme les masses tiges ou les HWDP.

La garniture présente donc une discontinuité à l’endroit où celle-ci change de géométrie d’élé-
ments constitutifs, de tiges de forage DP à masse tiges BHA, provoquant ainsi une augmentation
de la compression de 90 kN .

Le couple de torsion C reste positif tout du long de la garniture de forage. Le couple au crochet
doit être suffisant pour compenser les dissipations dues aux frottements avec le puits. Le couple de
torsion est donc maximal en haut du puits avec C = 14, 6 kNm et décroît le long de la garniture
jusqu’à 2 kNm.
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coude zone A

coude zone B

F��. A.3 — Description de la garniture de forage et de la géométrie du puits.

Quant à la flexion M , on peut remarquer qu’elle est nulle partout ailleurs sauf dans les zones A
et B. Le moment de flexion est égal à 1.9 kNm dans la zone B et à 1.3 kNm dans la zone A. Ceci
découle des hypothèses de la modélisation qui suppose que le train de tiges suit la ligne moyenne
du puits et qu’il n’y a pas de phénomène de bifurcation comme le flambement de la garniture.

La formulation de type poutre du problème nous permet ainsi d’obtenir les efforts T , C et
M s’exerçant sur la garniture de forage durant une opération. Ces efforts généralisés associées aux
pressions des boues de forage engendreront un champ de contraintes multiaxiales Σ∗ dans la poutre.

Comme attendu, les valeurs maximales de Σ∗ sont au diamètre extérieur De de la poutre.
L’évolution de ces contraintes est présentée dans la figure A.5.

On constate que la composante radiale Σ∗rr est très faible par rapport aux autres composantes.
La flexion alternée dans les coudes crée une contrainte axiale qui s’additionne avec celle due la
tension . La contrainte axiale totale Σ∗zz est donc de nature cyclique dans les coudes et peut s’écrire
comme suit

Σ∗zz (t, s) = Σmzz (s) + Σazz (s) sin Ωot, (A.21)

où Ωo est la vitesse de rotation de la garniture de forage imposée à la table de rotation.
Celle-ci a une valeur moyenne Σmzz égale à 25 MPa en entrant dans le coude de la zone A et

de −1 MPa en sortant de la zone A. L’amplitude des variations de la contrainte axiale Σazz est de
32 MPa.

Dans le coude de la zone B, cette contrainte est purement en compression et présente une
valeur moyenne en entrée dans ce coude de −127 MPa et de −159 MPa à la sortie de ce coude.
L’amplitude des oscillations de la contrainte axiale dans le coude B est égale à 32 MPa. Les valeurs
des amplitudes sont égales dans les deux coudes A et B car celles-ci présentent les mêmes rayons
de courbure R et que leur diamètres extérieurs sont aussi égaux.

Au niveau du changement d’éléments de la garniture, la contrainte axiale diminue de 28 MPa.
Cela vient du fait que les sections sont plus grandes dans les masses tiges que dans les tiges de
forage.

La contrainte de cisaillement suit une évolution similaire au couple de torsion. Elle est maximale
au niveau du crochet avec une valeur de 170 MPa, et termine au fond du puits avec une valeur
égale à 24 MPa.
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F��. A.4 — Évolution spatiale des efforts poutres s’exerçant sur une garniture de forage.

L’étude quasi statique au travers du modèle Torque & Drag, nous permet d’extraire des estima-
tions des efforts de type poutres s’exerçant sur la garniture de forage. Dans les conditions de forage
décrites précédemment, le train de tiges doit être capable de supporter les chargements statiques
suivant :

— en tension 426 kN , ce qui correspond à une contrainte axiale égale à 182 MPa,
— en torsion 14.6 kNm, ce qui correspond à une contrainte de cisaillement égale à 174 MPa,
— en flexion 1.3 kNm, ce qui correspond à une contrainte axiale maximale égale à 32 MPa.
On constate donc que ces valeurs sont assez éloignées des limites élastiques des aciers (supérieure

à 800 MPa) utilisés dans la fabrication des tiges de forage.
Quant aux chargements répétés, ceux-ci se résument à de la flexion alternée M dans les coudes.

Sachant que ces chargements sont plus préjudiciables en traction qu’en compression, on en conclut
que le coude de la zone A est l’endroit où le risque de fatiguer les éléments constituant la garniture
de forage. Dans cette zone, la contrainte axiale maximale est égale à 57 MPa et la contrainte axiale
minimale est égale à −33 MPa.

Ses contraintes macroscopiques ne reflètent pas la géométrie complexe de la garniture et les
contacts générés dans les connexions vissées. Pour prendre en compte ces phénomènes, une méthode
est d’utiliser des facteurs de concentrations de contraintes Kt. Ces derniers peuvent être égales à 4
pour des chargements en flexion alternée dans une connexion vissée NC26 (Han et al., 2003).

Les contraintes axiales maximales sont donc égales à 228MPa dans le coude A et −636MPa en
compression dans le coude B. Ces contraintes peuvent à terme conduire à la rupture de la garniture
de forage.
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Annexe B

Solution élastique d’une entaille

Parmi les nombreuses méthodes analytiques de résolution de problèmes élastiques, la théorie des
fonctions potentielles complexes apporte quelques avantages notamment pour des problèmes faisant
intervenir des géométries compliquées. Plusieurs travaux ont utilisé cette méthode pour résoudre
des problèmes de contact (Jäger, 1997), de stabilités de pente (Milyayev, 2002) ou bien de fissures
(Bui et Oueslati, 2004).

Récemment, une solution bidimensionnelle élastique a été proposée par (Filippi et Lazzarin,
2004) pour la résolution d’une entaille dans un domaine semi-infini soumis à un chargement en
Mode I. Le champ de contraintes a été obtenu à l’aide

— des fonctions potentielles complexes de type Kolosoff-Mushkelishvili (Mushkelishvili, 1953)

ϕ (z) = azλ + dzµ, (B.1)

ψ (z) = bzλ + czµ, (B.2)

où les coefficients a, b, c et d sont des nombres complexes, et les exposants λ et µ sont des
réels avec λ > µ,

— et de la transformation conforme suivante introduite par Neuber, 1958

z = x+ iy = (u+ iv)q = ξq, (B.3)

où z est la représentation complexe des coordonnées cartésiennes {x, y}, et {u, v} sont les
coordonnées du repère curviligne (voir figure B.1).

Le paramètre q introduit dans (B.3) se relie à l’angle d’ouverture de l’entaille α par la relation
suivante

q = 2
(

1− α
π

)
. (B.4)

L’origine du repère cartésien est à une distance ro du fond de l’entaille (voir figure B.2). Ce
dernier est lié au rayon du fond de l’entaille ρ et au paramètre q par

ro = ρ
q − 1

q
. (B.5)

Le nombre réduit de paramètres libres ne permet pas de satisfaire toutes les conditions limites ;
la méthode proposée par Filippi est une solution approchée. Les conditions limites ont donc été
imposées seulement à proximité du fond de l’entaille et sur ses flancs à l’infinie, i.e. θ = ±qπ

2
et

r = ±∞
σr|r=ro;θ=0 = 0, (B.6)

τ rθ|r=ro;θ=0 = 0, (B.7)

lim
r→∞;θ→q π

2

r1−µσθ + lim
r→∞;θ→−q π

2

r1−µσθ = 0, (B.8)

lim
r→∞;θ→q π

2

r1−µτ rθ − lim
r→∞;θ→−q π

2

r1−µτ rθ = 0. (B.9)
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x

u=0
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F��. B.1 — Repère curviligne associé aux coordonnées {u, v} .

En appliquant ces conditions limites, on obtient






σθ
σr
τ rθ





= λ1r

λ1−1a1










(1 + λ1) cos (1− λ1) θ
(3− λ1) cos (1− λ1) θ
(1− λ1) sin (1− λ1) θ





+ χb1 (1− λ1)






cos (1 + λ1) θ
− cos (1 + λ1) θ
sin (1 + λ1) θ






+
q

4 (q − 1)

(
r

ro

)µ
1
−λ1



χd1






(1 + µ1) cos (1− µ1) θ
(3− µ1) cos (1− µ1) θ
(1− µ1) sin (1− µ1) θ






+χc1






cos (1 + µ1) θ
− cos (1 + µ1) θ
sin (1 + µ1) θ












 . (B.10)

Le champ de contraintes le long de la bissectrice de l’entaille, i.e. θ = 0, est égal à

σθ|θ=0 = σy =
σmax

4 (q − 1) + qω1

[

4 (q − 1)

{
1 +

arctan [m (r − ro)]
mro

}λ1−1
+ qω1

(
r

ro

)µ
1
−1
]

,(B.11)

σr|θ=0 = σx =
σmax

η1 [4 (q − 1) + qω1]

[

4 (q − 1)

(
r

ro

)λ1−1
+ qδ1

(
r

ro

)µ
1
−1
]

, (B.12)
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F��. B.2 — Géométrie de l’entaille.

où

ω1 =
χd1 (1 + µ1) + χc1

1 + λ1 + χb1 (1− λ1)
, (B.13)

η1 =
[
3− λ1 − χb1 (1− λ1)

] [
1 + λ1 + χb1 (1− λ1)

]
, (B.14)

δ1 =
χd1 (3− µ1)− χc1

3− λ1 − χb1 (1− λ1)
, (B.15)

χb1 =
sin [(1− λ1) qπ/2]

sin [(1 + λ1) qπ/2]
, (B.16)

χc1 =

[
(1− µ1)2 −

1 + µ1
q

] [
3− λ1 − χb1 (1− λ1)

]
− (3− µ1) ε1, (B.17)

χd1 =

[
1− q (1 + µ1)

q

] [
3− λ1 − χb1 (1− λ1)

]
− ε1, (B.18)

ε1 = (1− λ1)2 + χb1
(
1− λ21

)
− 1 + λ1 − χb1 (1− λ1)

q
, (B.19)

et les constantes λ1 et µ1 satisfont les équations suivantes

sin (λ1qπ) + λ1 sin (qπ) = 0, (B.20)
{

1− q (1 + µ1)

q

[
3− λ1 − χb1 (1− λ1)

]
− ε1

}
(1 + µ1) ε1 cos

[
(1− µ1) q

π

2

]
+

{[
(1− µ1)2 −

1 + µ1
q

] [
3− λ1 − χb1 (1− λ1)

]
− (3− µ1) ε1

}
cos

[
(1 + µ1) q

π

2

]
= 0 . (B.21)
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Annexe C

Loi de passage macro-méso

Parmi les différents critères de fatigue, celui de Dang Van se base sur le calcul des contraintes
mésoscopiques σ. Cette approche, initiée dans les années 30 par (Academy, 1939), s’appuie sur le fait
que la fatigue est un phénomène débutant à l’échelle des grains de métal. En effet, l’amorçage d’une
micro fissure résulte d’une accumulation de déformations plastiques dans les bandes de glissement.

À la limite de l’endurance illimitée, le matériau répond de manière purement élastique à l’échelle
macroscopique. Cependant, à l’échelle mésoscopique, certain grain de métal défavorablement orienté
peuvent subir des déformations plastiques (voir figure C.1). Si le grain atteint un état adapté alors
la structure aura une durée de vie infinie. À l’inverse, si le grain atteint un état accommodé ou de
rochet alors la structure aura une durée de vie finie.

grains plastifiés

matrice

F��. C.1 — Grains défavorablement orientés.

La difficulté de cette théorie réside dans le passage entre l’échelle macroscopique et l’échelle
mésoscopique. Cette difficulté a été contournée par Dang Van en utilisant l’hypothèse de macro-
homogénéité proposée par (Hill, 1967; Mandel, 1971). Cette hypothèse permet de faire une moyenne
directe à partir des champs mécaniques mésoscopiques pour calculer les champs mécaniques ma-
croscopiques

E (X) =
1

V

∫

V

ε (x)dVm, (C.1)

Σ (X) =
1

V

∫

V

σ (x)dVm, (C.2)

où Σ, E, σ et ε sont respectivement les champs de contraintes et de déformations à l’échelle
macroscopique et mésoscopique, et X et x sont respectivement les coordonnées associées à l’échelle
de la matrice et à celle du cristal.

Mandel a réécrit le passage macro-méso pour les parties plastiques Ep et élastiques Ee du champ
de déformations macroscopiques au travers d’un tenseur de localisation A. Ce tenseur permet de
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calculer le champ de contrainte mésoscopique fictif σe dans le cas où le cristal répondrait de manière
purement élastique. Ainsi, on obtient

E (X) =
1

V

∫

V

ε (x) : A (x,X)dVm, (C.3)

et

Ee (X) =
1

V

∫

V

εe (x) : A (x,X) dVm. (C.4)

En soustrayant (C.3) par (C.4), on obtient l’expression pour les déformations plastiques

Ep (X) =
1

V

∫

V

εp (x) : A (x,X) dVm. (C.5)

En décomposant le champ de contraintes mésoscopiques σ en une partie élastique σe et une
autre plastique ρ et en utilisant le tenseur de localisation, la relation qui permet le passage entre
les deux différentes échelles, macroscopique et mésoscopique, est la suivante

σ (x, t) = A (x,X) : Σ (X, t) + ρ (x, t) . (C.6)

Le champ ρ représente le champ de contraintes mésoscopiques induit par les déformations
plastiques mésoscopiques lorsque la structure n’est plus sollicitée (chargement ramené à zéro).

On peut voir dans (C.6) que cette loi de passage nécessite la connaissance du tenseur de localisa-
tionA et du champ de contraintes résiduelles mésoscopiques ρ. Grâce aux hypothèses simplificatrices

du modèle de Lin-Taylor, on pourra les calculer.
La première hypothèse concerne le comportement in situ du cristal qui est assimilé à une

inclusion (le grain) inscrit dans une matrice (le VER). On suppose aussi que les déformations
totales de la matrice E sont égales aux déformations totales du cristal ε

E = ε⇒ Ee +Ep = εe + εp, (C.7)

oùEe,Ep, εe et εp sont respectivement les partie élastiques et plastiques des champs de déformations
macroscopiques et mésoscopiques.

Comme on s’intéresse principalement à l’endurance illimitée, on sait que la structure ne présen-
tera pas de déformations plastiques macroscopiques, ainsi (C.7) devient

E = Ee = εe + εp. (C.8)

Afin d’évaluer le tenseur de localisation A, nous admettrons que le cristal et la matrice élastique

sont isotropes et possèdent les mêmes propriétés élastiques, ainsi nous obtenons

L = l, (C.9)

où L et l sont respectivement les tenseurs, mésoscopique et macroscopique, élastiques.

Cette dernière hypothèse permet de simplifier grandement (C.6), car le tenseur de localisation
devient simplement le tenseur identité I. On obtient alors

σ (x, t) = Σ (X, t) + ρ (x, t) , (C.10)

avec
ρ (x, t) = −2µεp (x, t) , (C.11)

où µ est l’un des coefficients de Lamé commun à la matrice et au grain de métal.



Annexe D

Effet du gradient de contraintes

Cette annexe présente une analyse numérique d’essais de fatigue réalisés sur des éprouvettes
contenant un maillage cristallin inclus dans une matrice macroscopique pour comprendre le rôle de
l’effet du gradient de contraintes sur la tenue en fatigue des structures.

D.1 Comportement matériau

Le matériau considéré dans cette étude correspond à un acier austénitique standard. Le compor-
tement macroscopique de l’acier est le même que celui présenté dans le Chapitre 2 et est modélisé
avec une loi élastoplastique avec un écrouissage cinématique linéaire.

À l’échelle mésoscopique, le matériau a été modélisé en se basant sur une cartographie des
grains et de leurs orientations cristallines obtenues par observation au microscope. Les frontières
des grains sont directement obtenues par microscope électronique et traitement d’images. L’orien-
tation cristalline est déduite par Orientation Imaging Microscopy en utilisant EBSD (Electron Back
Scattering Diffraction) et est assignée pour chaque grain sous la forme d’angles d’Euler.

Dans cette étude, une carte de 156 grains a été utilisée (voir figure D.1). Chaque grain est ensuite
discrétisé en deux dimensions en utilisant des éléments linéaires à trois noeuds d’intégration.

F��. D.1 — Structure de la matrice granulaire.
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E [GPa] ν σY [MPa] H [MPa] a b [MPa]
210 0.3 670 9500 0.45 260

T��. D.1 — Les paramètres matériaux macroscopiques : E module de Young, ν coefficient de
Poisson, σY limite d’élasticité, H module d’écrouissage cinématique, a , b paramètres du critère de
Fatigue de Dang Van

Le comportement matériau de chaque grain est capturé par une équation constitutive phéno-
ménologique simplifiée. Il est fait l’hypothèse que les déformations plastiques sont principalement
causées par les glissements cristallins ; cette hypothèse s’applique pour la plupart des cristaux
cubiques et de quelques cristaux hexagonaux compactes (Weng, 1983). De plus nous faisons l’hy-
pothèse que le cisaillement mésoscopique déterminé au niveau des plans de glissement initie et
contrôle l’évolution des déformations plastiques.

L’écoulement plastique commence dans un système de plan de glissement donné lorsque le
cisaillement mésoscopique y atteint une valeur critique σcg. La plasticité est donc indépendante de
la contrainte de tension ou bien des contraintes normales au plan de glissement ; pour des réseaux
cristallins moins symétriques, la pression hydrostatique peut jouer un rôle dans la plasticité.

Ainsi, pour chaque grain g, le critère d’écoulement plastique local fg (σg) est obtenu par la loi
de Schmid. Chaque limite d’élasticité σcg dépend du système de glissement activé s

σcg = min
s

τ0
F sg
, (D.1)

où τ0 et F sg représentent respectivement le cisaillement critique (un paramètre matériau) et le
facteur de Schmid qui a été déterminé en utilisant l’orientation du réseau cristallin de chaque
grain. Les douze systèmes de glissement s de la structure cristalline cubique à face centrée ont été
considérés pour la détermination de σcg.

Cette loi de comportement a été implémentée dans le logiciel Éléments Finis Cast3M en suivant
le comportement des polycristaux proposé par (Kowalczyk et Gambin, 2004).

Le cisaillement critique τ0, le module de Young et le coefficient d’écrouissage cinématique ma-
croscopique ont été identifié à l’aide d’un essai cyclique en tension. L’identification a été réalisée
en utilisant le maillage cristallin (voir figure D.1) inclus dans une matrice élastoplastique comme
il est illustré dans la figure D.2. Les données complètes des paramètres matériau sont présentées
dans Tab. D.1

Il est important de noter que l’identification des paramètres matériaux a été faite dans le
domaine plastique mais que les simulations présentées ici ont été réalisées de telle sorte que la
matrice entourant le maillage cristallin reste dans le régime purement élastique.

D.2 Critères de fatigue

L’analyse de fatigue présentée ici est basé sur le critère de Dang Van (Dang Van, 1993; Papa-
dopoulos, 1995; Dang Van et Papadopoulos, 1999).

Dans le contexte d’une inclusion plastique dans une matrice élastique, les relations entre les
champs mésoscopiques et macroscopiques peut être obtenues, par exemple, en utilisant une des
hypothèses d’homogénéisation suivante (voir par exemple (Cano et al., 2004)) :

— Lin-Taylor fait l’hypothèse de l’égalité des déformations macro- et mésoscopiques : ε = E.
Cette formulation est adoptée dans les critères de Dang Van et de Papadopoulos,

— Sachs fait l’hypothèse de l’égalité des contraintes macro- et mésoscopiques : σ = Σ,
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— Kröner fait l’hypothèse suivante :

σ = Σ−C : (I− P : C) : εp,

où C et P sont respectivement le tenseur des modules élastiques de rang quatre et le tenseur
de Hill. Dans le cas particulier d’une inclusion sphérique, P est égal à

P =
A

3K
J+

B

2µ
K avec : A =

3K

3K + 4µ
et B =

6

5

K + 2µ

3K + 4µ
,

où J = 1
3
I ⊗ I et K = I− J avec I le tenseur d’identité de rang quatre.

Pour tous les cas, le même comportement élastique est appliqué à l’échelle mésoscopique et à
l’échelle macroscopique. Ainsi, la relation entre les champs macroscopique et mésoscopique peut
s’écrire sous la forme générale

σ = Σ−C∗ : εp = Σ + ρ∗, (D.2)

où ρ∗ doit être interprété comme le champ de contraintes résiduelles.
Les cas particuliers de chaque modèle sont obtenus pour les formes suivantes de C∗

— pour le modèle de Lin-Taylor, C∗ = C,
— pour le modèle de Sachs, C∗ = 0,
— et pour le modèle de Kröner, C∗ = C : (I− P : C).
En faisant l’hypothèse d’un seul système de glissement actif, la déformation plastique est donnée

par

εp =
1

2

∑

s

γs(ms ⊗ ns + ns ⊗ms) =
∑

s

γsαs. (D.3)

Le cisaillement mésoscopique et la contrainte normale au plan de glissement s sont donnés par

σsn = (σ : ns ⊗ ns) τs = σ : ms ⊗ ns. (D.4)

En utilisant les définitions précédentes, il est alors possible de définir une série de critère de
fatigue.

Pour un grain individuel, lorsque l’on considère les systèmes de glissement
Durée de vie infinie si et seulement si

max
s

max
t

(
(αs : B : αs)

1

2 τs(t) + aσsn(t)
)
< b, (D.5)

où a et b sont des constantes matériaux et s dénote le plan de glissement.
Il est alors possible de déterminer le grain le plus défavorablement orienté

max
g

max
s

max
t

(
(αs : B : αs)

1

2 τs(t) + aσsn(t)
)
< b. (D.6)

Sous l’hypothèse que les grains et les systèmes de glissement couvrent statistiquement toutes
les directions, on retrouve la formulation classique du critère de Dang Van

max
t

(τ(t) + a p(t)) < b. (D.7)

Ici τ est la norme de Tresca du cisaillement mésoscopique et p = 1
3

trσ est la pression hydro-
statique.

Dans la suite de cette étude, on pourra appliquer deux critères de fatigue
— un en projetant les contraintes mésoscopiques sur les systèmes de glissement de chaque grain,

i.e. en utilisant (??),
— ou en appliquant directement le critère de Dang Van, i.e. en utilisant (??).
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D.3 Le chargement

La discussion se basera sur trois différents chargements appliqués (voir figure D.2)
(a) un essai de traction répétée (déformations planes)

σ = σmax
1 + sin(t)

2
(ey ⊗ ey + ν ez ⊗ ez) t ∈ R,

(b) un essai de torsion alternée (déformations planes)

σ = τmax sin(t) (ex ⊗ ey + ey ⊗ ex) t ∈ R,

(c) un essai de traction répétée (déformations planes) sur une éprouvette entaillée

σ = σmax
1 + sin(t)

2
(ey ⊗ ey + ν ez ⊗ ez) t ∈ R.

F��. D.2 — Illustration des trois différents systèmes de chargement qui ont été étudiés.

Pour l’essai en torsion, le chargement a été choisit alterné plutôt que répété parce que le charge-
ment requière un nombre de cycles excessif avant d’atteindre le régime d’adaptation élastique. Ceci
peut être simplement expliqué en considérant que la fatigue apparaît lorsque le cisaillement mésosco-
pique τ ≈ 0.75τY où τY est la limite d’élasticité en cisaillement (Dang Van et Papadopoulos, 1999).
Donc le cisaillement macroscopique maximal en torsion répétée est τmax = 2τ ≈ 1.5τY ≫ τY .

Tous ces essais ont été modélisés en utilisant une éprouvette homogène et une éprouvette avec
le maillage cristallin comme il est illustré dans la figure D.2.

Pour des raisons de simplicité, les simulations ont été limitées à deux dimensions avec une
condition de déformations planes et le chargement est imposé en déplacement.

Les simulations ont été réalisées avec le souci de rester constamment dans le régime élastique à
l’échelle macroscopique. Toutefois à l’échelle mésoscopique, quelques grains peuvent expérimenter
des phénomènes de plasticité et atteindre un état d’accommodation ou d’adaptation après quelques
cycles.
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D.4 Résultats et discussions

D.4.1 Éprouvette lisse - absence de gradient de contraintes

La première étape consiste à vérifier que, pour les chargements en tension et en torsion sur
l’éprouvette lisse, la projection du cisaillement mésoscopique sur les systèmes de glissement cristallin
nous donne des résultats similaires que ceux obtenus par l’application directe du critère de Dang
Van.

Deux autres maillages cristallins avec des orientations du réseau cristallin générées aléatoirement
ont été réalisés. Les figures D.3 et D.4 illustrent les instants critiques du cisaillement et de la pression
hydrostatique pour les trois distributions de l’orientation du réseau cristallin (O1,O2,O3) soumis à
un chargement en torsion et en tension respectivement.

L’éprouvette lisse a été soumise à cinq cycles et les résultats présentés sont pour le dernier
cycle. Pour chaque cas, la solution élastique homogène est représentée. On peut remarquer que le
nuage d’instants critiques des grains (voir figures D.3 et D.4) se trouve juste en dessous de l’instant
critique de la solution homogène et que le grain le plus critique coïncide approximativement avec
la solution homogène.

F��. D.3 — Trois nuages d’instants critiques des grains représentés dans le diagramme de Dang Van
pour trois différentes orientations du réseau cristallin (O1,O2,O3) dans le cas d’un chargement en
torsion alternée.

Si le chargement appliqué est inférieur à la limite de fatigue, on peut remarquer que les nuages
d’instants critiques sont compacts avec une petite variation de la pression hydrostatique. Lorsque
le chargement augmente, les nuages se dispersent et la variation de pression augmente significati-
vement. Ceci est une conséquence directe de l’augmentation de la plasticité avec l’augmentation
du chargement. La variation de pression hydrostatique est directement liée à la distribution des
contraintes résiduelles dans chaque grain. Toutefois, les contraintes résiduelles moyennées sur tous
les grains sont proches de zéro comme on pouvait le deviner. Tout cela confirme que nous pouvons
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F��. D.4 — Trois nuages d’instants critiques des grains représentés dans le diagramme de Dang Van
pour trois différentes orientations du réseau cristallin (O1,O2,O3) dans le cas d’un chargement en
tension répétée

utiliser la solution homogène comme référence.
Lorsque le chargement est augmenté, on peut remarquer que les nuages d’instant critique suivent

la solution homogène élastique.
Ceci peut être vérifié sur les figures D.5 et D.6 pour un chargement en torsion alternée et en

tension répétée respectivement. Le cas de chargement en torsion présente une distribution d’instants
critiques intéressant lorsqu’il n’y a presque pas de plasticité induite. Ceci explique la raison de
la pression hydrostatique nulle qui est cohérente avec un chargement en torsion. Cependant, en
augmentant le chargement, la pression hydrostatique augmente et les instants critiques des grains
se dispersent résultant de l’augmentation de la plasticité dans les grains.

D.4.2 Éprouvette entaillée- influence du gradient de contraintes

La seconde étape de l’analyse doit nous permettre de comprendre le comportement de l’inclusion
cristalline en présence d’un gradient de contraintes. Le gradient de contraintes est introduit dans
cette étude en utilisant une éprouvette entaillée avec un facteur de concentrations de contraintes
de 5.

On peut s’attendre à ce que les distributions des déformations et des contraintes soient diffé-
rentes pour le cas homogène et pour le cas de l’inclusion cristalline. Cependant, ces distributions
sont quasiment identiques du fait que les simulations sont toujours réalisées dans le régime élastique
et donc seulement quelques grains présenteront des déformations plastiques

La figure D.7 présente dans le diagramme de Dang Van une simulation d’un essai en tension
répétée dans le cas d’une éprouvette entaillée. Pour les simulations avec le maillage cristallin, deux
différents nuages d’instants critiques ont été calculés :

— un en projetant les contraintes mésoscopiques sur les systèmes de glissement de chaque grain,
et

— un en appliquant directement le critère de Dang Van pour chaque grain
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F��. D.5 — Deux nuages d’instants critiques des grains représentés dans le diagramme de Dang Van
pour deux chargements différents en torsion alternée (T1, T2).

Le nuage d’instants critiques obtenu avec le critère de Dang Van est proche de l’instant critique
obtenu avec la solution homogène. Cela veut dire que le grain le plus défavorablement orienté
présente le même endommagement que le fond de l’entaille, puisqu’ils subissent le même trajet de
chargement.

On rappelle que le critère de Dang Van recherche le cisaillement mésoscopique sur le plan le plus
critique. Mais, en réalité, il y a très peu de chance qu’un système de glissement du cristal puisse
coïncider avec le plan le plus critique obtenu par le critère de Dang Van. Donc le cristal présentera
une amplitude de cisaillement plus petite sur son système de glissement actif. Par conséquent, le
second nuage d’instants critiques obtenu sur le système de glissement le plus critique de chaque
grain largement en dessous de l’instant critique de la solution homogène.

Il est important de comprendre l’effet du gradient de contraintes dans ces simulations. À cause
du fort gradient de contraintes, seulement quelques grains localisés en fond de l’entaille subiront
de fortes contrainte, réduisant ainsi le risque d’alignement d’un système de glissement avec le plan
le plus critique. La majorité des grains subiront une contrainte moyenne appliquée sur le volume
élémentaire représentatif qui est inférieure à la contrainte au niveau du fond d’entaille.

Si le gradient de contraintes est faible, comme dans le cas de l’éprouvette lisse, alors tous les
grains subiront un même état de contraintes et la probabilité qu’un système de glissement d’un
grain puisse coïncider avec le plan le plus critique obtenu avec le critère de Dang Van est plus
élevée.

La figure D.8 illustre l’influence de l’orientation des grains sur le calcul des instants critiques.
On remarque que pour les trois maillages cristallins testés, les instants critiques couvrent la même
région et que les instants critiques les plus défavorables sont relativement proches. Une étude plus
quantitative de la distribution de l’orientation des grains et la distance à l’instant critique de la
solution homogène pourrait permettre de définir un facteur de fatigue d’entaille ou bien une distance
critique déjà utilisés pour les analyses en fatigue (Taylor, 1999).
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F��. D.6 — Deux nuages d’instants critiques des grains représentés dans le diagramme de Dang Van
pour deux chargements différents en tension répétée (T1, T2).

Lorsque le chargement appliqué augmente, les nuages de points obtenus sur les systèmes de
glissement critiques de chaque grain suivent l’instant critique de la solution homogène (voir figure
D.9). Toutefois, nous remarquons que la densité du nuage de point proche de la solution homogène
est plus petite que pour la simulation pour une entaille lisse. Ceci est une conséquence directe
du gradient de contraintes qui met l’accent sur un petit nombre de grains indépendamment de la
magnitude du chargement appliqué.
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F��. D.7 — Deux nuages d’instants critiques des grains représentés dans le diagramme de Dang Van
pour le cas de chargement en tension répétée pour une éprouvette entaillée. Le premier nuage est
déterminé en projetant les contraintes mésoscopiques sur le système de glissement le plus critique
et le deuxième nuage est obtenu par application sur chaque grain le critère de Dang Van.
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F��. D.8 — Trois nuages d’instants critiques des grains représentés dans le diagramme de Dang Van
pour trois différentes orientations du réseau cristallin (O1,O2,O3) dans le cas d’un chargement en
tension répétée pour une éprouvette entaillée.
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F��. D.9 — Deux nuages d’instants critiques des grains représentés dans le diagramme de Dang Van
pour deux chargements différents en tension répétée (T1, T2) pour une éprouvette entaillée.


