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La plupart des meécanismes sont lubrifies par undgehwne graisse ou plus
simplement de I'air. Dans tous ces mécanismespigegs sont en contact, frottent, dissipent
de I'énergie voire s’endommagent. Or les exigendesplus en plus fortes en terme de
réduction des colts et des masses ainsi qu’enissenoent des performances (puissances
transmises de plus en plus élevées) nécessitenbame connaissance des conditions de
fonctionnement et de contact afin d’améliorer lemposants en terme de durée de vie et de
réduction des puissances dissipées. C’est poujguoe suis intéresseé a I'étude, I'analyse et
la compréhension des phénoménes de fatigue dectattde dissipation d’énergie dans les
meécanismes lubrifiés.

Par ailleurs, jai toujours privilégié une démarcdans laquelle expérience et
modélisation sont fortement couplés. En effet, danges les actions que j'ai mené, l'outil
expérimental, bien souvent dédié, est venu en adwiittude pour analyser et comprendre
le phénomene. Puis le développement théoriquesanilides outils développés par ailleurs ou
par nos soins, a permis de donner des modélesesmpbustes et efficaces. Ces derniers ont
toujours été validés expérimentalement, soit s digpositifs « modeéles », soit sur des
dispositifs « réels ».

Ce mémoire Ss’intitule : « Analyse du comportemerds dsystemes mécaniques
lubrifiés ». Il fait état des activités de recherctiue jai développées depuis bientét une
quinzaine d’années et s’organise en quatre parties.

La premiere partie décrit I'activité de recherche gai mené sufamélioration et
'optimisation_des composants mécaniqgues lubrifiégt en particulier sur I'analyse de
leur tenue en fatigue de contact initi€e _en surfacéu travers des deux chapitres qui la
compose, I'un consacré a l'influence de la polltsmlide des lubrifiants sur la durée de vie
des mécanismes présentée dans le détail, 'autranfluences de la rugosité des surfaces, de
la sous-alimentation en lubrifiant et des addijéscherche a montrer la démarche adoptée et
les résultats obtenus.

La deuxieme partie déctianalyse et la réduction des pertes de puissanceaus les
transmissions _par_engrenageslLes deux chapitres portent, d’'une part, sur Ili@hce du
frottement a la denture sur le comportement dynaenies transmissions et sur les niveaux
de rendement et, d’autre part, sur le réle de tdikation des mobiles dentées et du piégeage
en fond de dents d’'un mélange air-huile sur legepeDans cette partie, il est fait, a nouveau,
démonstration de I'approche couplée expériences-isatién mais aussi d’'un ensemble de
solution simples et pratiques issues des analysewapt répondre a la problématique
d’augmentation des rendements dans les transmigsaorengrenages.

La troisieme partie apporte un ensemblg@édespectivesa court, moyen et long terme
dans chacune des activités présentées dans lesspantcédentes. Un certain nombre de
résultats préliminaires d’études en cours, permettiee mieux appréhender I'avenir des
thématiques développées.

Enfin, la quatrieme partie, qui vient clore ce mémoprésente ungynthese de mes
activités d’enseignant-chercheur
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PREMIERE PARTIE

AMELIORATION ET OPTIMISATION

DES COMPOSANTS MECANIQUES LUBRIFIES

ANALYSE DE LEUR TENUE

EN FATIGUE DE CONTACT INITIEE EN SURFACE

Particule de 80MoCrV40
apres passage
dans un contact élastohydrodynamique
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La durée de vie d'un mécanisme comme une turbirenaatique, un moteur
thermique de voiture ou de camion ou encore unestngsion par engrenages est liée
directement a celle de ses composants (palierdeBubu a roulements, cames, poussoirs,
chemises, pistons, segments, engrenages, joirtendréité...). Elle déterminera le cycle de
vie ou le temps d’utilisation entre deux phasesndéntenance ou de réparation du dispositif
gu’est I'avion, la voiture, le camion, la chainepteduction, etc. Il apparait alors capital pour
des raisons économiques, environnementales etodeitééd’ étre capable de prédire quelle
sera la durée de vie des composants donc du méeaudre du dispositif. Ainsi, le cycle de
vie d’'une voiture va étre, entre autres, lié a leédude vie de sa boite de vitesses, elle-méme
tributaire de la durée de vie des différents coraptss (paliers a roulements, engrenages,
synchroniseurs, fourchettes, joints d’étanchéité...).

La thématique de recherche qui consiste a anakyseronditions de contact entre les
différentes pieces d'un composant lubrifié pour d@duire un risque d’endommagement
s'inscrit donc pleinement dans ces problématiquesiudée de vie. La démarche adoptée
consiste, a partir du fonctionnement du mécanigpae éxemple, une boite de vitesses), a
déterminer les conditions de fonctionnement du aczsapt (roulements ou engrenages) ainsi
que des contacts en jeu (contact bille-bague demmnt ou entre dentures). Ensuite la mise
en place d’outils de simulation théoriques, numégjet/ou expérimentaux permet d’analyser
le fonctionnement et les sollicitations complexescdatact et d’identifier les mécanismes
d'endommagement. Enfin, I'établissement de coudeesisques d'endommagement permet
une évaluation de la durée de vie du contact étudi

La durée de vie de piéces en contact est donnde pemps de fonctionnement avant
I'apparition de dégradations ou endommagementsudedaces (usure, fatigue, plastification,
corrosion, érosion, abrasion...) liée a la répétiteyeclique du chargement induit par le
passage de corps roulants pour un palier a roulsnoenpar I'engrénement dans le cas d’'un
engrenage. Ainsi la fatigue de roulement de conf@otling Contact Fatigue, RCF), sujet
principal de nos études, est caractérisée par didmm de microfissures, micro-écailles
(arrachement de matiere de quelques pm?2 a l'échddle rugosités) et/ou écailles
(arrachement de matiére de plusieurs mm?2 a I'éelueilcontact), voir Figure 1 [1.1-1.5]. Il est
a noter que les engrenagistes préféreront le telenmicro-pitting et pitting pour le micro-
écaillage et I'écaillage alors que les roulemestigtilisent les termes micro-spalling et
spalling. Il est possible de classer ces endommeagenmon pas par leur aspect géoméetrique,
mais par leur origine. Il est alors fait mentionfdégue de contact initi€ée en sous-couche et
de fatigue de contact initiée en surface.

La premiére origine d’'endommagement est due a umevaise qualité des matériaux
des surfaces en contact, majoritairement des adars les applications mécaniques
courantes, donc a la présence de criques ou d’inokiginsi qu'a de mauvaises conditions
de montage et d’assemblage. Or, aujourd’hui, Liafice de la qualité des matériaux en
contact est bien identifiée, comprise et modélités.études menées [I.6, 1.7] ont permis une
amélioration permanentes des aciers depuis 40warisrg que la fatigue de contact initiée en
sous-couche a tendance a disparaitre et relevalplliscident. Ainsi, la fatigue de contact
initiée en surface devient prépondérante et leseaux défis a relever concernent I'influence
des défauts de surface, le réle du lubrifiant agpport des revétements. C’est pourquoi, nous
nous sommes concentrés sur I'analyse de quatreidesnarincipaux de la fatigue de contact
initiée en surface que sont l'influence des rugsside surface et du rodage, la pollution des
lubrifiants, l'influence des additifs dans les lifiants et celle de la sous-alimentation en
lubrifiant sur la durée de vie de contact.
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La premiere partie de ce mémoire consacrée a liaragbn et I'optimisation des
composants mécaniques lubrifiés et en particulieuatenue en fatigue de contact initiée en
surface se décompose en deux chapitres. Dans omepreemps, I'influence de la pollution
solide des lubrifiants sur la durée de vie des miéozes est abordée en détail afin de montrer
la démarche adoptée et les résultats obtenus. Dadeuxieme temps, les influences de la
rugosité des surfaces, de la sous-alimentatiomlenifibnt et des additifs sur la durée de vie
des surfaces en contact seront présentées, arsaftdés premiers résultats seront montrés.

d)

— 100 pm 500 pm
microfissures et
micro-écalilles : écaillage :
a) vue de la surface ; c) écaillage ;
b) vue de la coupe d) écaille
métallographique [1.9]

[1.8]
Figure 1 : Endommagements de fatigue de roulemenedcontact
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CHAPITRE |

| NFLUENCE DE LA POLLUTION SOLIDE
DES LUBRIFIANTS

SUR LA DUREE DE VIE DES MECANISMES

RESUME

La pollution solide des lubrifiants est une dessesude rupture des composants dans
les mécanismes (roulements dans les boites deastepar exemple). La compréhension du
processus d'indentation (création d'un défaut dia suite au passage d'un débris dans le
contact) ainsi que de la formation des endommagenpemmet de prédire le risque induit.

Ce chapitre résume les analyses menées et propesel@marche permettant de
prédire le risque de rupture.

MOTS CLEFS .
Pollution solide des lubrifiants ; contact ; lubétion ; fatigue de contact

SOMMAIRE
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1 - INTRODUCTION

Dans de nombreuses applications, le lubrifiantieabtun vaste spectre de particules
de tailles et de propriétés trés variées et qusar® que partiellement supprimées par les
filtres. Lorsque ces particules passent dans utacbtubrifié fortement chargé désigné sous
le terme de contact élastohydrodynamique (EHDgselhissent a la surface des pieces en
contact des empreintes appelées indents. L'indemeprésente pas de risque de rupture du
mécanisme en lui-méme. Par contre, il joue le d@leconcentrateur de contraintes et peut a
terme, du fait des cycles de chargement, conduiterlommagement des surfaces en
contact. Un des composants mécaniques lubrifiéplles sensibles a ce phénomene est le
palier a roulements. En effet, les charges trarsemisont importantes (plusieurs giga Pascals
[GPa] en terme de pression de Hertz) et la finit@s surfaces des corps roulants et des
bagues est trés élevée (Ra, écart moyen arithmépigueapport a la ligne moyenne de la
rugosité des surfaces, de l'ordre de 0.02 a 0.1. i&impsi, le moindre défaut sur une des
surfaces comme par exemple un indent, peut conduaelestruction du roulement.

De nombreuses études ont porté sur la durée déegieoulements fonctionnant avec
un lubrifiant pollué pour divers niveaux de filicat. Tallian fait figure de pionnier tant d’'un
point de vue numérique ib] qu’expérimental [h1]. Citons également les travaux
expérimentaux de Fitzsimmons et Clevenger2]). Perroto et al. [L3], Loewenthal et al.
[I.14, 1.15], Lor6sh [la6] et, plus récemment, de Averbach et al7]l. Nixon et Zantopulos
[I.18], Sayles et MacPherson14] et Chao et al. [20]. Les principales conclusions sont que
les polluants sont pénalisants pour la durée dewimulement et que la réduction de celle-ci
dépend du niveau de filtration ou de la nature alugpnt.

loannides et al. ont concentré leurs efforts suntalélisation de I'effet d’un indent
unique sur le champ de pression et le champ deraiot@s pour des contacts secs
(stationnaire) ou EHD (roulement pur)2fl- 1.26]. Plus récemment, d’autres auteurs ont
focalisé leur travail sur les effets du taux desgiment sur le champ de pression EHD et le
champ de contraintes 3¥- 1.35]. Néanmoins, ils n'ont pas donné une explicatitysue
satisfaisante (le coefficient de frottement, biare daible dans la plupart des applications
EHD, est souvent montré comme le parametre prifjcifia ne fournissent pas non plus
d’informations quantitatives sur I'effet du taux glessement.

Enfin un dispositif bille-plan avec la techniquetigpe d’interférométrie développé
par Cameron [86] a été utilisé la premiére fois par Wedeven etabos[137, 1.38] ou par
Kaneta [I39] pour observer I'épaisseur du film de lubrifiantt@ur d’'indents et de rainures
produits artificiellement. L'observation de I'enérét de la déformation de particules dans les
contacts EHD a été plus tard le sujet de rechernghiesipalement expérimentales a Imperial
College [l40- 1.47].

Ce chapitre est divisé en trois sections. Un résdagmécanismes d’indentation et
des conséquences sur la fatigue de roulementaretiésurface est donné tout d’abord. Puis,
les analyses menées numériquement et expérimemtaieafin de prédire le risque
d'endommagement lié a ce type de défaut sont géeserEnfin une démarche de prédiction
du risque d'endommagement lié a la présence datd@fales surfaces est montrée.
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2 - INDENTATION DES SURFACES[1.48- 1.52]

L’indentation de surfaces métalliques due au pa&ssdg particules solides en
suspension dans I'huile a été étudiée au moyenighme de pollution (Figure 3, [1.52]) congu
pour maintenir un niveau constant de pollution ldes tests sur des disques avec des
particules de natures (métalligue, SAE AFTD, caablret de tailles (de 0 a 100 um)
différentes. Ce banc a été couplé a une machimnksques hautes performances (Figure 2,
[1.53]) et ceci pour diverses conditions de fonatiement en termes de pression maximale de
Hertz, de vitesse de roulement et de taux de ghisaé

paliers cylindrique hydrostatiques Réservoir

Huile

+
Moteur 2 Polluants

Capteur
Moteur 1

Filtres de 12 et 3 ym

Pompe Vannes

, . 3 voies
Disques a tester

Compteur de particules

Figure 2 : Machine bi-disques
hautes performances

Figure 3 : Banc de pollution

2.1 Déformation ou fragmentation des particules et indets produits

Des investigations expérimentales concernant laesdration et la forme d’'indents
dus aux particules sphériques métalliques [I.53)irdtuence de la nature et de la taille des
particules solides sur les caractéristiques desnitsd[l.51] ont été menées avec un lubrifiant
dont la pollution était contrdlée (nature, concatidn et taille). Quatre polluants différents
ont été utilisés (Figure 4) classés en famille @iure suivant leur comportement en
indentation (ductile, fragile ou céramiques).

I Il @) iy P Aaum, el i y = ~ el i) Sea Bl
(a) 80MoCrVv40 (M50) (b) SAE AFT (c) BC (d) SiC
ductile fragile céramiques
Figure 4 — Vue de différents polluants.
(a) poudre d'acier (80MoCrV40 ou M50, distribution: 0-100 um, masse volumigue : 7800 kg/m3)
(b) Arizona Fine Test Dust (SAE AFTD, distribution: 0-100 um, masse volumique : 2650 kg/m3)

(c) Carbure de Bore (BC, taille moyenne : 45 um, masse volumigue : 248%4n3)
(d) Carbure de Silicium (SiC, taille moyenne : 45 m, masse volumique : 3110 kg/m3)
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Les principales conclusions de cette étude sordursntes :

1. Quelgue soit la taille des particules et enipalier si elle est supérieure a
I'épaisseur de film lubrifiant (qui est de I'orddes micrométre pour les contacts EHD), les
particules passe dans le contact et indentenulésces.

2. Les particules fragiles explosent dans I'enttéecontact EHD, produisant de
petits fragments. Les débris plus gros que I'épaisgdu film lubrifiant indentent alors
faiblement les surfaces comme cela est montré satiguement a la Figure 5(a).

3. Les particules céramiques se brisent égalemens dantrée du contact,
produisant des fragments plus gros que ceux dus pauticules fragiles. Les indents
provoqués sont plus larges, profonds et ont dedsbabrupts, Figure 5 (b). De plus, Les
indents produits ont tendance a étre petits, pefopds et dispersés sur les surfaces pour des
vitesses de roulement élevées, tandis que ceuxnassgour de faibles vitesses sont
beaucoup plus larges et profonds.

4, Les particules ductiles sont laminées lorsgeselont piégées dans le contact.
Elles produisent des indents larges et peu profdods|a taille est liée au diametre initial des
particules, Figure 5 (c).

(a) Fragile (b) Céramique (c) Ductile
(SAE AFTD) (B4C ; SiC) (80MoCrV40 ou M50)

Vitesse faible

Figure 5 : Déformation ou fragmentation de particuks
pour diverses natures de particules

Il faut souligner que les particules métalliques lanparticularité de se déformer en
trois étapes. Il y a tout d’abord une indentatitastdplastique des surfaces par la particule
puis celle-ci est laminée avant d’étre éjectée weleur donne une forme de "soucoupe
volante" apres déformation et crée un curieux tfaos I'indent (Figure 6, [I1.51]).

forme de la particule aprés passage dans le contact forme de I'indent
5 - - ‘ 2 = T I TN

i =
|- T T

—_ 10pm — NI — 50 um

Figure 6 : Déformation des particules ductiles etndents engendrés
en condition de roulement pur

Il a été montré que, pour I'ensemble des conditidasfonctionnement étudiées en
roulement pur et pour les particules ductiles,dmbre des indents sur les pistes de roulement
peut étre estimé a partir de la concentration eticpées dans le volume initial. En effet, le
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taux d’entrée des particules, rapport entre la eotration des particules dans le contact sur
celle dans le volume initial, est proche de 1.

Un bourrelet est également observé autour des isdphis marqué derriere I'indent
suivant le sens de déplacement des surfaces (gkatgseut étre expliqué facilement par la
direction des forces de frottement qui agissentesiparticules lorsqu’elles sont piégées dans
le contact et qui ont tendance a les éjecter dtactn

Enfin, en condition de roulement pur, aucune palion’est restée incrustée a la
surface. De plus, il a été observé que la variad®ia vitesse de roulement n’influence que la
profondeur des indents, les autres dimensionsmeglantiques. Par contre, la nuance de
I'acier des contre faces et la variation de la ghan'apportent pas de changement sur la
forme et la dimension des indents. Il est a noter lg présence de glissement, méme faible,
modifie de facon importante le faciés des indebtis éorme des particules. Le glissement a
eégalement la particularité d’étaler les particwjaspassent dans la zone centrale de la piste de
roulement dans le sens du frottement (Figure 7).

particule déformée | indent

(U1-U2)/(U1+U2)=6%

oL W g e

‘F-iqure 7 Déforrﬁatio des particules ductiles etnidents engendrés
en condition de glissement

2.2 Existence d’'un site spécifique de fatigue [1.54]

Les indents en eux-mémes ne présentent pas udaggér pour les surfaces et donc
pour les pieces en contact. Néanmoins, le passatjgue de cet indent dans le contact et la
modification du champ de pression et de contraiqdest conduire a la formation de
microfissures qui peuvent produire de I'écaillage.

Les conséquences de lindentation en terme deufatide surface ont donc été
abordées sur le plan expérimental et théorique.déag approches permettent d’éclairer les
mécanismes d’endommagement [I.54]. Les essaistéraffectués toujours sur machine bi-
disques avec une éprouvette lisse et une autreder@iée par le passage de poudre de
80MoCrV40. Les simulations numériques ont été séals en parallele pour les mémes
conditions de fonctionnement en utilisant un modgde contact linéaire EHD transitoire
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associé au calcul de I'état de contrainte élastidares le massif. En couplant le modéle
transitoire EHD avec le calcul du champ des contiegia chaque pas de temps, il est possible
de suivre I'évolution du maximum de la contrainteaisaillement sous la surface en termes
d’amplitude et de position. Il faut rappeler quetilisation d’'un modéle EHD linéaire alors
que les indents sont approximativement axisymétsicqegd une premiere étape. Néanmoins,
cette analyse donne des informations réalistesiattatives pour effectuer une comparaison
avec nos études expérimentales.

Les essais de fatigue ont été réalisés avec un dauglissement de +1,5%, une
pression maximale de Hertz de 3 ou 3,5 GPa, uressgt moyenne de 40 m/s, avec des
éprouvettes en acier 100Cr6 et un lubrifiant de typL-L-23699 a une température de 80°C.
Ces expériences ont montré que la fatigue de raaneest initiee en aval du défaut suivant la
direction de glissement (ou de frottement), comenmobntre la Figure 8. Il faut noter que les
directions de glissement et de frottement sonndgfidans le méme sens que la direction de
roulement lorsque la surface est la plus lent@ ete@s inverse pour la surface la plus rapide.

Uz=Ul
q

indent

écaillage

U1|

Sens du roulement

—_—

Roulement pur

(@)

¢caillage

Glissement

—
U2z > Ul

-

indent

¢caillage

U1
—>

Sens du roulement

—p
Indent

sur la surface rapide

(b)

Glissement

_»
Uz <

—>

indent

¢caillage

Ui

Sens du roulement

—p
Indent

sur la surface lente

()

Fiqure 8 : Site d’initiation d’écaillages dus a unindent.

(a) roulement pur ; (b) glissement négatif (indentwr la surface rapide) ;

(c) glissement positif (indent sur la surface lenle

Cette conclusion expérimentale a été confirmée lpearrésultats de simulations
numériques (Figure 9). En effet, il apparait quaménomeéne hydrodynamique est a I'origine
des surcontraintes au voisinage de l'indent. Dansaldre des simulations numériques, le
frottement en surface n’'est pas considéré. Pourctagacts correctement lubrifiés, le
frottement est souvent de I'ordre de 5% ce quigsgmte une valeur faible n’influencant pas
la répartition des contraintes en sous-couchestl e noter qu’il faut un coefficient de
frottement au moins de I'ordre de 10% (cas de terteontacts secs) pour que le champ des
contraintes soit significativement modifié. Le phéréme hydrodynamique observé est lié a la
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micro géométrie résiduelle du défaut de surfacesfea-dire apres déformation élastique dans
la zone haute pression) et a I'écoulement du ligintifentre les surfaces en mouvement relatif.

(U1-U2)/(U1+U2)=+1.5% (U1-U2)/(U1+U2)=-1.5%
indent sur la surface lente indent sur la surface rapide
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Figure 9 : Distribution de pression, épaisseur ddalim de lubrifiant et champ de
contrainte élastigue de cisaillement

Cet effet hydrodynamique s’explique par le phéncenéa I'indent induit (observable
dans les expériences menées par Wedeven [.38hmetH [I.39]) et ses conséquences. En
effet, la présence simultanée d’'un indent "réeld’eh glissement relatif entre les surfaces en
contact va donner naissance a un indent "induigufe 10). Ce phénomene est lié d'une part
a la forte variation de la viscosité du lubrifiattuile ou graisse) avec la pression
(piézoviscosité) qui fait passer le lubrifiant d'état liquide a un état vitreux (ou quasi-solide)
des son entrée dans le contact EHD, et d’autre dat poche de lubrifiant initialement
emprisonnée dans cette cavité qui va se déplackr dtesse moyenne des surfaces
(U1+U2)/2. L'indent "induit" s’éloigne progressivemt de l'indent "réel” a la vitesse (U1-
U2)/2. Le déplacement relatif de cette poche deiflabht a I'état vitreux qui crée cet indent
"induit" produit un maximum de contraintes en agtall'indent "réel" selon la direction de
glissement ou de frottement.
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Fiqure 10 : Phénomeéne de I'indent induit

3 - RISQUE_D'ENDOMMAGEMENT EN PRESENCE_D'INDENTS [I.50,
.55,1.56,1.8, 1.58]

Un des problemes majeurs lorsque la fatigue desesfindentées avec des particules
(procédure décrite ci-dessus) est étudiée expéraienéent, est la durée importante des essais
et le caractere aléatoire de I'étude. En effet, m&i est possible de contréler le nhombre
d’indents produits, leur position et leur formeieat d’un indent a I'autre. C’est pourquoi des
indents dits « artificiels », c’est-a-dire produdtgec un indenteur Rockwell, ont été utilisés.
Ainsi, il est possible de contrbler leurs nombeglld et position. Des études expérimentales
ont été complétées avec des analyses théoriques.

3.1 Détermination du risque d’endommagement [I.55, 1.5

Pour arriver a I'évaluation du risque (probabilf@e les surfaces en contact
s’'endommagent), il faut tout d’abord déterminecth@amp de pression induit par les surfaces
en contact ainsi que le champ de contraintes gdiéeoule. La distribution de pression a été
calculée en utilisant un modele de contact seart@dsionnel. Ce choix a été motivé par le
fait que : (i) il permet de faire ressortir les séguences issues des déformations élastiques
des massifs ; (ii) le contact sec correspond &igtote des contacts lubrifiés. Ce dernier
point peut étre mis en évidence a l'aide de messuesdispositif bille-plan couplé a un
spectrometre Raman (Figure 11, [1.57]).
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Figure 11 : Distribution des pressions [I.57]
(a) mesurée (M=64, L = 46) ; (b) mesurée (M=185, L29) :
(c) calculée dans le cas sec

Selon les dimensions de l'indent (profondeur, digienét hauteur des bourrelets), trois
configurations de contact ont été identifiées (FegLR) :

1. zone A : l'aire de contact est continue, I'indest ®talement absorbé par les
déformations élastiques des surfaces en contact ;

2. zone B : une zone intermédiaire ;

3. zone C: l'aire de contact est discontinue, le gharent est supporté seulement
par les bourrelets.

Dans la plupart des cas réels, le contact indemtéespond au cas A ou B. Il est a
noter que le pic de pression dd a lindent et défomme la difféerence entre la pression
maximale et la pression de Hertz a ce point augenavec la pente de l'indent (rapport entre
la profondeur et le diametre) et diminue avec lraegtation du rayon de courbure des
bourrelets [I.50, 1.55].

Une fois le champ de pression connu, il est alossiple de déterminer le champ de
contraintes associé. La contrainte de cisaillemsatimal qui dépend directement du pic de
pression est prise comme critéere de fatigue. Lagorée d’'un indent conduit a des volumes
surcontraints importants dans les corps en comtagiour des indents avec une pente et un
rayon de courbure constants, ce volume surconteginproportionnel au cube du diametre
des indents [1.50, 1.55].
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Figure 12 : Distribution des pressions adimensionrss
(A) aire de contact continue ; (B) zone transitoire
(C) aire de contact discontinue

3.1.1 Limite d’endurance

La limite d’endurance H appelée limite de durée de vie infinie, est défen terme
de pression de Hertz comme la valeur maximale quiprovoque aucune déformation
plastique locale dans le matériau [I.6]. Cela peroree premiere approximation du risque
potentiel d’endommagement. Pour définir cette Emike maximum de la contrainte de
cisaillement maximale est comparé a la limite @ast en cisaillement mesurée a 20 pdef.
Cette déformation correspond a la distance moypanmurue par les dislocations entre deux
obstacles s’opposant a leur mouvement dans lessacreulements [l.6].

Le maximum de la contrainte de cisaillement max@mmut étre relié par une formule
simple a la surpression induite par lI'indent [I.56]

Ce critere de limite d’endurance est habituellenmesté en valeurs dimensionnées.
Pour une pression maximale de Hertz, la géométrigirlent pour laquelle le maximum de
la contrainte de cisaillement maximale reste ieidria la limite élastique de cisaillement est
déterminée. Par exemple, pour un acier a roulem®®Cr6, la limite élastique en
cisaillement est égale a 915 MPa et la limite d’eadce H est donnée a la Figure 13.

Cette figure est directement utilisable puisqueéeaen valeurs dimensionnées. Il faut
néanmoins noter qu’elle dépend directement des igtéprdu matériau considéré. Cette
limite d’endurance est basée sur un critere locakereprésentative de la séveérité du contact.
Par exemple, pour un ratio profondeur sur diangtrelent de 0,075, si la pression maximale
de Hertz est supérieure a 1 GPa, alors, il y aieisendommagement.

Néanmoins, ce critere ne permet pas de dire, ed’eadommagement, quelle sera la
réduction de durée de vie. Pour cela, une analysevalemes contraints doit étre prise en
compte.
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0.0
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profondeur/diametre

Figure 13 : Limite d’endurance H;
pour I'acier 100Cr6 et une surface indentée

3.1.2 Risque d’endommagement

Le risque d’endommagement peut-étre défini comnfadieur de réduction de durée
de vie par rapport a une référence. Il est alorsibles par exemple, de comparer des risques
d’endommagement pour des indents de géométriaelitie.

Connaissant les champs de pression et de contraingst alors possible de définir un
risque d’endommagement en intégrant les contramhesisaillement maximal sur le volume
contraint, de facon similaire a loannides-Harri§9]. Il est en effet nécessaire de prendre en
compte la notion de volume, car pour deux géongttimdents différentes, le méme niveau
maximum de la contrainte de cisaillement maximabgsndes volumes contraints différents
peuvent étre observés [1.56]. Cette difference womad évidemment a des risques
d’endommagement et donc a des durées de vie difsreDes abaques de risque [I.56]
(Figure 14) peuvent alors étre définis.

La prise en compte des contraintes résiduelles dukesdéformation plastique des
surfaces lors de l'indentation par une particulédso I'utilisation des méthodes de type
Eléments Finis permet d’estimer leur valeur aing tgur influence sur la durée de vie. Il a
d’ailleurs été démontré que leur influence étastfaible [I.24]. Ceci peut-étre également
abordé expérimentalement. En effet, lors d’essas a@es disques indentés artificiellement,
les endommagements, en condition de roulement gguproduisent principalement sur le
disque dit « lisse », c'est-a-dire en contre facaes indents a la surface. Or, comme la pente
de Weibull est trés raide, la variation de la duléevie est faible. Aussi, il est possible de
remplacer le disque lisse par un autre juste agaat’endommagement n’apparaisse. Ainsi,
la durée de vie du disque indenté est 1.9 plusitapte que celle du lisse. Ceci montre que le
champ de contraintes résiduelles protége autoufimdent. De ce fait, les contraintes
résiduelles sont principalement compressive entiakent la propagation de fissures. Pour
expliquer la différence entre les observations migués et expérimentales, il faut noter que
'analyse par Eléments Finis modélise une indemtaliente de la surface. Il est possible que,
de ce fait, les contraintes résiduelles (compregsiveipalement) soient mal estimées.
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Figure 14 : Abaques de risques adimensionnés
(K représente le rayon de courbure des bourrelets)

3.2 Observations expérimentales [1.8, 1.58]

L'utilisation d’indent artificiel a permis d’étudida réduction de durée de vie induite
ainsi que le processus d’endommagement en foncle&n conditions de contact et de la
géomeétrie des indents. Ainsi, I'évolution de lagétrie des indents et des endommagements
aux cours des cycles de contact a été analysés.[ll5a été montré, par exemple, que
I'indent atteint une géométrie déformée stabiliagecours des premiers milliers de cycles et
gue I'évolution du micro-écaillage autour des indedt relativement lente.

L’influence des différentes conditions de contacer particulier celle des conditions
de roulement-glissement a également été observé&® [l est apparu que le type
d’endommagement (microfissuration, micro-écaillagerillage) et sa localisation dépendent
directement des conditions de glissement (Figuje@é&ci rejoint les observations faites avec
des indents dus a des débris (8§ 2.2). Par exemmppgeeence d'un glissement positif ('indent
est présent sur la surface lente), des endommagerapparaissent a la fois sur la surface
lisse et indentée (Figure 16). Sur la surface [lisks microfissures peu propagées sont
observées et conduisent & des micro écailles dé Bra de profond maximum. En effet, la
direction de déplacement de la charge tend a refeles fissures et a stopper la propagation.
Pour la surface indentée, en avant de l'indentnsiadirection de glissement, une fissure se
développe et propagera certainement jusqu’a lapdafur de Hertz pour produire une écaille.
Cette fissure est provoquée par la présence degeépents. En arriére de I'indent, dues aux
effets géométriques et hydrodynamiques, des mgswfes propagent jusqu’a environ 4 um
de profondeur. Néanmoins, comme lindent est enviéo d'une zone déformée
plastiquement, la propagation des fissures est BlquLa Figure 17 présente
schématiquement, pour cette condition de glissenpesitif, les sites d'initiation et de
propagation des fissures.
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3.3 Prédiction du risque d’endommagement en présenceiddents [1.56]

A partir des développements théoriques et des wédtsens expérimentales, il est
possible de prédire une réduction de durée delbdedémarche, présentée en détail dans
I'article [I.56], se décompose en trois étapes a partir des conditions de contact et de la
géométrie des indents, la pente adimensionnéeimgefit est déterminée ; 2) ensuite, le
risque de référence adimensionné est détermingide lde I'abaque (Figure 14) ; 3) enfin le
facteur de réduction de durée de vie rapportédaui@e de vie d’'un cas sans endommagement
est déduit.

En utilisant cette démarche, il est possible delipgéla réduction de durée de vie
relative pour deux surfaces qui comportent des ntedaele géométries différentes. Par
exemple, si deux indents artificiels ont été réalis partir de charges différentes sur le
pénétrateur (20 et 50 kg), leurs géométries satiffiérentes (Figure 18). Pour des conditions
de contact particulieres (pression maximale dezHaet 3.5 GPa, demi-largeur de contact de
0.953 mm et pour des aciers 100Cr6), I'estimatiemétiuction de durée de vie entre les deux
cas en considérant un seul indent est de 9. Daraslele plusieurs indents sur la surface, le
principe de cumulation de dommage peut étre appliqtiest-a-dire que le risque total
correspond a la somme des produits nombre d’indnte géométrie donnée par le risque
associé.

10.0 | | 10.0

0.0 | - 0.0
-10.0 1 "\ -10.0 1
-20.0 1 -20.0 1
3004 A -30.0 1
-40.0 ‘ | | -40.0

250 -125 0 125 250 -250 -125 0 125 250
D1 (20 Kg) D2 (50 Kg)

Figure 18 : Profils d'indents artificiels
(dimensions en pm)

De nombreux tests de fatigue ont été realisés aléerents indents [1.58]. Par
exemple, I'essai n°1 a été réalisé avec 12 inddatsype D2 régulierement répartis sur la
surface d’un disque et I'essai n°2 avec 24 inddat/pe D1. La durée de vie obtenue était de
68.7 et 13.2 millions de cycles respectivementrdmoort des risques prédits donnait quant a
lui 4.6 & comparer au 5.2 qui correspond au rapm@$ durées de vie obtenues
expérimentalement.

4 - CONCLUSION DE CHAPITRE

Les mécanismes d’indentation lors du passage desdglp de particules solides dans
les contacts lubrifiés ont été observés et ont [ediétablir une classification a partir des
propriétés des matériaux des débris (ductile, lrEagéramique). Ensuite, la fatigue de contact
qui en résulte a été analysée et des sites spéxsfidendommagement ont été mis en avant
(fatigue initiee en aval selon la direction de ggisient ou de frottement). En utilisant des
indents artificiels, il a été possible de réalisler nombreux essais afin d’identifier les
mécanismes d’endommagement selon les conditionsrttact et d’analyser les réductions de
durées de vie suivant le nombre et la géométrieldimuts. Enfin, a partir de développements
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théoriques, un abaque de réduction de durée deermettant la prédiction du risque en
fonction des indents (nombre, géométrie) et desitiond de contact a été mis en place.
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CHAPITRE |l

| NFLUENCE DE LA RUGOSITE,
DE LA SOUSALIMENTATION EN LUBRIFIANT ET
DES ADDITIFS

SUR LA DUREE DE VIE DES MECANISMES

RESUME

Les trois autres causes principales d’endommagenentsurfaces (rugosité, sous-
alimentation et additifs) sont présentées et apalysdans ce chapitre. La description des
mécanismes qui conduisent a 'endommagement airesidgs méthodes de prédiction sont
décrites.

MOTS CLEFS .
Rugosité, sous-alimentation, additifs ; contaabrification ; fatigue de contact
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1 - INTRODUCTION

La rugosité des surfaces (défauts micro geomesigiee la surface réelle) ou la
finition des surfaces est I'une des causes d’endmyament des piéces en contact [1.60]. En
effet, présente a la surface de toute piece méganiglle a une influence a la fois sur la
disparition du film lubrifiant et sur les niveaux dentraintes des pieces en contact. Ainsi,
'endommagement qui en découle peut-étre soit dopgge (scuffing ou skidding) ou du
micro et macro-écaillage (Figure 19, [1.3]).

Il est a noter que l'effet de la rugosité est galenent plus important pour les
engrenages pour lesquels I'écart moyen arithmétigagvarie de 0.4 a 0.8 um par rapport au
contact came-poussoir (Ra de 0.2 a 0.5 um) et @aubements (Ra compris entre 0.02 et 0.1

pm).

A TR Tand
grippage age
Figure 19 : Endommagements induits par la rugosité

¥

La sous-alimentation qui est causée par des géamté lubrifiant a I'entrée du contact
insuffisantes, augmente également le risque d@amdagement. En effet, il est maintenant
bien établi qu'une réduction de la quantité de ifidort disponible provoque une diminution
de I'épaisseur du film séparateur [1.61, 1.62]. &mbinant les effets de la sous-alimentation
et de la rugosité des surfaces, il peut étre caqalils auront un effet important sur la durée
de vie. Récemment, Venner et al. [I.63] ont établie relation entre la déformation
d’amplitude d’'une rugosité sinusoidale et les pa&tags de contact comme la quantité de
lubrifiant disponible.

Enfin, les lubrifiants (huiles ou graisses) compod&in produit de base et d’additifs
chimiques interagissent entre eux et avec les aesfan contact. Des études ont montré que
les additifs présents pouvaient avoir un effet fffasiais aussi négatif sur le comportement en
fatigue des pieces mécanique [I.64- 1.68] suivastdonditions de contact. Ainsi a l'intérieur
d’'un mécanisme de type boite de vitesses pourdfaabile, alors que le lubrifiant est concu
pour assurer de bonnes performances aux engreeagasx synchroniseurs, il arrive que
certains additifs conduisent a la ruine des pafei@ulements.

Ce chapitre présente dans un premier temps lesop@ements analytiques conduits
sur les distributions de pressions et les rédustde durée de vie induits en présence de
surface rugueuses. Le modéle établi est ensuitel@tau cas des contacts lubrifiés et sous
alimentés en lubrifiant.

Dans un deuxieme temps, la problématique de l'amfte des additifs sur la durée de
vie est abordée.
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2 - INFLUENCE DE LA RUGOSITE SUR LA FATIGUE DE_CONTACT

[1.69]

La présence de rugosité sur les surfaces en cantadifie la distribution normale de
pression. Afin de prévoir la durée de vie en faigies composants, il est d'abord nécessaire
de déterminer ce champ de pression en utilisantuspimodéle numérique [1.70] soit une
approche analytique, développée ci-apres. A notex, @n utilisant les transformées de
Fourier rapides (FFT), toute surface rugueuse ggatdécomposée en série sinusoidale. La
surpressionAp, définie comme la différence entre la pressiorximale et la pression
hertzienne au point ou la pression atteint un marimpeut étre calculée suivant la
configuration de contact [1.69, 1.71] en fonctiom parametre de Johnsop,[l.72].

- TE’ amp
X= 2 A <1 >1
Configuration
de contact
continue discontinue
pression maximale, p p=(L+X)py p=2./xpy
.Surpr.essur)n AP:Q:X AP:@:Z&_l
adimensionné&\P Ph Ph
rapport entre
Iaire de contact Aa_q An_ 2
apparente, A A, A, X
et I'aire réelle, A
avec R, pression maximale de Hertz ; E’, module de Yoéagivalent ; amp, amplitude de |la
rugosité sinusoidale &t longueur d’'onde de la rugosité sinusoidale

Tableau 1 : Pressions et aires de contact suivamt tonfiguration de contact

Pour un contact rugueux, la distribution de prasgeut étre considérée comme la
superposition de la pression due aux surfacesslisse@'une modulation due a la rugosité.
Cette modulation dépend de deux parametres : litardel et la longueur d'onde de la
rugosité.

2.1 Contrainte de cisaillement maximale

Pour un contact hertzien linéigue ou ponctuel,diewr et la position de la contrainte
de cisaillement maximaler{.) dépendent de la pression maximale de Herty éPde la
demi-largeur de contact (a pour le cas ponctuelgtur le cas linéique) :

« contact ponctuel T, =1, /P,=0.31; Z=z/a= 0.4¢

« contact linéique T ., =T1,,/P,=0.3C; Z=z/a= 0.7¢
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Pour un contact rugueux, le champ de contrainteleestuperposition du champ
hertzien et de celui d0 a la rugosité. A partir dgpothéses des massifs semi-infinis et en
utilisant les transformées de Fourier, le maximwntadcontrainte de cisaillement maximale et
sa position sont calculés :

= ma -1187AP.0.3226 y L= Z/a=L
031p,, 21ma

max
Ainsi, il est montré que le maximum de la contraide cisaillement maximale est
observé a la profondeur de Hertz jusqiR=0.57 soitx=0.57 et proche de la surface pour
¥x=0.57. En utilisant un modéle numérique [I.70], lésultats précédents sont confirmés. La
Figure 20 donne le maximum de la contrainte deil@sgent maximale en fonction du
parametre.

0.04

0.035

0.03

0.025

0.02

zla

Taumax

0.015 +

0.01

0.005

O valeurs numériques —— valeurs analytiques
Figure 20 : Contrainte de cisaillement maximale du@ la rugosité

2.2 Limite d’endurance

Comme dans le cas de la pollution solide des laotf, une limite d’endurance;H
peut étre définie. La limite d’endurance est totgotracée en valeurs dimensionnées (pour
une pression maximale de Hertz donnée, la géonu#ria surface rugueuse pour laquelle la
contrainte de cisaillement maximale est inférieark limite élastique est déterminée). Par
exemple pour un acier 100Cr6 avec une limite @astien cisaillement de 915 MPa, la limite
d’endurance klest donnée a la Figure 21.

2.3Volume contraint

Le niveau de contrainte et le volume surcontraomt $s deux parametres principaux
déterminant la durée de vie en fatigue de confgotr un contact rugueux, le niveau de
contrainte dépend directement de la surpressionFigare 22 montre la distribution de
pression et les champs de contrainte élastiquesiasgour deux surfaces rugueuses.
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Fiqure 21 : Limite d’endurance H; pour I'acier 100Cr6

Le rapport amplitude sur longueur d’onde, penteladeugosité, est constant, mais
chacune des caractéristiques est divisée par 2 ebrfiguration correspond a un contact
discontinu. La surpression dépend directement gerde de la rugosité et est donc identique
dans les deux cas. Le volume surcontraint ass@pérdl uniquement de la longueur d’onde
(aires elliptiques de demi largeuks/(5a) et A /(4a)).

amp= 0.000405A = 0.09

: :
& 15t 4| st
= 5
1 4 1
o | . . . ! o [
1 05 05 1 1

amp= 0.00081A =0.18

[\J

Fiqure 22 : Pression adimensionnée et contrainte dgsaillement maximale

2.4 Courbe de risque d’endommagement

Le risque est défini de la méme maniére que pamdbmmagement lié a la pollution
des lubrifiants. Le risque d'endommagement adimeng quant a lui correspond au rapport
du risque pour un contact rugueux sur le risquen @antact lisse sous la méme pression
maximale de Hertz. A partir des résultats précédenir la valeur et la position de la
contrainte de cisaillement maximale et des volugwtgraints, le risque adimensionné pour
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un contact rugueux peut étre obtenu analytiquenfegti(e 23) :

jTr?)t/;th
R =V A 40

= T +1
¢ stﬂs dv 132xa ™

smooth
\Y

140

120

100 +-----

60 -

80 -
40 +----- :

20 t--- ool

TlO

max

a
Figure 23 : Risque adimensionné

Quelgues expériences confirment que I'approchésdae d'endommagement pourrait
donner une bonne idée de la réduction de duréedmvfatigue [I.71].

2.5Extension aux contacts lubrifiés avec ou sans soaBmentation en
lubrifiant [1.73]

A partir des résultats développés par Morales-Eespjal. [I.74], il est possible de
calculer les perturbations du champ de pressld®) (pour une rugosité sinusoidale et un
lubrifiant incompressible en fonction de défni au 82 du chapitre Il et de Aet A
respectivement I'amplitude déformée et initialdaleugositeé :

(A
AP = yx|1—
X{ Aj

Le ratio A/A;, étudié et deécrit par Venner et al. [I.75] dépelkctement de la
longueur d’entrée du contact lubrifié [I.76] caéetée par,/L/M (M et L étant les
parametres de Moes qui permettent de décrire utaclubrifie). Récemment, Venner et al.
[1.63] ont montré que, dans le cas d’un contacssalimenté en lubrifiant (c'est-a-dire lorsque
la quantité d’huile a I'entrée du contact, nommgge ést inférieure a la quantité d’huile dans
un contact sur-alimentéd), le ratio A/A; est modifié et dépend directement dg diou la
définition du paramétré] (présenté ci-aprés dans le cas d’une rugositétiatigale, c’est &
dire orientée selon la direction de roulement) :
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3/2

e A M [l+(hon/mﬁ )y]l/v

a L hoil/ Ilff

y est un paramétre qui dépend des conditions deaciofit6l]. A partir de cette
nouvelle expression, il est alors possible de catdal distribution de pression :

1
AP = y|1- . -
X( 1+0.1%3 0.015¢ 2)}

Une approche similaire dans le cas d'une rugosi€étchnsversale (perpendiculaire a
la direction de roulement) [I.74], a permis d’etiggr une comparaison entre les résultats
analytiques et numériques (Figure 24, [1.63]). Andition de rester dans le domaine de
validité (amplitude initiale inférieure a 20% dépaisseur de film lubrifiant dans un contact
sur alimenté), I'erreur relative est inférieur a 8%

1 M=20, L=10
173
14 ]

15¢

roulement pur.

Rugosité
transversale,

AMa=1/2.
05}

hoil/hcff=co
(h,1,1/2,1/3,1/4

-25 -2 -15 -1 -05 0 0.5 1 15

Figure 24 : Champ de pression adimensionné

En réutilisant les résultats précédents pour tugsd’endommagement en remplacant
AP par son expression dans le cas d’'un contacffilybiti est alors possible de redéfinir un
risque pour les contacts lubrifiés avec ou sans-atimentation. La Figure 25 présente le
risque adimensionné en fonction du paraméireour différentes conditions de contact
(20cM<200 ; 2.5L<25). Il apparait clairement que lorsque les coodgi de sous
alimentation sont de plus en plus sévérgscfoissant), le risque d’endommagement croit.
Dailleurs, pour les conditions les plus sévérestisque d’endommagement est comparable
au risque pour un contact sec. En fait, I'épaissieufilm lubrifiant est tres faible et donc la
rugosité est totalement déformée.

F. Ville, 2009 38



Figure 25 : Risque d’endommagement adimensionné fotion de (]
Conditions de roulement pur et Rugosité longitudinge

A partir de la formule de loannides et Harris [],599est montré que la durée de vie
relative est inversement proportionnelle au risgilendommagement. De ce fait, pour des
conditions de contact sur-aliment@ petit), la durée de vie relative est égale a doeic la
rugosité de surface n’a aucune influence sur |2alde vie. Par contre pour des conditions
suffisamment sévéres](plus grand que 25), la durée de vie chute fortémesgu'a étre
équivalente a celle d’'un contact sec. En fait, é&rdissance de la quantité de lubrifiant
disponible a I'entrée du contact conduit & des s5eairs de film dans le contact réduites et
donc a une influence croissante de la rugosité.

Des essais réalisés (Figure 26, [I.77]) montreist sultats comparables entre ceux
analytiques obtenus pour des surfaces rugueusesugtexpérimentaux pour des surfaces
indentées.

1.2
¢
0.9 f ]
=
= 0.6 1 A
— L
L
0.3 -
0.0 ‘ ‘
0.0 0.5 1.0 1.5
QIQff

Figure 26 : Durée de vie (L) rapportée a la duréealvie en conditions
sur alimentées (ls) pour des débits de lubrifiant variables
(O _correspondant au débit en conditions sur alimentés
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3 - INFLUENCE DES ADDITIFS PRESENTS DANS LES LUBRIFIANTS [1.9,
.78,1.79,1.80]

Les additifs sont des molécules chimiques ajoutisess une huile pour améliorer
certaines de ses caractéristiques [1.81, 1.82kdIg majoritairement utilisés dans des contacts
devant supporter de trés hautes pressions ou tatapEs, car I'huile seule ne permet plus de
séparer correctement les surfaces en vis-a-vimn€ipar exemple les additifs extréme-
pression, anti-usure, anti-frottement, etc. Chaquelitif ayant ses points forts et ses
faiblesses, il est nécessaire de les combiner pbtenir un lubrifiant efficace. Si leurs
performances individuelles sont bien connues demistds, la méthode empirique est
toujours d’actualité pour formuler un lubrifiantnEeffet, un lubrifiant additivé est formulé
pour un mécanisme bien précis. Par exemple, iltexées lubrifiants aux propriétés
parfaitement adaptées pour le contact entre deetsgtEnage. Cependant, si ce lubrifiant
augmente la durée de vie entre les pignons d’urte el vitesses, ce méme lubrifiant peut
avoir l'effet inverse sur la duré de vie des roudems supportant les pignons. Ainsi, les
propriétés d’un lubrifiant additivé sont non seudgrnfonction des composants chimiques
présents, mais également fonction des conditionsfatetionnement, c’est-a-dire du
roulement, du glissement, de la charge appliguéda température de fonctionnement, etc.
[1.83- 1.87].

Des études expérimentales croisées ont été meonéesapalyser 'effet des additifs
sur différents dispositifs (machine bi-disques dégtie, Mini Traction Machine et High
Frequency Reciprocating Rig) [I.9, 1.78- 1.80]. Effet, bien qu’il apparait comme évident
que les additifs aient un role important sur lagia de contact, celui-ci n’est pas clairement
identifié. Par exemple, étant donné les niveauXrottements mesurés en surface [1.9], il
semble bien que I'hypothése selon laquelle, lestiésldgiraient sur le champ de contraintes
dans les massifs via le frottement de surface igas valide. Par contre, il semble que deux
pistes soient a privilégier. La premiere concemdolmation d’un tribofilm [1.88], sorte de
couche protectrice a la surface des piéces enctardgpable par exemple de « cicatriser » une
fissure débouchante. La deuxieme traite de lagyaation des additifs a la propagation des
fissures en pénétrant dans celles-ci et en réduisannhon le coefficient de frottement
interfacial.

Ces deux hypotheses vont étre traitées succesgiveiaes la suite de ce paragraphe.

3.1 Formation de Tribofilms [I.78, 1.79]

Afin d'étudier la formation d'un tribofilm en contithtns de roulement-glissement, la
Mini Traction Machine (MTM) a été utilisée. Il s’agl’'un dispositif de type bille-plan pour
lequel la force de frottement est mesurée en fonate différents parameétres de contact. Elle
est habituellement utilisée pour réaliser des cesidie frottement ou de Stribeck (pour plus
de détails sur ce dispositif, voir [L.JJ9Afin d’étudier I'influence des additifs sur larimation
d’un tribofilm sous des conditions de contact fi{psession maximale de Hertz : 890 MPa,
vitesse moyenne : 0.1 m/s et une température @'tdel 80°C), la valeur du coefficient de
frottement a été enregistrée en continue au cauterdps suivant une procédure similaire a
Fujita [1.89]. La Figure 27-a présente des réssiltdd mesure pour une huile de base et le
lubrifiant dit totalement formulé (a savoir la méimgle de base avec un ensemble d’additifs
définis et utilisés pour les boites de vitessesurRhaque lubrifiant, le taux de glissement,
quotient de la vitesse de glissement sur la vitessgenne, a varié de 5 a 50%. Il apparait
nettement deux comportements différents suivantl'tuée contienne ou non des additifs.
Pour I'huile de base, le coefficient de frottemestte relativement constant du début a la fin
de I'essai. A l'inverse, pour le lubrifiant totalemt formulé, aprés une phase de croissance
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(dont la durée dépend du taux de glissement), édficeent de frottement se stabilise a un
niveau qui dépend également du taux de glissergerfait, ce comportement traduit le dépot
d’un tribofilm a la surface des piéces en contBeins un premier temps, qui correspond aux
toutes premieres secondes de 'essai, le nivedotiement est similaire a celui de I'huile de
base. Il n'y a donc pas encore d’action des addiRiis, rapidement, les additifs réagissent
avec la surface et se déposent progressivemeribsigr la surface d’ou une croissance en
frottement. Finalement une fois une certaine cduverd’additifs atteinte, le niveau de
frottement se stabilise. Il est communément admis kpus de cette derniére étape de
fonctionnement, le tribofilm s’use et se reformecentinu tant que les additifs du lubrifiant
sont actifs.

Si les résultats sont tracés de la facon suivditpife 27-b) Acf (différence entre le
coefficient de frottement du lubrifiant totalemeiormulé et celui de I'huile de base) en
fonction du paramétre CMM (produit du temps en sdeerpar la vitesse de glissement en
m/s a la puissance 0.33), il est possible d’obtang courbe unique. Le paramétre CMM
traduit a la fois la déformation des aspérités dansontact EHD (amplitudes et longueurs
d’ondes [1.90, 1.91]) et la nécessité d’'une distade glissement entre aspérités pour activer
les additifs. Ainsi, le rdle des rugosités a lafaue des piéces en contact et la nécessité de
micro glissement sont mis en évidence pour la foonale tribofilms.
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Figure 27 : Résultats en frottement sur MTM [1.78, 179]

Des analyses AES (Spectroscopie des Electrons Augerété conduites sur les
éprouvettes aprés essais et nettoyage de cesrdsraie bac a ultrasons et n-heptane [1.79].
Ceci a permis, par comparaison avec des mesuredeleors des pistes de contact, de
caractériser les tribofilms générés en terme dereat d'épaisseur. Par exemple, pour un taux
de glissement de 25% (Figure 28-a), il apparatenent qu'un tribofilm de quelques 30 nm a
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ete formé a la surface de la bille et qu'il contientre autres du calcium (présent dans le
détergent en suspension dans le lubrifiant) et adgsles. Cette mesure d'épaisseur a été
confirmée par une mesure AFM (Figure 28-b, [I.78]nsi, a la surface des pieces en contact
peut se former un film "protecteur" assez résisdiicreste adhérent apres un lavage au n-
Heptane sous US) a partir des composants présemédats additifs.

06
— Profil mesuré
0,58 I
: par AFM
© £os6
5 = —- Ligne
- 2 moyenne
- = 0,54 hors trace
w ¥
= I
Q :
t —- Ligne
T 0,52 moyenne
dans la trace
0,5 T T T T T
0 10 20 30 40 50
Longueur {(um})

0 10 20 30 40 50

0-25um : zone hors contact ; 25-55 um : zone dalescontact
Profondeur d'abrasion (nm) ( H ’ H )

a - Profil Auger b - Profil AFM

Figure 28 : Epaisseur et nature d'un tribofilm dansla piste de contact sur la bille MTM [I.79]

Il faut noter que des mesures ont été effectuéeslesiéprouvettes de fatigue ayant
fonctionné jusqu'a rupture [I.79] sur machine lsegies de fatigue. Elles confirment la
présence d'un tribofilm sur les surfaces en cor(faigure 29) mais également la présence
d'additifs dans les fissures (Figure 30).

Figure 29 : Fissures débouchantes observées sur ugrmille de fatigue [I.79]

3.2 Les additifs participent a la propagation [I.79.

Comme précédemment mentionné, des additifs ontettéuvés dans des fissures
présentes sur des éprouvettes ayant fonctionnatigné (Figure 30, [1.79]).

Des essais ont par ailleurs été conduits a ladoismachine bi-disques de fatigue
(MBDF) et High Frequency Reciprocating Rig (HFRR)ea a chaque fois les mémes
lubrifiants (une huile de base de type PAO + unupeod’additifs présent dans toutes les
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formulations + un additif extréme pression-antieswet/ou un détergent) [1.80]. Une
corrélation inverse entre les résultats en durégieldnombre de cycles avant la détection
d’'un écaillage sur MBDF et le coefficient de frotent mesuré sur HFRR (Tableau 2). En
effet, plus la durée de vie est importante et fusoefficient de frottement est élevé, ce qui
est en contradiction avec les réflexions classiguesa fatigue de contact.

% atomique

10 gm

Fissure principale :
EREEO

Fissure secondaire inférieure :
OO N N NENMN

Extérieur :
O0OE .

Calcium Phosphere

Figure 30 : Analyses effectuées sur une fissure d@chante
observées sur une éprouvette de fatigue de contat¥Pp]

Il faut noter que le troisieme chiffre aprés lagule sur la mesure du coefficient de
frottement est significatif (des tests de répéiiabdnt montré un écart inférieur a 0.001).

En fait la machine HFRR est un dispositif expérirakdbnt le principe est de mettre
en mouvement alternatif une bille sur un paletZ].e part ce mouvement alternatif et la
présence de lubrifiant entre les pieces en contatte machine peut étre vu comme une
simulation, tres sommaire, du contact entre lesekedes fissures. Ainsi, plus le coefficient de
frottement est élevé et plus le glissement engdderes des fissures est réduit. De ce fait, la
propagation de cette derniére est réduite et dodarée de vie sera plus grande.

lubrifiant Coefficient de frottement Durée de vié@ (le cycles)
PAO8 0.179 12
PAO8+AA 0.145 7.5
PAO8+AA+EP/AU 0.139 7
PAO8+AA+ D 0.134 5
PAO8+AA+EP/AU+D 0.137 5

PAOQOS : huile de base synthétique de type polyalidfiae de viscosité 8 cSt a 40°C
EP/AU : additif extréme pression-anti usure

D : additif détergent
AA : autres additifs

Tableau 2 : Résultats croisés entre essais sur MBEE HFRR [1.80]

Il apparait donc que la présence d'additifs damfidsures peut donc étre d'une grande

influence sur la durée de vie des pieces en contact

4 - CONCLUSION DE CHAPITRE

Dans ce chapitre, la problématique de la rugosgesirfaces et du réle du lubrifiant
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en terme de quantité et de formulation a été aleordé

Basée sur I'étude des surpressions induites pagtsité en fonction des parametres
géomeétriques, amplitude et longueur d'onde, ung/smaes contraintes a été conduite. Une
limite d’endurance utile pour estimer la sévérité abntact et un risque d'endommagement
ont pu ainsi étre définis en particulier dans le dane sous-alimentation en lubrifiant.

Pour ce qui est des additifs leur rdle comme cugat&in tribofilm protecteur et leur
capacité a pénétrer dans les fissures et ainsi afierdd propagation des fissures ont été
présentés.
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Il est maintenant incontestable que la fatigue @®axct est principalement initiée en
surface quelque soit le composant et les conditigésatoires. Cette initiation qui conduira,
dans le cadre qui nous intéresse, a la créatidisslges qui vont potentiellement propager et
coalescer pour conduire a du micro-écaillage vdad'écaillage, trouve son origine dans la
micro géomeétrie des surfaces et les propriétésutbeifiants.

En ce qui concerne la géométrie des surfaces, daepce de polluants dans les
lubrifiant est I'un des moteurs de I'endommagendentontact. Elle a fait I'objet du premier
chapitre de cette premiere partie. Au travers dssltats exposés qui permettent également de
mieux cerner la démarche scientifique globale ag®pbur traiter les problémes de fatigue de
contact (analyse des phénomeénes, mise en eévidencgadametres significatifs et
établissement d'outils de prédiction), il ressod qu

- toute particule qui se présente a I'entrée duacbréntre dans ce dernier et va se
déformer, se briser... Il y a donc un taux de pétiétrale 1,

- suivant la nature des particules présentes dgahgtifiant, la taille et la forme des
empreintes laissées sur les surfaces en contaptlégs indents, sont variables. Une
classification suivant le comportement a l'indaontatductile, fragile, céramique) a pu étre
établi,

- des sites d'endommagement spécifiques (en aloal Eedirection de glissement ou
de frottement) sont mis en évidence expérimentaiéetenumeriqguement,

- la prédiction du risque d'endommagement pour filess de lubrifiants faible
comparés aux dimensions de l'indent est possihlaligiée expérimentalement.

Pour ce qui est des surfaces rugueuses, des mpadéthstifs corrélés par des résultats
expérimentaux permettent de donner des valeurgdiection de durée de vie. Ces modeles
tiennent non seulement compte de la géométrie deidasité mais également, pour des
conditions de roulement pur, de la présence ddfilair et de son role sur la fatigue en
fonction de la quantité présente sur les surfaces.

Par ailleurs, le lubrifiant a également été ab@&e qui concerne sa formulation. La
problématique du role des additifs sur la fatig@ecdntact a été mise en évidence via la
formation des tribofilms et via la propagation dissures. Si il est toujours peu évidant de
faire la part des choses entre ces deux mécanigrapparait néanmoins clairement que :

- des tribofilms fortement adhérents peuvent senéora la surface des pieces en
contact. Ces tribofilms dont I'épaisseur peut é&&lee aux conditions de contact et en
particulier au taux de glissement, se forment deptemieres minutes de fonctionnement.

- la cinétique de formation du tribofilm est pilet@ar le glissement et par la micro
géomeétrie des surfaces en contact,

- si les fissures débouchantes apparaissent apffesnhation de ce tribofilm, celui-ci
aura un réle cicatriseur et pourra pour le mointeéVentrée de fluide dans les fissures,

- si les fissures débouchent avant la formatiortrdofilm, du fluide peut pénétrer
dans les fissures et contribuer ou non a la prafmagede ces dernieres de part les propriétés
frottantes des additifs présents dans le lubrifiant

Ainsi, la fatigue de contact initiee en surfaceté@ &bordée suivant toutes les causes
pouvant la provoquer. Il est bien évident qu'iteesncore de nombreux champs a explorer,
ces perspectives seront abordées dans la troigiartie.
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DEUXIEME PARTIE

ANALYSE ET REDUCTION
DES PERTES DE PUISSANCE

DANS LES TRANSMISSIONS PAR ENGRENAGES

Banc d Analyse du Comportement |brat0|re
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Les transmissions sont des mécanismes qui permdttmtiommoder la puissance en
fonction du besoin. La boite de vitesses automasitd’exemple typique de transmission par
engrenages qui permet d'adapter la puissancevgesse du moteur a la puissance nécessaire
a l'avancement du véhicule. Les contraintes d’éciemmi’énergie imposent de réduire les
pertes de puissances dans les mécanismes tounerudnt leurs masses et encombrements.
Il est donc indispensable d'étudier précisément $esirces de dissipation et leurs
conséguences au niveau thermique. Les travaux deenahes concernant les aspects
thermiques dans les transmissions de puissancengagnages demeurent peu nombreux. En
effet, les préoccupations industrielles de cesdreernieres années ont principalement porté
sur des problémes de résistance mécanique, deticidde masse, de vibration et de niveau
sonore en négligeant frequemment les conséquencesrees de pertes et d’échauffement.
Ainsi, par exemple, les réductions de masse etdfehrement entrainent une diminution de
la capacité d’échange thermique du systeme alorsdguns le méme temps, I'augmentation
constante des puissances a transmettre et desegtds rotation entraine une élévation des
puissances dissipées et des températures en famatiemt. Cette €lévation n’est d'ailleurs
pas sans conséquence sur le comportement mécatgguensmissions par engrenages dont
les caractéristiques de fonctionnement et la ddeéée sont pour partie liées a la température
de service.

De ce fait, il est important d’estimer les puissandissipées et les températures en
fonctionnement dont I'intérét est triple :

1. lors de la phase de conception, le calcul di#éreintes sources de pertes doit
permettre d'estimer la température de fonctionneraemtonc de simuler le comportement
thermique afin d’optimiser la définition du systeram effet, la connaissance des gradients de
température permet de déduire les dilatationsnst de dimensionner les organes mécaniques
afin d’éviter toute suppression de jeu et donaifzture de la transmission.

2. le calcul des différentes sources de pertes gtediavoir une description
précise des niveaux de températures globaux dgeleble des éléments de la transmission et
par conséquence de quantifier au plus juste lacttgpde refroidissement nécessaire. Ainsi, la
taille de la centrale de refroidissement est os@®@i

3. enfin, une optimisation de la transmission eparticulier de la géométrie des
roues dentées peut étre envisagée a partir des paitulées.

Il est, en général, admis que la perte totale despuce dans une transmission par
engrenages peut étre divisée en contributions diépees de la charge (frottement) et
indépendantes de la charge (perte liée a la lahtifin : piegeage d'un mélange air-huile en
pied de dent, barbotage, jets ; et a la ventilati@hacune de ces pertes peut dominer la
performance du systeme suivant les conditions detitomement. Par exemple, a basses
vitesses, les pertes par frottement a I'engrenemmantrbleront largement le rendement total
du systeme alors que dans le cas d'un fonctionnegngrandes vitesses, ce type de perte est
plus faible comparé aux pertes par lubrificationegitilation.

Il est a noter que si il existe des approches ¢gsba’estimation de pertes ou
rendement (Henriot [Il.1], Loewenthal [11.2], HO6H{W.3] ; Seabra [II.4]) peu d’études tentent
de comprendre et de prédire chaque source de aissipde puissance individuellement (par
exemple les travaux de Townsend [lI.5] et Dawsad6][lpour la ventilation ; de Houjoh
[11.7] pour le phénomene de piégeage ; de Hous& [gt Johnson [I1.9] pour le frottement &
la denture...). C’est donc cette deuxieme démagcieel’on s’est proposé de mettre en place
avec la volonté, une fois les phénomenes compnalysés et modélisés, de réduire les
niveaux de pertes avec des solutions technologisjogdes de mise en oeuvre.

F. Ville, 2009 51



Ainsi, la deuxiéme partie de ce mémoire consacréanalyse et a la réduction des
pertes de puissance dans les transmissions se péseran deux chapitres. Dans un premier
temps, linfluence du frottement a la denture ser domportement dynamique des
transmissions et sur les niveaux de rendementrésemée en mettant en avant I'approche
couplée expériences-modeélisation. Dans un deuxitenmgps, le réle de la ventilation des
mobiles dentées et du piégeage en fond de dentsndé@lange air-huile sur les pertes sont
montrés.
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CHAPITRE |

| NFLUENCE DU FROTTEMENT A LA DENTURE SUR
LE COMPORTEMENT DYNAMIQUE ET
LES PERTES DE PUISSANCE

DANS LES TRANSMISSIONS PAR ENGRENAGES

RESUME

Un modéle du comportement dynamique de trains dérages incluant les effets du
frottement sur les dentures est présenté. Lestagsule ce modele confrontés aux mesures
obtenues sur banc d’essai montrent un trés borrcicco

Des simulations ont été réalisées sur de largegeplae vitesses de rotation pour
différentes corrections de denture afin d’analyssrcontributions spécifiques du frottement
en termes de dynamique et de perte de puissance.

MOTS CLEFS .
Frottement, dynamique, pertes, transmission, engesna
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1 - INTRODUCTION

Pour des contacts comme ceux rencontrés dansalesnissions par engrenages, le
lubrifiant subit d’énormes variations de pressiamnmale et de cisaillement au cours de son
passage dans les contacts et se caractérise paonyoortement rhéologique particulier.
Malgré de nombreux travaux, la modélisation du tément dans les contacts
élastohydrodynamiques, demeure donc complexe Jlldi0les formulations purement
théoriques semblent peu satisfaisantes compte desuamplitudes de rugosités et des
interactions non négligeables entre surfaces enacbnLes formules proposées dans la
littérature s’appuient donc, au moins pour pasie, des résultats expérimentaux obtenus sur
des simulateurs (machines bi-disques) [lI.11],9]ll.Ainsi, dans un premier temps des
mesures de frottement a I'aide d'un simulateul?]l.avec des conditions de contact et une
finition des éprouvettes proches de celles d’erages réels ont été realisées. Une nouvelle
loi de frottement a été ensuite établie.

Du point de vue de la dynamique des engrenagedrek large majorité des
modélisations néglige les contributions des effales frottement entre les dentures et
considere que les effets normaux aux contacts gaagondérants en termes d’excitation
[11.13], [I.14]. Toutefois, des résultats expérimaux récents ont remis partiellement en
cause cette hypothése fondamentale pour ce quenmndes efforts instantanés transmis par
les paliers et donc la génération de bruit par ragorent du carter [I.15], [Il.16]. Dans ce
chapitre, un modele tridimensionnel d’engrenagegkE étage incluant les contributions du
frottement est présenté. Le pignon et la roue assitnilés a des cylindres rigides liés par des
rigidités dépendantes du temps distribuées se®rigaes de contact potentielles. Chaque
ligne de contact est discrétisée en cellules inudgetes auxquelles sont affectées : a) une
rigidité élémentaire, b) un écart normal équivalafih de tenir compte de corrections de
forme ou d’erreurs géométriques, c) un coefficmtfrottement et par conséquent un effort
tangent au profil de denture. Au cours du mouvemiest positions des lignes de contact
évoluent sur les flancs des dentures et les caistaj@es de discrétisation sont réactualisées
en fonction de ces évolutions. Les arbres sont Issnpar des éléments finis en flexion-
torsion et traction-compression a deux noceuds etlesgés de liberté par nceud. Enfin, les
paliers sont modélisés par des raideurs concentréssrésultats de simulation sont ensuite
comparés a des résultats expérimentaux relevésusubanc d’engrenages fortement
instrumenté [1.16], [Il.17]. L'importance potentie du frottement sur le transfert de
vibration aux paliers et par conséquent sur leanivée bruit généré par une transmission est
mise en évidence. De plus une analyse paramétiguikinfluence couplée de corrections de
profil et du frottement est présentée.

Du point de vue des pertes de puissance, le frettieentre les dents d’engrenages est
reconnu comme une des sources principales danstré@smissions par engrenages
particulierement pour celles dites de faibles a emmygs vitesses. Une nouvelle fois,
I'importance des corrections de dentures sur lesank de rendement est mise en évidence.
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2 -LOI DE FROTTEMENT [l1.12]

Il ressort de la Bibliographique qu'il n‘existe queai ou pas de modeles qui permettent
de décrire le frottement instantané a la dentur@agt conséquent la perte de puissance
instantanée induite. Il faut souligner également, goeur calculer les rendements de
transmissions par engrenages, les formules de Ben&elley [Il.11] et Kelley-Lemanski
[11.18] sont les plus utilisées. Cependant, cesnfdes ont été obtenues pour des conditions
expérimentales correspondant a des taux de glisgefevés et a partir d'éprouvettes dont les
stries d'usinage étaient paralléles a la direaiiomoulement alors que, pour les engrenages,
elles sont perpendiculaires. D'ailleurs si ces fdem sont comparées a des courbes de
frottement expérimentales, il apparait qu'elles somt pas valables pour des taux de
glissement faibles (de 2 a 20%) et qu'elles neesiipas le comportement asymptotique pour
des taux de glissement élevés. Ceci pose doncdstiqn de la validité de ces modeles et
nécessite I'établissement de lois de frottementadaptées.

2.1 Simulation EHD du contact entre dentures

Afin d'évaluer les propriétés tribologiques des ifidmts, des bancs d'essai EHD tels
qgue les machines bi-disques [11.19] peuvent étitss@&s pour simuler les conditions de contact
au niveau des engrenements. Pour nos études, kimaax galets hautes performances du
laboratoire a été utilisée [I.19]. Elle est compesie deux électrobroches indépendantes sur
lesquelles sont montés les disques ou galets. teasé de rotation de chaque moteur peut
varier de 1000 a 14000 tr/mn et étre réglée indégentent, ce qui permet d'avoir des taux
de glissement variables. La charge est appliqu&ed& d’'un vérin pneumatique. Grace aux
rayons des disques (entre 10 et 50 mm) et aux saglercourbures dans la direction axiale
(entre 10 mm et l'infini), des pressions hertzienmaximales de 0,1 a 4 GPa peuvent étre
obtenues. La force de frottement entre les disggesnesurée via une cellule de charge (1 a
250 N), un des moteurs (moteur n°2) étant monté dewx paliers cylindriques
hydrostatiques, ce qui lui permet de tourner autbum axe normal au rotor et le transforme
ainsi en balance dynamométrique.

Les expériences sont généralement effectuées amecddques en acier et un
lubrifiant typique pour les engrenages (un exenegleprésenté dans le Tableau 3). Certains
des disques sont lisses (R®,05 um), les autres présentant une rugosité preteelle des
engrenages (Ra 0,8 um par exemple ; stries d'usinage perpendiiesla la direction de
roulement). Les conditions de fonctionnement desisqgtempérature de lubrifiant, pression
hertzienne maximale, vitesse de roulement, rugosdét choisies de facon a se rapprocher
des conditions de contact dans les engrenagese@iaB).

matériau 17 CrNiMo6, cémenté
état de surface (Ra) 0.05;0.8 Mm
lubrifiant TVEP (huile "marine") - 60 cSt a 40°C
température du lubrifiant 50; 60; 80; 100 °C
pression de Hertz, Pmax 0.8;1.0;1.2;1.6 GPa
vitesse de roulement, (U1+U2) /2 3.54;9.425 m/s
taux de glissement, (U1-U2) / (U1+UR) De -20% a + 20 %

Tableau 3 : Conditions de fonctionnement
sur la machine a galets hautes performances
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2.2 Etablissement de la loi de frottement

A partir des courbes de frottement expérimentajaslfues exemples a la Figure 31),
une loi de frottement, basée sur la théorie de i®veed-Tripp [I.20], est obtenue [II.12]. Le
principe consiste a combiner les contraintes dailldment dues au fluide avec celles dues
aux interactions entre les rugosités, qualifieesete sous la forme :

1

Cf = _[i z-sec+ (1_i)rﬂuide] (1)
pmoy A) Ab

ou:

» C;: coefficient de frottement,

* Py : Pression de contact moyenne [Pa],

* A :aire de contact réelle [m?],

* A, :aire de contact apparente [m?],

* T, taux de cisaillement sec [Pa],

* Tk - taux de cisaillement fluide [Pa].

A

Le rapport— s'écrit :
A

ALy (B
A S5 erf(\/ﬁ))] (2)

avec :
* @, : coefficient de correction thermique,

* h :eépaisseur du film lubrifiant au centre du cohfgen],
« m, : moyenne quadratique du profil de rugosité defases égale a Rms)’

[Lm?].
ou :

L
* Rms= \/%J'(Z(x)—zo )?dx, L étant la longueur de mesure du profil Zt la
0
moyenne arithmétique du profil de rugosité desamad.

La loi de frottement, pour la partie due au fluidegté établie [11.12] en utilisant les
courbes de frottement obtenues avec les disquees|{®a= 0,05 pm) comme suit :

T fuge = I, SINN™ (T—N) (3)
Z-L
avecr,, le taux de cisaillement newtonien [Pa] :
Ty = I( pmoy'Tquide)% 4)
ou :
*  U(Proy Thuce ) * Viscosité du lubrifiant a la pression moyenne éa temperature
du fluide,

e AU =U1-U2 : vitesse de glissement [m/s],
* T To - températures de fonctionnement et de référezgmectivement [K],
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et r_, le taux de cisaillement limite [Pa] :

1 1
Thiice _T_o)) ®)

Z-L = CO eXp(Cp' pmoy)'exp(ct (

ou :
C,,C,,C, : coefficients determinés expérimentalement. It as noter que les
différentes caractéristiques du lubrifiant (piéznasité, coefficients 2 Cp et C; pour le taux

de cisaillement limita_) sont obtenues a partir de I'ensemble des coulbdmttement soit
64 essais différents pour chaque campagne.

La partie de la loi de frottement qui correspond aneractions entre rugosités a été
établie [Il.12] en utilisant les courbes de frotterh obtenues avec les disques rugueux
(Ra=0,8 um) :

W, 1 AU
T =—S¢x f x[l-exp(—x—
sec A; sec [ p(S U )] (6)

crit

avec .

o Do o gop [T

T

. s =01 ™ /a
m,

* W, :charge supportée par les rugosités [N],

« fg.: coefficient de frottement "sec" qui dépend desiches d'additifs entre
autres et qui est déterminé expérimentalement,

» S, : coefficient critique de stick —slip,

* U =U, +U, :vitesse de roulement [m/s],

* a:demi-largeur de contact [m],

* m, : moyenne quadratique des pentes du profil [ragé]e a(qu)Z,

avec .

1% ,dz,,
Ry —Jd(d—x) dx

 E': module de Young équivalent [Pa],
1_1f[1-v® 1-02°
E 2 B E2

J, E,.E, etu,,u, étant les modules de Young et les
coefficients de Poisson de chaque surface ou disque

La Figure 31 montre quelques exemples de courbpériexentales de frottement
obtenues avec la machine a galets hautes perfoemavalidant les résultats théoriques
calculés a partir des équations 1 a 6. Il fautmgbe ce type d'études a été conduit a plusieurs
reprises avec des matériaux, lubrifiants, étatsuléaces et conditions de fonctionnement
différents. Le modéle développé a toujours donné decords satisfaisants avec les
expériences validant ainsi I'approche proposée lgduottement a la denture.
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Figure 31 : Influence de la rugosité des surfaces
(TVEP, pr=1.2 GPa, U = 9.425 m/s, 80°C)

3 - MODELE DU COMPORTEMENT DYNAMIQUE D 'ENGRENAGES

Afin de modéliser au plus juste I'influence du feshent a la denture, il est nécessaire
de simuler le comportement complet de la transmisgar engrenages et de valider le modéle
vis-a-vis de résultats expérimentaux.

3.1 Modélisation du comportement dynamique de I'engrenment

Le modeéle de type éléments finis du comportementdyque de transmissions par
engrenages a dentures droites et hélicoidaless]lalété utilisé pour évaluer les efforts
transmis au niveau des paliers, images des fortmlgs de frottement a la denture, a
diverses vitesses de rotation. Les paliers sontseptés par des rigidités concentrées et les
arbres par des éléments finis a deux nceuds qui gmeram compte les déplacements de
torsion, de flexion et axiaux. Le pignon et la r@oat assimilés a deux cylindres rigides avec
six degrés de liberté liés par des raideurs inddgates distribuées le long de lignes de
contact discrétisées sur le plan d’action.

3.1.1 Etat de référence

Les mouvements de corps rigides définissent I'é&atréférence. La cinématique,
indépendante du frottement, est contrélée pardpai de transmission entre le pignon et la
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roue ainsi que par les écarts de forme éventuelssadt une erreur de transmission sans
charge différente variable au cours du temps [Il.D&ns ce qui suit, la vitesse sur le pignon
est supposée constante. La dynamique de I'étatétience, quant a elle, dépend du
frottement sur les dentures. Ainsi, en introduidantoefficient de frottementf , qui peut

varier au court de 'engrénement, 'effort de feottent local au point de contact potentié|
S’écrit :
dT; = ~fe|oNj| )
avec :
_ —’2 —’2 . . .
. &=V (Mi)/”\/1 (M.)H , donnant le sens de la vitesse de glissemeniati |,

« dT;,dNZ : effort de frottement, effort normal au poit,

et, via le théoreme de I'énergie cinétique, con@uita relation entre les couples
d’entréeCmet de sorti€r :

cr <o +3.0,- ¥, ) ®

AN

ou :
* Q, estla vitesse d’entrée (pignon) supposée corstant
. Q, estla vitesse de sortie (roue)
. J, estle moment d’inertie polaire de l'arbre de igoftla roue

3.1.2 Etat déformé

Les petits déplacements généralisés au voisinagemdeivements de corps rigides
sont décrits par des torseurs de déplacementstésiimaux (3 translations et 3 rotations) en
tout nceud. Le modele de base du réducteur a emggeRat représenté Figure 32.

-

pignon

palier
(simplifi€)

sortie

e

Elément fini a 2
noeud

Figure 32 : Modélisation du réducteur

Le point central de la modélisation concerne lacdpson des efforts normaux et
tangentiels sur les contacts entre dents. La Fig8reeprésente le plan d’action a un instant
donné. Les rigidités d’engrenement permettent dailer les effets normaux tandis que les
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efforts de frottement en sont déduits par la lofrddement. Selon la position de la ligne de
contact, le sens du glissement et par conséqueditdation de I'effort de frottement, est
susceptible de changer au cours du mouvement.

Efforts de frottement a—
Raideurs d’engrénement /N

trace
d’'une dent
de la roue

v

trace
d’une dent
du pignon
| i
f: P Plan
Fenétre d'action
d’engrénement

Tl

=Y

Fiqure 33 : Modélisation des efforts de contact sue plan d’action

L’application des équations de Lagrange conduit ra gysteme différentiel a
coefficients dépendants du temps et éventuellemamtlinéaire suite aux interactions entre
les aires de contact (et, par conséquent, la tégik la liaison d’engrénement) et les degrés
de liberté. Les équations du mouvement peuveneétites sous la forme :

[M b+ [cI{x}+[K ) {x}={ F B P (F 0+ {Fecans(t. ) ©)

La résolution du systeme (9) ne peut étre conduitede maniere itérative et combine
un schéma d’intégration pas a pas avec des algw#igui vérifient que les efforts normaux
de contact sont compressifs, qu'il n'y a de défhex{ou d’interférence) ailleurs que dans la
zone de contact et, enfin, gqu’il y a convergenadesiefforts de frottement.

Les détails sur les aspects mathématiques et ngmesdriassociés a la modélisation
peuvent étre trouvés dans [I1.21].

3.2 Validation des modeles sur banc d’engrenages

Afin de valider le modele de comportement dynamicpiela loi de frottement
proposée, des mesures ont été effectuées sur amemission par engrenages fortement
instrumentée appelée Banc d'Analyse du Comportexfibratoire, BACV

3.2.1 Description du dispositif

Le banc d’engrenages (Figure 34) est un train Engthge avec dentures droites et
paliers hydrostatiques pour la validation (I'enséardes caractéristiques et des configurations
possibles est décrit dans [l.17]). Les caractépists géométrigues des engrenages sont
portées dans le Tableau 4, les dentures sontiéestifclasse ISO 4) et les profils des dents du
pignon et de la roue sont corrigés (amplitude &ndé 20 um sur une longueur correspondant
a 20 % du profil actif des dents). La lubrificatiforcée se fait par deux jets au voisinage de
'engrenement avec de I'huile de relativement manakcosité (ISO VG 60). Les pieds de dent
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du pignon et de la roue sont équipés de jaugeséfierndation afin de suivre in situ
I’évolution du chargement sur les dentures et devpiouepérer les points caractéristiques de
I'engrenement, 'engagement et le dégagement dicpizer.

Figure 34 BACV et svsteme de mesure des effortspapaliers

Les forces de frottement sur les dentures sont tBxldes efforts mesurés aux paliers
par des tables dynamomeétriques tridimensionnelagufe 34) et projetés dans la direction
normale au plan d’action (soit la direction tangeatix profils de denture). Les efforts de
frottement mesurés ne correspondent pas aux effortsun contact mais sont les efforts
totaux représentant les contributions de tous @@gacts a un instant donné. Enfin, il est
important de souligner que la bande passante derenest limitée par la fréquence de
résonance du systeme engrenages/arbres/paliezucapte qui, dans les exemples qui
suivent, limite la plage de vitesses exploitab8eE000 tr/mn sur le pignon.

denture droite denture hélicoidale
entraxe [mm] 366 375
Pignon roue pignon roue
nombre de dents 26 157 26 157
largeur [mm] 50 40 50 40
module [mm] 4
angle de pression [°] 20
angle d’hélice [°] 0 \ 12.5
coefficient de creux 1.4
coefficient de saillie 1.0
coefficient de déport 0.16 | -0.16 | 0.16 | -0.14

Tableau 4 : Caractéristiques des dentures du BACV

3.2.2 Comparaisons entre résultats expérimentaux et simations numeériques

Le comportement du banc d’engrenages a été sintuléserésultats pour quatre
valeurs de coefficients de frottement (respectivende 0.05, 0.1 et la loi développée ; notées
a, b, c et d sur les figures) et deux vitessesotiion (200 et 600 tr/mn sur le pignon) sont
portés Figure 35. L'effort de frottement total mstané (c'est-a-dire I'effort dans la direction
normale au plan d’action) est porté selon l'axdival, I'axe horizontal représente le temps
adimensionné par rapport a la période d’engrénement
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Fiqure 35 : Forces de frottement globales pour diffrentes lois de frottement

0.1 : d/ modéle propéq1)

=0 : b/ cf=0.05 ; c/ cf=
1570 Nm ; denture droite ; paliers hydrostatiques
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Les principales observations sont :

1. linfluence du frottement a la denture n'est pagigéable et doit étre prise en
compte dans lanalyse dynamique des transmissioas gngrenages
particulierement aux basses vitesses ;

2. des fluctuations de frottement sont observées pamsage du primitif lorsque
la vitesse de glissement change de signe et ii) lpotitesse de rotation la plus
faible suite sans doute aux conditions de lubfibcaparticuliere a ce régime
(lubrification limite).

3. aux basses vitesses, c'est-a-dire pour des régimdsbrification mixtes ou
limites ou les forces de frottement sont significed, un coefficient de
frottement de 0,1 donne des résultats raisonnaieboss ;

4. aux vitesses plus élevées, c'est-a-dire pour degmes de lubrification
complete, un coefficient de frottement de 0,05 dondes résultats
satisfaisants ;

5. le modele de frottement proposé donne les meillgessltats pour les basses
vitesses et pour des vitesses plus élevées. Cetdaest di en partie a la
validation du modele sur des disques dont les é&latssurfaces étaient
semblables a ceux des engrenages de la transmisisde.

4 - INFLUENCE DU FROTTEMENT SUR LA DYNAMIQUE DES
TRANSMISSIONS PAR ENGRENAGES

Une série de calculs a été réalisée pour un enggedéfini Tableau 5. L'objectif
principal est de vérifier si les tendances observ&e régime quasi-statique peuvent étre
étendues au comportement a grandes vitesses tienrota

Dentures droites
Entraxe (mm) 63
Module (mm) 2.1
pignon roue
Nombre de dents 24 36
Largeur (mm) 48 44
Angle de pression (°) 25
Coefficient de creux 1.4
Coefficient de saillie 1.0
Coefficient de déport 0.0 | 0.0

Tableau 5 : Données engrenages

Les efforts dynamiques sur I'engrenement en foncte la vitesse de rotation sont
portés sur la Figure 36 et apparaissent commdargement indépendant du frottement sur
les dentures. En revanche, les efforts dynamiqaesris aux paliers (Figure 37 et Figure
38) sont trés sensibles au frottement qui, en qudigr, fait émerger des pics de résonance
importants.

Des corrections de profil symétriques en téte dedsddu pignon et de la roue sont
introduites dans les simulations. La profondeurcdegection en téte de dent est de 30 um
pour une longueur correspondant a 30 % du prdfif des dentures. Les efforts dynamiques
a l'engrénement représentés Figure 39 sont cordilnent atténués et demeurent
insensibles au niveau de frottement sur les ddbés.maniere intéressante, les efforts
dynamiques aux paliers (Figure 40 et Figure 41ang@a eux, ne sont pas réduits de maniére
significative par les corrections de forme. L'afudtes courbes de réponse est différente mais
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les amplitudes maximales sont, pour certainessatessupérieures a celles relevées pour des
dentures non corrigées.

1,5

1,25

we [rad/s]

— cf=0.0 cf=0.05 cf=0.1

Fiqure 36 : Effort dynamique a la denture adimensiané par rapport a I'effort statigue
en fonction de la vitesse du pignon.

6000 -
4500 -
Z
3000 -
1500 +
0
0 200 400 600 800
we [rad/s]
— cf=0.0 cf=0.05 cf=0.1

Figure 37 : Fluctuation d’'effort au palier
dans la direction de la ligne des centres des engaxes

F. Ville, 2009 65



1800

1200 +
23
600 -
0
0 200 400 600 800
we [rad/s]
m— cf=0.0 cf=0.05 cf=0.1

Figure 38 : Fluctuation d’effort au palier
dans la direction perpendiculaire de la ligne desantres des engrenages

0 200 400 600 800
we [rad/s]

— cf=0.0 cf=0.05 cf=0.1

Fiqure 39 : Effort dynamique a la denture adimensiané par rapport a I'effort statigue
en fonction de la vitesse du pignon. Dentures dr@$ corrigées
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Figure 40 : Fluctuation d’effort au palier
dans la direction de la ligne des centres des engaxies Dentures droites corrigées
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Figure 41 : Fluctuation d’'effort au palier
dans la direction perpendiculaire de la ligne desantres des engrenages Dentures
droites corrigées
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Ces observations suggéerent un relatif découplate en

a) les effets normaux aux contacts qui conditiorer@ntres largement le chargement
sur les dentures,

b) les effets tangentiels liés au frottement quueficent fortement les efforts transmis
aux paliers et qui, par conséquent, vont jouerdl@ potentiellement non négligeable sur la
génération de bruit par rayonnement du carter.

Une des conséquences pratiques est que I'optinisdé corrections de forme sur les
dentures afin de réduire les excitations vibratjeurrait s’avérer peu efficace en terme de
bruit généré suite a I'influence du frottement dégolus haut.

5 - PERTES PAR FROTTEMENT [l1.12]

Connaissant les vitesses de glissement instantabées forces de frottement [11.12],
il est alors possible de calculer directement latep@le puissance instantanée due au
frottement :

P() =Y dTAVI(M,)

avec :
N : nombre de cellules de contact dans la fenéémgdenement.

(10)

5.1 Influence de la loi de frottement

Le calcul des forces de frottement basé sur un haat Benedict-Kelley donne des
résultats proches de ceux obtenus par le modef@péo Par contre, les estimations de la
perte de puissance par frottement a la denturessorsiblement différentes. Par exemple, la
Figure 42 montre le frottement local (sur une pdeedents) et global ainsi que les pertes de
puissance locales et globales associées, pour tesseide rotation de 600 tr/mn sur l'axe de
pignon.

En ce qui concerne les forces de frottement (figui@-a), il apparait que :

e au voisinage du point de roulement sans glissent@rfgrmule de Benedict-

hY

Kelley surestime le frottement a la denture du fdé sa construction

, . ., . . . constante
mathématique qui s’appuie sur la fonction;logvec : lim Ioglo(v—j =+0
Vs-0 S

e pour un taux de glissement élevé, I'équation deeBienKelley sous-estime les
forces de frottement, ici encore du fait de la farcloge, qui décroit toujours,
tandis que les courbes expérimentales sont quasouestantes.

Ces écarts sur le frottement local a la denturé é&galement observés sur les courbes
de la force de frottement globale (Figure 42-b).

Concernant les pertes de puissance (Figure 424}, é¢s différences ci-dessus sont
amplifiées. Il faut tout d'abord noter que la difiéce au voisinage du point de roulement sans
glissement (vitesses de glissement faibles) nt&ffqae faiblement les pertes de puissance. A
l'inverse, pour un taux de glissement élevé, lesiltats sont clairement modifiés avec un
écart de 80W sur les pertes de puissance glotiatesonclusion, il apparait que I'exactitude
du modele de frottement est cruciale pour l'analyse pertes par frottement et que les
formules classiques de la littérature peuvent cordudes valeurs erronées.

5.2 Influence des caractéristiques du lubrifiant et dd'état de surface

De méme que le type de loi de frottement choiduérfce les résultats obtenus en
terme de frottement local et de perte de puissamstantanée ou moyenne, les
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caractéristiques du lubrifiant ainsi que I'étatsdeface des dentures, donné comme exemple
dans ce qui suit, peuvent introduire des variatiormortantes.

500 ; ; ; 500
250 Y e o 250
Z 0 | % | Z o
-250 | | | -250 -
-500 1 1 1 -500
4 4.5 5 5.5 6 4 4.5 ) 5.5 6
t/Tm t/Tm
a -force tangentielle locale
sur une paire de dents
0 | | |
-100 - o\ SR
-150 1 1 1
4 4.5 5 55 6
t/Tm

c— perte de puissance instantanée local
sur une paire de dents

e

d — perte de puissance instantanée globg

e

Benedic-Kelley

Modéle proposé

Fiqure 42 : Influence

de la loi de frottement

(ne = 600 tr/min ; Cr = 1538 Nm : denture droite paliers hydrostatiques)

L'état de surface est principalement caractérisé IpaRms (racine carrée de la
moyenne quadratique du profil de rugosité des sasfpet par le Rdqg (racine carrée de la
moyenne quadratique des pentes du profil). Cesmgdras importants pour bien caractériser
une surface sont néanmoins difficiles a quantgigisqu'ils dépendent fortement de la qualité
de l'instrument de mesure choisi (précision et tdsml) et qu'en plus ils évoluent dans le
temps, ce qui nécessite en particulier d'effealesrrelevés de profils aprés rodage.
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La courbe de frottement (Figure 43-a) est fortemefiiencée par le Rms. Il faut
rappeler que ce parametre est prépondérant datetdamination de la répartition entre les
frottements "sec" et fluide (équation 2). Ces \taies sur la courbe de frottement ne sont pas
sans conséquence sur la perte de puissance im&antgobale (Figure 43-b). Ainsi,
laugmentation du Rms, image de la hauteur desrigspéinduit une augmentation
conségquente de la perte de puissance (+ 25 % gerta pour une augmentation du Rms de
58 %).

0.06

0.04

0.02

cf
o

-0.02

-0.04

-0.06
-60 -40 -20 O 20 40 60

(U1-U2)/(U1+U2)

a - courbe de frottement b — perte de puissarstaritanée globale

—Rms=0.63[um] Rms=0.4[um]

Figure 43 : Influence du Rms

5.3Influence de la correction de profil de la denture

Le dernier jeu de parametres qui peut influencerelde de puissance par frottement
des dentures est la forme de celles-ci et en paerc'apport de corrections de profils. La
Figure 44 présente l'influence des corrections detute sur les dissipations d’énergie par
frottement.

Les simulations ont été réalisées pour le mémeceage avec et sans corrections. Les
corrections de profil sont symétriques en tétediggs du pignon et de la roue. La profondeur
de correction en téte de dent est de 13um poulomgeeur sur le profil correspondant a 20%
du profil actif des dentures. Pour I'exemple traitést clair que les corrections des dentures
influencent la perte de puissance par frottemdatdenture (Figure 44), car elles modifient
les charges normales et par conséquent les foec&®ttement dans les zones d'engagement
et de dégagement ou les vitesses de glissemenesgitis importantes.

En considérant la puissance moyenne sur une pédetgrenement, une réduction
d’environ 50% (65,6W avec des modifications du prodntre 142W pour des engrenages
non modifiés) de la perte a été observée, ce qugese que les modifications de profil
pourraient étre un parameéetre non négligeable potimiger le rendement des transmissions
par engrenages.
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a —effort tangentiel local
sur une paire de dents

c— perte de puissance instantanée locale
sur une paire de dents

d — perte de puissance instantanée globale

sans correction de profil —avec corrections de profil

Figure 44 : Influence de la correction de denture
(ne = 600 tr/min ; Cr = 1538 Nm ; denture droite; @liers hydrostatiques)

6 - CONCLUSION DE CHAPITRE

Un modele du comportement dynamique tridimensiondiehgrenages incluant
I'influence du frottement sur les dentures a éisenté. Le frottement sur les dentures est
intégré par une loi locale de comportement spéafigent développée, tandis que les effets
normaux aux contacts sont décrits par des raid#erggrenement et des écarts équivalents
distribués sur les lignes de contact potentielldseele pignon et la roue. La résolution est
conduite pas a pas dans le temps en combinant Igestlanes de contact normaux et
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tangentiels. Les résultats de simulation sont endmmord avec des résultats expérimentaux
obtenus a basses vitesses de rotation sur bangreieages. Les principaux constats sont :
* une influence négligeable du frottement sur le gbrent des dentures,
* une influence marquée sur les fluctuations d’effdransmis par les paliers et,
par conséquent, sur le niveau de bruit généréaasrmission solidienne
» l'apport de corrections de profil sur le chargemées dentures est confirmé
par contre, on ne note pas d’amélioration notahlenareau des efforts
dynamiques induits par frottement aux paliers
En termes d’estimation de la perte de puissance, été montré que de légeres
variations entre les modeéles de frottement condgd@euvent conduire a des différences
significatives.
Enfin, l'influence des corrections des denturegaraitée et il est montré que la perte
de puissance peut étre réduite en ajustant lesficaitins de profil et que donc celles-ci
peuvent étre utilisées pour optimiser le renderdesttransmissions par engrenages.
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CHAPITRE |l

PERTES DE PUISSANCE
DANS LES TRANSMISSIONS PAR ENGRENAGES

ROLE DU PIEGEAGE ET DE LA VENTILATION

RESUME

Deux autres sources de pertes spécifiques awntrssions dites grandes vitesses sont
présentées : la perte par piégeage d'un mélangeuidér en pied de dents et la perte par
ventilation.

MOTS CLEFS :
piégeage, ventilation, pertes, transmission, eragyes
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1 - INTRODUCTION

D’une maniere générale, les pertes de puissanceléatransmissions par engrenages
au niveau des engrenements peuvent étre subdivesétsis contributions : a) celle liée au
frottement a la denture traitée précédemment, t¢ deile au phénomene de piégeage du
mélange air-lubrifiant dans I'espace inter denerdin c) celle induite par la ventilation de la
denture. Il existe peu de modeles dans la littéeapermettant d'identifier ces différentes
pertes de fagon relativement précise. Des modpkesfgues pour évaluer celles-ci ont donc
été développés. Pour chacun de ces modeles, uhe eépéerimentale associée a permis d’en
faire une premiére validation.

En ce qui concerne les pertes de puissance parlatemt de la denture, qui
correspondent a la puissance perdue du fait daileée aérodynamique de la denture dans le
mélange air-huile d'un carter de réducteur, eled prépondérantes pour les transmissions
par engrenages dits grandes vitesses (vitessgh@rqgues supérieures a 90-120 m/s). Ce qui
suit présente la démarche et les résultats obtdans la prévision de ces pertes. Deux
approches théoriques ont été développées : a) Eahbasée sur une analyse dimensionnelle
des différents facteurs significatifs permettaeixdtimer le couple de trainée total comme le
produit de nombres adimensionnels, tels que le nender Reynolds, établis a partir de
l'analyse des parameétres considérés comme lesirgluents ; b) la seconde approche est
basée sur une analyse simplifiée des débits adesuroues dentées en rotation.

Les deux approches ont été comparées avec ledatésekpérimentaux issus d'un
banc développé spécifiquement pour cette étude.diSpositif permet de mesurer la
décélération d'une roue lisse ou dentée, une fmBsldiarisée du systeme d'entrainement et
ainsi de remonter a la puissance dissipée au coursemps, connaissant l'inertie de
'ensemble. Des études expérimentales ont été raepé@er une roue lisse et cing roues
dentées de formes différentes. L'accord entre dssltats expérimentaux et les formules
issues des analyses dimensionnelles et des débitees bon (I'écart relatif n’excéde pas
14%).

Pour ce qui est du phénomene de piégeage d'un gelam-lubrifiant entre les
dentures d’engrenages droits et hélicoidaux, uneape simplifiée permettant de le simuler
a eté déeveloppée. Le mélange air-lubrifiant essictiné comme un gaz parfait compressible,
sa compression et son expansion au cours de lemg@nt sont supposées étre des
transformations isentropiques. Les espaces erdrédets sont discrétisés en tranches minces
selon la largeur de I'engrenage et I'équation deicoité est appliquée aux volumes discrets.
Une analyse numérique détaillée des engrenagesaetiuite afin de déterminer le volume
entre les dents et les surfaces de fuites ainslequie évolutions au cours du mouvement. Les
équations d'état associées sont résolues en nitiise méthode de difféerences finies couplée
a un schéma de prédiction-correction. Des comparaiavec des résultats expérimentaux ont
été meneées et un calcul de perte de puissancdé&ssogté effectué.

Enfin ces modéles ont été appliqués a deux réduscédn d’évaluer la contribution de
chacune des pertes a la perte de puissance totale.
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2 - PERTES PAR VENTILATION DE LA DENTURE _[I1.22]

Ces pertes qui correspondent a la puissance pdrdiagt de la trainée aérodynamique
de la denture dans le mélange air-huile d’'un cakteréducteur, sont prépondérantes pour les
transmissions par engrenages dits a grandes \stégsesses périphériques supérieures a 90-
120 m/s).

2.1 Développements théoriques

Deux approches théoriques ont été développéeg][tl.2

a) I'une est basée sur uapalyse dimensionnelledes différents facteurs significatifs
permettant d'exprimer la perte de puissance conen@dduit de nombres adimensionnels,
tels que le nombre de Reynolds, établis a partiiadalyse des parametres considérés comme
les plus influents :

1/ paramétres géomeétriques associés au meécanismgeuit de denture, b, rayon
primitif, R, nombre de dents, Z),

2/ parametres liés au fluide (viscosité dynamidquaasse volumique),

3/ parametre cinématique (vitesse de rotatign,

Les coefficients liés aux différents groupes adirmmmes ont été obtenus a partir de
nombreux essais menés sur le dispositif expérirndateeloppé pour cette étude.

b (11)

l 0.8
P==pufR° {60 Re’O'ZS(—j z °-4j
2 R

b) la seconde approche est basée suramadyse simplifiée des débitautour des
roues dentées en rotation. En s’inspirant des ételdawson [II.6], il apparait que la perte
de puissance est due a la perte par ventilatioteswr6tés de la roue dentée et a la perte par
ventilation de la denture. A partir de cette cotagian, une formule donnant la perte de
puissance totale a été développée a partir desiégsiae la mécanique des fluides :

=%paﬁl:\ﬁc{otal (12)

avec :
Ctotal =2x Ctp + Ctd
ou :
N\ D 5+ \ 5

c . 1 (&j L | 11 (5”

P 5-2m; Rg™(R) 5-2m,|Re" Rg™ | R
avec :

* n,,m, : coefficients pour le régime laminaire,

* n,,,m, :coefficients pour le régime turbulent,

+ Re 0310 : nombre de Reynolds critique,

* R :rayon primitif pour une roue dentée [m],

* Ré . ot . Ve . -
. Rz [HRC. rayon critique délimitant la zone en régime laanie de celle en
yolr)
régime turbulent.
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4\ R Z
avec :
» X, : coefficient de déport,
« C._ :coefficient de salillie,

. qo=§— 2(inva, —inva,),

* a,, a, : angles de pression au niveau du primitif et algéte de denture

respectivement [rad],
£ : angle d’hélice [rad].

2.2 Validation des modeles

Les deux approches ont été comparées avec ledatésekpérimentaux issus d'un
banc développé spécifiquement pour cette étude.

Ce dispositif expérimental (Figure 45) est constitliun moteur électrique de 3 kW
qui entraine en rotation, par l'intermédiaire d'umge de friction, un arbre supporté par deux
roulements de haute précision pré-chargés. La denge est montée a I'une des extrémités
du rotor, l'autre extrémité est rainurée afin deyamr mesurer la vitesse de rotation de l'arbre
grace a un capteur magnétique. Une fois que lasgtenaximale est atteinte, 'ensemble arbre
— roue dentée est désolidarisé du systeme d’eatmaint au moyen d’un vérin pneumatique.
Connaissant l'inertie de I'ensemble, la loi de dé&sance en vitesse fournit la puissance
dissipée au cours du temps.

Capteur Magnétique Mobile
(mesure de la vitesse)

Rotor _\
4 =S il

iR
S

|

- _/

Roulements

_
[
«

Roue
d’entrainement

Moteur

Figqure 45 : Dispositif expérimental

Des études expérimentales ont été menées poureylssiroues dentées de
caractéristiques différentes (seules 4 d’entresedtint présentées au Tableau 6). L’'ensemble
des résultats expérimentaux comparés aux résutatais par les difféerents modéles est
présenté aux Figure 46 et Figure 47.
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N° de roue dentée diamétre primitif largeur module
(mm) (mm) (mm)
1 288
> 30 4
3 144
4 60 5

Tableau 6 : Caractéristigues des roues a denturesaltes testées

L'accord entre les résultats expérimentaux et snidles issues des analyses
dimensionnelles et des débits est tres bon (I'éetatif n’excede pas 14%).

1500

250

1000 1200

0 200 400 600 800
Vitesse de rotation [rad/sec]

roue dentée n° 1 (experiences)
roue dentée n° 2 (experiences)
roue dentée n° 3 (experiences)
roue dentée n° 4 (experiences)

—— roue dentée n° 1 (théorie) A
—O0— roue dentée n° 2 (théorie) °
—o— roue dentée n° 3 (théorie) .
—o— roue dentée n° 4 (théorie) .

Figure 46 : Comparaisons entre les résultats expénientaux
et la formule issue de I'analyse dimensionnelle

Dans le cas de la roue a denture hélicoidale¢mdtats expérimentaux sont comparés
a ceux obtenus a partir de l'approche théoriqueeldppée. Une nouvelle fois, une
concordance acceptable entre les différents résdsh observée.

La présence d'obstacles ou de flasques peut modéfigerte par ventilation en
réduisant l'aspiration donc I'éjection d'air pas tents [I1.22]. Afin de mettre en évidence
I'influence des obstacles, plusieurs essais ontréaksés avec les roues a denture droite et
hélicoidale. Il ressort que I'ajout de flasquesdmgha une réduction des pertes lorsque la
distance entre le flasque et la roue est en desians valeur limite. De plus, pour la roue
hélicoidale, le sens de rotation a de l'influence.

Pour étudier I'influence du mélange air-huile saiplerte par ventilation, un carter a
été monté sur le banc d’essai et un générateuroddlbrd d’huile a été utilisé. Il apparait que
le mélange n’a aucune influence sur la perte patiladon. Les observations expérimentales
du phénoméne montrent que la température augmerie dans le carter, que les gouttelettes
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d’huile en suspension dans l'air sont centrifugg@sles parois du carter et que seul de I'air
est aspiré dans les dentures.
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—— roue dentée n° 1 (théorie) A roue dentée n° 1 (expériences)
—O— roue dentée n° 2 (théorie) ® roue dentée n° 2 (expériences)
—o— roue dentée n° 3 (théorie) = roue dentée n° 3 (expériences)
—o— roue dentée n° 4 (théorie) ¢ roue dentée n° 4 (expériences)

Figure 47 : Comparaisons entre les résultats expénientaux
et la formule issue de I'analyse des débits

Les comparaisons complémentaires avec des résegsrimentaux obtenus sur
d’autres dispositifs confirment cette concordames satisfaisante avec les deux approches
développées.

3 - PERTES PAR PIEGEAGE [I1.23]

Dans les transmissions par engrenages, la lulirifficale la denture est nécessaire
pour refroidir les surfaces et réduire le frottem&#pendant, pour des engrenages droits ou
hélicoidaux a grandes vitesses, le mélange aitfilair présent dans I'espace inter dent est
successivement compressé et détendu provoquaréctiesiffements significatifs ainsi que
des pertes de puissance. Durant ces phases de essioprextension, une fraction du
mélange air-lubrifiant est expulsée de l'espaceerirdent. La durée d'une période
d’engrenement étant extrémement courte dans lbsrducteurs, le mélange air-lubrifiant
peut étre compressé et chauffé de facon signiieaGette phase de compression est ensuite
suivie d’'une phase d’aspiration lorsque le volumeeri dent croit de nouveau lors du
dégrénement. La perte de puissance totale corrdspdiénergie échangée avec le milieu
ambiant lors des phases de compression et d’eatensi

3.1 Développements théoriques

Un modele hydrodynamique approché du piégeage dange air-lubrifiant dans
I'espace inter dent d’engrenages a dentures droitd#licoidales a été développé [I1.23]. Il
repose sur i) la résolution de I'équation de canté (équation 13) combinée au premier
principe de la thermodynamique appliqué a un systeavert (équation 14), ii) la définition
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en fonction du temps de la variation du volumerinlent, iii) la description géomeétrique des
surfaces de fuites axiales et radiales.

Gl av=3 Jliauasm) (13
avec .

P, p. - masse volumique du fluide et dans I'orificesispectivement,

u. : vecteur vitesse du fluide dans I'orifice i,

—

n : normale unitaire a la surface de l'orifice i.

>+ = -

avec :
u, : vitesse du fluide dans l'orifice i [m/s],

h : enthalpie spécifique du fluide dans l'orificRlikg],
m : débit massique a travers lorifice i [kg/s].

En faisant I'hypothése que les phases de compressiode détentes de ce mélange,
assimilé a un gaz compressible parfait, sont ispigues (équations 15 etl6), I'équation de
continuité est alors appliquée aux volumes discdets espaces inter dent découpés en
tranches. Il est a noter que, dans les turborédis;ties vitesses d’expulsion du mélange air-
lubrifiant peuvent atteindre les vitesses sonigetegu'il a donc fallu prendre en compte ce
phénomene qui a pour effet de limiter les débitssitpes.

p=Kp” (15)

avec :
p : pression du fluide [Pa],
K : constante dépendant du fluide considére,

y : coefficient polytropique du fluide défini pary":% ; ou cp est la chaleur
spécifiqule a pression constante [J-kg'] et cv est la chaleur spécifique & volume constant
[J.kg™.K™].

dp_ dp (16)

—_= y_

Y P
Un schéma numérique a été mis en place en dismétiss équations d'état par la
méthode des différences finies et en les résos@on un schéma de prédiction/correction. Il
est alors possible de calculer les niveaux de jmes$ans les volumes inter dent et par

conséquent les débits massiques et ainsi les pertes

3.2 Validation expérimentale

Les résultats numériques ont pu étre comparés aalesrs expérimentales issues du
banc d’'essais développé par Houjoh [I1.23]. Ce ab#if permet de mesurer, au cours de
I'engrenement, la pression dans un volume intet (legure 48).
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Figure 48 : Installation des capteurs de pressiorefon la largeur de denture

Des mesures ont été effectuées pour différentessas et différents angles d’hélice
selon la largeur de la denture. Seules les congmarsieffectuées pour les engrenages a
dentures droites pour des mesures de pressioriwgféscau milieu de la largeur de denture et
pour différentes vitesses sont présentées ici (BiglP). Les autres comparaisons sont
fournies dans [I1.23]. L’ensemble des résultats meonin bon accord entre les pressions
calculées et celles mesurées.
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Figure 49 : Pressions expérimentales et simulées@ure droite)
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3.3 Calcul des pertes

La perte de puissance totale du systeme est égateamsfert de chaleur entre le
systéeme et son environnement en régime établi.i,Aume fois que les pressions dans les
volumes inter dent sont bien évaluées, il est ptssile calculer la perte de puissance
moyenne sur une période d’engrénement (Figure 50).

Il apparait qu’il y a une dépendance forte avedgtksse de rotation puisque la perte de
puissance est approximativement proportionnellea &ifesse a la puissance 2.8. L'angle
d’hélice est également un paramétre de premieeoRfr contre aucune dépendance vis-a-vis
du chargement n’a été montrée.

1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
vitesse de rotation [tr/min]
‘ —O— Beta=0°—-{1— Beta=13° Beta=16° Beta=21° Beta:SOﬁ

Figure 50 : Pertes de puissance par piégeage moyentalculée

4 - CALCUL DES PERTES DE PUISSANCE POUR DEUX REDUCTEURS

MODELES

Les différents modeles sont appliqués pour caldalgrart de chacune des pertes sur
deux réducteurs modeéles simple étage dont lestéasditjues sont données au Tableau 7.

N° de réducteur 1 2
pignon roue pignon roue
Nombre de dents 42 155 20 20
Largeur de denture (mm) 205 200 30 30
Angle de pression (°) 22.5 20
Angle d’hélice (°) 29 0
Module (mm) 10 10
Couple résistant (Nm) 150 000 600
Tableau 7 : Caractéristigues des réducteurs modeles
82 F. Ville, 2009




La Figure 51 donne I'évolution des différentes peren pourcentage de la perte totale
en fonction de la vitesse de rotation en entréeéducteur.

réducteur n°1
(puissance perdue totale a 1800 tr/mn = 210 kW)

100 Ty e s s e e
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80
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= 60 - - - :
T 50 - - - -
[e}
&
~
900 1080 1260 1440 1620 1800 ventilation
vitesse [tr/mn)]
m piégeage
réducteur n°2 W frottement
(puissance perdue totale a 6000 tr/mn = 4.7 kW)
100
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= 601
T 504
2
£ 40 |
~
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Figure 51 : Pertes de puissance
en fonction de la vitesse de rotation sur le pignon

Il apparait tout d'abord que la proportion de chacdes pertes dépend grandement de
la vitesse de rotation mais aussi de la géoméaseamhgrenages réducteurs. Ainsi, pour des
engrenages de grands diametres (réducteur n°pgrta par ventilation devient rapidement
prépondérante du fait des vitesses périphériquascbep plus élevées. Par contre, pour des
réducteurs de vitesses périphériques plus réd{rdsicteur n°2), les pertes par frottement a
la denture restent prépondérantes méme si la gropatiminue avec l'augmentation de la

vitesse.
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Il est & noter que la faible proportion accordée @ertes par piégeage du mélange air-
lubrifiant dans I'espace inter dent provient du daie les calculs ont été menés pour le cas ou
seul de I'air serait piegé en pied de dent. Néamsnain premier constat montre que méme si
la proportion est relativement faible, une pertergureprésente que 3.6% de la perte totale a
1800 tr/min sur le pignon représente déja 8kW cengupeut étre négligé. De plus, ceci va
induire des échauffements importants selon la larde la denture ce qui peut conduire a des
dilatations différentielles importantes et donc mauwer des ruptures de denture, qui a ces
vitesses périphériques élevées, représententaqurertses important.

5 - CONCLUSION DE CHAPITRE

Difféerents modeéles pour évaluer les pertes de pnds dans les transmissions par
engrenages dues a la ventilation de la denture eiémeage du mélange air-lubrifiant dans
I'espace inter dent ont été développés et validéslass dispositifs spécifiques. L’ensemble de
ces modeles permet de prédire quel sera le rendetiueat transmission.

En appliquant ces modéles a deux réducteurs modelessort que la vitesse et la
géométrie des dentures prises en compte influerteefdcon importante les proportions de
chacune des pertes. Ainsi, si la ventilation espli@nomene important pour des dentures de
grandes dimensions, le frottement a la denture lagperte dominante sur les réducteurs qui
ont des vitesses de rotation faibles. Enfin, lenpih@éne de piégeage du mélange air-lubrifiant
dans l'espace inter dent qui représente une phte faur I'ensemble des pertes, ne peut étre
négligé puisqu'il peut conduire a des dilatatioiffentielles engendrées selon la largeur de
la denture et par conséquent a des surchargessscmmtacts.
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CONCLUSION
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Il existe peu de modeles dans la littérature paanetidentifier les différentes pertes
de puissances dans les transmissions par engredagéscon relativement précise. Des
modeles spécifiques pour évaluer celles-ci ont détéc développés. Pour chacun de ces
modeles, une étude expérimentale associée a p@&gnifaire une premiere validation.

En ce qui concerne la perte par ventilation, lgditaa débouché sur la construction
d’'un banc d’essai spécifique pour mesurer la ppée ventilation. Deux modeles ont été
présentés pour calculer la perte par ventilatiom, étant basé sur I'analyse dimensionnelle et
I'autre sur la circulation du fluide sur les cogsles flancs de dents ce qui a conduit a une
formule analytique pour calculer la perte par Jatitin. Les résultats obtenus par les deux
approches donnent un bon accord avec les mesupstdede puissance.

Pour ce qui est de la perte générée par le phérmuh@piégeage d'un meélange air-
huile en pied de dent, un modéle original a étéelddpé qui permet de le simuler. Un banc
d’essai permettant de mesurer la pression instamtdags les espaces entre les dents pour des
roues a denture droite ou hélicoidale a été utdtggermis de montrer un bon accord avec les
résultats obtenus a partir du modele propose.

Enfin, pour la perte par frottement a la dentures loi de frottement semi-empirique,
valide pour les conditions de contact entre leduden des engrenages, a été construite. En
utilisant un modéle du comportement dynamique dgsemages simple étage, l'influence des
différentes équations de frottement a été analgsdeur validité évaluée en comparant les
forces de frottement mesurées a basses et moyenesses sur un banc d'essai. L'influence
des corrections des profils des dentures a étédrat a mis en évidence que l'ajustement des
modifications de profil peut significativement mbei le chargement des dentures sans
améliorer notablement les efforts dynamiques isdpér frottement aux paliers. Par contre il
est montré que la perte de puissance peut étreegraamd réduite.

Ces différents modéles ont ensuite été utilisésddiprédire les différentes sources de
pertes et le rendement de plusieurs transmissibapparait que la perte par frottement a la
denture est dominante pour les roues dentées de [@@geur et/ou pour les transmissions
fonctionnant a basse vitesse. Par contre pour dassrdentées de grande largeur et/ou
fonctionnant a grande vitesse, les pertes par lagoti de la denture et par piégeage du
mélange air-huile en pied de dent concerne lalpgntus importante de la perte totale dans la
transmission.

Les modeéles proposés pour la prévision des perées des transmissions par
engrenages permettent d’obtenir un grand nombreédaltats. Les différents modéles
montrent que :

- la vitesse de rotation a une influence prédomaaur la perte totale,

- les dentures sont les principales sources degp#r ventilation,

- la présence de flasques joue un role trés imposiar la diminution de la perte
par ventilation,

- les parameétres géométriques des roues dentéefogement liés a la perte par
piégeage et par conséquent a la répartition deskpdition de puissance donc au champ de
température le long de la largeur des dentures,

- I'état des surfaces et les propriétés rhéologiqies lubrifiants influent sur la
perte par le frottement a la denture.

Naturellement, cette partie ouvre beaucoup de petises qui seront traitées dans la
troisieme partie.
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TROISIEME PARTIE

PERSPECTIVES

Banc d'Analyse des Pertes de Puissance par
Ventilation
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1 - INTRODUCTION

Les parties | et Il ont décrit les activités denmches développées :

1/ amélioration et optimisation des composants mgoas lubrifiés, analyse de leur
tenue en fatigue de contact initiée en surface,

2/ analyse et réduction des pertes de puissance@matransmissions par engrenages.

Bien évidemment, ces projets de recherche doniental des perspectives a court,
moyen et long termes. Dans la suite de cette pgeieais m’attacher a dépeindre pour
chaque activité les axes pouvant faire I'objet titars de recherches dans le futur. Dans
chaque domaine, je développerai une action en @nuss qu’'un ensemble de prolongements
qui permettent de voir comment les activités ddeeche choisies s’inscrivent dans la durée.

2 - AMELIORATION ET __ OPTIMISATION DES COMPOSANTS

MECANIQUES LUBRIFIES

Les perspectives envisagées dans ce domaine b&ttad’abord a chaque cause
identifiée de la fatigue de contact initiée en goet

Ensuite, il apparait comme indispensable de pownesdieffort de prédiction sur la
durée de vie des mécanismes.

Ainsi, dans ce qui suit, je développerai plus avdanhs un premier temps, quelques
pistes sur I'analyse de I'effet de la sous-alimgataen lubrifiant. Dans un deuxieme temps,
je m’attacherai a montrer pour les autres causedatigue quelques développements a
envisager que je compléterai par une perspective gibbale sur la thématique qui concerne
la fatigue de contact.

2.1 Analyse de l'effet de la sous-alimentation en lubfiant sur la fatigue de
contact

Dans la Partie | de ce mémoire, il a été montréroent il était possible d’évaluer la
réduction de durée de vie en fonction de paramétectubrification et de la rugosité des
surfaces (8 2.5). Il en ressort qu’un parametrergss pour décrire I'effet de la quantité de
lubrifiant est kg, qui caractérise la quantité de lubrifiant a lféetdu contact. Or d’'un point
de vue expérimental et pratique, la déterminationcdeparameétre reste complexe voir
impossible. L'idée qui est donc développée est d@droce paramétre en fonction du
coefficient de frottement mesuré. En effe; ia directement influencer I'épaisseur de film
lubrifiant dans le contact [IIl.1, IIl.2] et donce Icoefficient de frottement qui dépend
directement de I'épaisseur de film et de la rugodds surfaces.

Dans la suite, une approche expérimentale origigaienontre le lien entre quantité
de lubrifiant et coefficient de frottement est gnétee. Puis l'utilisation de ce dernier pour
déterminer I'épaisseur de film de lubrifiant daegbntact sera mise en évidence.

2.1.1 Coefficient de frottement et sous-alimentation

Pour cette étude expérimentale, la MTM a été églipour mesurer le coefficient de
frottement en fonction du temps pour differentsunabs de lubrifiant et conditions de
fonctionnement (Tableau 8).
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température [°C] 40; 60

charge [N] 25
vitesse moyenne [mm/s] 100; 200
taux de glissement,:gzM
0. +U,) 2,10
[%]
quantité d’huile [mg] 5; 10; 15; 20
viscosité de I'huile [mPa.s] 6.57 (PAOS);
@100°C 85 (PAO100)

Tableau 8 : Conditions de fonctionnement et quant@ de lubrifiant pour les essais MTM

Ainsi, l'influence de la quantité de lubrifiant, diaux de glissement et de la
température du lubrifiant a pu étre analysée. ltemsort que la quantité de lubrifiant affecte
significativement le coefficient de frottement (&g 52). Pour les conditions suralimentées
en lubrifiant, ce coefficient reste constant algusil croit avant de se stabiliser dans le cas
sous-alimenté. Il est a noter que le temps delsaiion dépend directement de la quantité de
lubrifiant [ll.1, 111.2]. En effet, cela correspanau temps nécessaire pour équilibrer la
réalimentation et I'éjection du lubrifiant du coctaCe temps croit avec la sous-alimentation
(dans le cas de 10mg, au bout de 10mn, la staimlisa’est toujours pas atteinte.

k& | |
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g io°°°°q°°°
8 5% ,0°° gpoooootn
:é . %ﬁgggAAAAAAAAAA ¢ 10mg
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temps [min]

Figure 52 : Coefficient de frottement fonction du €mps
pour différentes quantités de lubrifiant
PAO100, 40°C, 25N, 100mm/s, 10%

En ce qui concerne le taux de glissement (Figuje ib8pparait qu’une réduction du
taux de glissement permet d'atteindre un niveabilsé@ pour le cas 10mg. Ceci met en
évidence I'aspect thermique du contact. En effiets e taux de glissement est élevé dans le
contact et plus la viscosité va diminuer ce qurane une réduction de I'épaisseur de film
lubrifiant et ainsi de suite. Ceci peut conduiterd@me a un risque de grippage.
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Fiqure 53 : Coefficient de frottement fonction du €mps pour différents taux de glissement

PAO100, 40°C, 25N, 100mm/s, 10mg

Enfin en ce qui concerne la température du lulmifif&rigure 54) qui peut étre aussi
interprétée comme une variation de la viscositéie aerniere variant avec la température, il
apparait que la sous-alimentation est moins sé\Emneeffet, une quantité de 10mg de
lubrifiant donne un coefficient de frottement idgoe au cas suralimenté. Ainsi, une
augmentation de la température réduit les effés di la sous-alimentation en augmentant la

réalimentation.
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Fiqure 54 : Coefficient de frottement fonction du €mps pour différentes températures

PAO100, 10 %, 25N, 100mm/s, 10mg
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2.1.2 Lien entre coefficient de frottement et épaisseur déilm de lubrifiant en
sous-alimentation

Une des idées principales de cette étude étailisBute coefficient de frottement pour
déterminer I'épaisseur du film lubrifiant. Cela pétre fait en utilisant la courbe Stribeck.
Cette courbe donne le coefficient de frottementagction d’'un parametre sans dimension
qui représente I'épaisseur du film. En Utilisan¥laM et en faisant varier la vitesse moyenne
de roulement, une courbe de Stribeck en conditivalimmentée pour différentes conditions de
fonctionnement peut étre obtenue. Comme I'épaisdeufiim en conditions suralimentées
dépend de la vitesse a la puissance 0,67, la calerl&iribeck peut étre retracée en fonction
de I'épaisseur du film (voir Figure 55).
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2% - °

coefficient de frottement

3% Py i
1% | 3

0%

0 20 40 60 80 100

épaisseur de film (nm)

Figure 55 : Courbe de Stribeck en fonction de I'épaseur de film de lubrifiant
en conditions suralimentées (PAOS8, 2%, 40°C, 25N0Q0mm/s)

Le coefficient de frottement est supposeé indépendiamégime de lubrification. Ainsi,
la courbe Stribeck est utilisée dans le cadre dasitions de sous-alimentation : a partir du
coefficient de frottement, I'épaisseur de film espondante peut étre déterminée.

La Figure 56 présente une mesure du coefficierftaleement pour une condition de
sous-alimentation (6mg). Il se stabilise autour2dé% aprées environ 50 minutes. Sur la
courbe de Stribeck, cette mesure conduit a unessgai de film de 13nm. Il faut noter que
I'épaisseur du film en conditions de suralimentatierait 250nm. Cela montre donc que, dans
ces conditions, la sous-alimentation est importante
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Figure 56 : Coefficient de frottement fonction du €mps
PAOS8, 40°C, 2%, 25N, 1000mm/s, 6mg

2.1.3 Perspectives pour I'effet de la sous-alimentationrelubrifiant sur la fatigue
de contact

A partir des premiers éléments présentés ci-dessus la description et la
caractérisation de la sous-alimentation, il appariairement que la premiére perspective a
court terme est de poursuivre I'analyse mise eoepidin d’affiner et d’améliorer la méthode
de prédiction des épaisseurs de film. En effasilimportant de prédire précisément la valeur
réelle de I'épaisseur de film dans le contact. Atipale ces résultats, il sera alors possible
d’étendre la méthode sur d’autres dispositifs corterenachines bi-disques de fatigue ou sur
des bancs de mesure de couple dans les roulements.

Une autre perspective a moyen terme concerne lgsciasthermiques. En effet,
comme cela a été mentionné précédemment, l'impatade la thermique et des
échauffements dans le phénoméne de sous-alimentagiqreut étre négligée. Au dela de
prédire plus précisément les épaisseurs de filns dancontact modéle, cela est nécessaire
pour, d’'une part, transposer a plus long terme oelele a des composants comme les
roulements et, d'autre part, pour aborder la problgue du grippage, mécanisme
d’endommagement bien connu mais peu analysé.

2.2 Perspectives concernant les autres causes de faggie contact

L’approche globale développée dans la partie | perdiobtenir des courbes de
réduction de durée de vie pour chaque cause d’'emdgement identifiée. Il reste néanmoins
des éléments a préciser avant d’aller vers undqii@a de la durée de vie des composants.

2.2.1.1Compléments pour la pollution solide des lubrifians

A partir de ce qui a été développé jusque la (82tié°1), il est possible a partir de la
géomeétrie stabilisée des indents de prédire lactémude durée de vie induite.
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Ainsi, il apparait clairement que la premiere pecsve concerne I'étude du processus
d’'indentation qui doit permettre, en fonction denkture et de la concentration des particules
dans le lubrifiant, de donner la quantité et langéwiie des indents formés.

Les premiéres tentatives de modélisation du proseddndentation en utilisant la
méthode des éléments finis semblent prometteusgsréF57). Elles consistent en particulier,
a partir des observations expérimentales de I'itatem d’une particule ductile sur un disque
en acier a roulements, a utiliser des propriétéemaax differentes pour la particule et le
disque §cbille > o disque).

expérimental | numerique

forme de la particule aprés passage dans le contact
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Figure 57 : Comparaisons entre résultats expérimentix et numériques

Les comparaisons quantitatives (Tableau 9) moné&galement un bon accord. Il reste
donc a affiner ces modéles (aspects dynamiquémderitation) et a exploiter les résultats en
terme de géométrie et de contraintes résiduellesapdentations.
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Modele Résultats
éléments finis experimentaux
Diametre de 'indent [um] 78 60-100
profondeur de I'indent [um] 6 2-3
hauteur de I'épaulement [um] 0.65 0.3-2

Tableau 9 : Comparaisons guantitative entre résultis expérimentaux et numérigues

La deuxieme perspective concerne le passage dgetitnformé dans le contact.
Comme déja mentionnée, nous devons utiliser la gé@n« rodée » de lindent dans les
calculs de prédiction de durée de vie. Il est do@cessaire de modéliser cette évolution de
I'indent au cours des cycles de passage dans laatoCela permettrait aussi de prendre en
compte les contraintes résiduelles apres indentatigtabilisation de la géométrie.

Enfin, une étude approfondie des phénomeénes todnesést nécessaire pour expliquer
qualitativement la chute importante de durée deoliservée pour deux cas similaires en
conditions de fonctionnement et en géométrie dimdeais I'un en roulement pur et l'autre
en roulement-glissement (ratio de 2.5 a 3.5 envsaivant le sens de glissement). La
modification du champ de pression en présenceidseghent et donc de la valeur maximale
et de la position des contraintes de cisaillemeakimales sont certainement une piste a
creuser.

Le but final sera de prédire la durée de vie d'w@camisme a partir d’'une mesure de la
pollution solide du lubrifiant (nature, taille etrcentration des particules) et de ces
conditions de fonctionnement. En d’autres termies;agira de donner une signification au
terme g défini par la norme 1ISO 281:2007.

2.2.1.2Compléments pour l'influence des additifs

Il a été démontré précédemment (83.1, Partiegjdaence d'un tribofilm épais dans la
zone de contact d’'un essai de fatigue (MBDF), gane des indents. En dehors de cette
région (cependant toujours dans la zone de contawt) couche triboformée bien plus mince
est détectée. Le contact "modele" (MTM), en revandénere dans toute sa largeur un
tribofilm. D'une machine d'essai a l'autre, lesditons de fonctionnement sont différentes.
En patrticulier lorsqu’il est fait abstraction deglénts pour les essais de fatigue et que l'on
compare la zone restante au contact MTM. Les épaisgle film EHD évaluées en fatigue
sont pres de 24 fois supérieures a celles dessesgamlogiques évaluées a 11 (épaisseur
minimale) et 20 nm (épaisseur au centre) respengwe. Le parametre lambda calculé pour
chacun de ces essais est de 3,7 en fatigue cqBtdals les conditions MTM. Les essais de
fatigue seraient donc, indent exclu, bien moinesgy (lubrification par un film complet) que
les essais MTM (lubrification mixte). L'une des ddions de formation de tribofilms épais
est la présence de contacts directs entre aspékitgstitre, il semble justifié que le tribofilm
de la zone de contact MBDF hors indent soit tresceidevant celui formé dans le contact
MTM.

Par contre, dans la bande soumise a la pressidindink les conditions sont bien plus
séveres mais peu évidentes a évaluer. Néanmoinsutpsessions induites par les indents
peuvent étre estimées a environ 7 GPa soit pliDdePa de pression maximale. Dans cette
région limitée, les conditions sont extrémemenesey. |l est possible que les variations de
pression importantes contribuent a la formationrihofilm.

Il apparait ainsi que pour des conditions de cantaalement différentes, la formation
de tribofilms identiques en nature et répartitish @ossible. Il est donc important de pousser
plus avant ces investigations afin de mieux congnefes mécanismes de formation de ces
couches en surface comme dans les fissures puigegwsemblent étre des moteurs importants
ou tout le moins non négligeables dans la fatigzieahtact.
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2.3 De I'estimation du risque a la durée de vie

Tallian [l1.3] a proposé une revue Bibliographigsar les modeles de fatigue de
contact. Il en ressort deux grandes familles €§ modeles de la physique de la matiere
qualifiés de « modeéles pour la recherche » etes) lodéles statistiques de durée de vie
qualifiés de « modeles pour I'ingénieur »

Ces derniers modeles (loannides et Harris [llIl4drosch [lI1.5], Lésche [lI1.6],
Tallian [l1.7]) sont établis a partir de résultade tests de fatigue. Ils sont principalement
basés sur la théorie de Lundberg et Palmgren J[llIli8 postulent que le produit champ de
contrainte par nombre de cycles a la rupture esstaot pour une probabilité de survie
donnée.

Les “modeles pour la recherche” tentent de résoledpeobleme de durée de vie d’'un
point de vue physique. Par exemple, le problemd’idigiation et de la propagation de
fissures autour d’inclusions dans la matrice migiadl a été traité par ce biais en utilisant
entre autres la théorie d’Eshelby [l11.9]. Chengakt[lll.10] ont proposé par ailleurs des
modeles basés sur des critéres énergétiques.

Quelgue soit le modele considéré, il apparait quaniVeau des contraintes et le
volume contraint sont les deux parametres impata@test pourquoi, nous avons fait le
choix jusque la de déterminer des courbes risquadtpljue la durée de vie absolue d’'un
contact. Cette démarche nécessite d’établir dgsigss de références auquel se rapporteront
les autres risques. Ainsi, il est donc possiblecdmparer 'effet de deux états de surface
différents sur la réduction de durée de vie pammgie. Par contre, il est impossible de
comparer des matériaux différents puisque celat pas pris en compte dans les théories
développées.

Il apparait donc nécessaire aujourd’hui de dévednpg partir des courbes de risque
un modele de durée de vie qui prenne en comptalérrau et permette de prédire la durée de
vie absolue d’'un composant. Une démarche basée sumul de dommage selon Lemaitre
[111.11] pourrait étre prometteuse.

3 - ANALYSE ET REDUCTION DES PERTES DE PUISSANCE DANS LES
TRANSMISSIONS PAR ENGRENAGES

Ce domaine en plein essor ouvre de nombreuses goéikgs. Il s’agit d’abord
d’approfondir les modéles pour chaque source di geentilation, barbotage...). Ensuite le
couplage entre les aspects thermiques et les psteme étape indispensable pour prédire au
mieux a la fois les pertes et les températuredugt dans les transmissions. Enfin, cette
démarche peut étre appliquée a d’autres types danisgnes ou composants.

3.1 Quelques interrogations sur les pertes par ventilan

Il ressort des études que nous avons meneées jlimgupie la prédiction de la perte
engendrée par une roue dentée est satisfaisanfpu®e semble que I'adjonction de flasques
de part et d’autre des roues pourrait conduireear@duction des pertes.

La connaissance plus approfondie des écoulemaitsadtour des dentures est donc
nécessaire. Dans cette optique, des premiers trawguxontré que la simulation numérique
du probleme par CFD (Computational Fluid Dynamigsit une voie d'étude prometteuse
[111.13]. En effet, a partir d'un modele 3D de l@dement autour d’'une roue cylindrique
dentée droite (Figure 58-a), une bonne concordamtee les résultats expérimentaux et
théoriques est déja observée (Figure 58-b et c).
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Figure 58 : Comparaisons entre résultats expérimenux et numeriques
a) domaine de calcul 3D
b) chemin des flux d’air
c) graphigue pour une roue (module 5mm et diametrerimitif de 150 mm)
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Par ailleurs, il est également possible, via ce&ede mieux comprendre I'influence
des flasques et donc d’optimiser leur position.

La encore, les premiers résultats sont encouraggantontre bien l'influence des
flasques telle qu'observée expérimentalement (Ei§9).
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Figure 59 : Influence des flasques sur la perte parentilation
(module 5mm et diamétre primitif de 150 mm)

Un autre élément a approfondir concerne l'engrenenten effet toutes les études
précédentes ne concernent qu'une roue dentéeseudiée (c'est-a-dire n'engrenant pas). Or
de premiers essais sur le banc de barbotage ddp@l'ECAM (Figure 60) et utilisé dans le
cadre de la ventilation, c'est-a-dire sans huilensdde carter, semblent montrer que,
contrairement a la littérature et aux hypothésesraroment faites sur ce probleme, la
ventilation due a I'engrenement d'un pignon etaltoue ne correspond pas a la somme de
chacune des contributions mais est beaucoup plpsrtamte (Figure 61). Afin d’étudier ce
phénomeéne un banc spécifique est en cours deataigFigure 62), ce qui permettra de
travailler avec des roues de tailles conséquemnltiesétre primitif de 288mm) et donc des
vitesses linéaires (100 a 150 m/s) plus prochegniesix Visés.

Gearbox

Pinion running partly
immersed in oil
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Figure 60 : Banc de barbotage de 'ECAM
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Figure 61 : Influence de I'engrénement
(denture droite, module 5mm et diametre primitif de150 mm)

Figure 62 : Dispositif d’analyse de I'effet de I'egrenement sur la ventilation

3.2 Couplage entre aspects thermiques et pertes

Les pertes de puissances estimées dépendant paucoo@ de la distribution de
température au sein de la transmission, il est dadispensable d’établir un lien fort entre ces
deux aspects. En couplant 'approche réseau theendgueloppée par Christophe Changenet
[111.13] et les modeéles de pertes développés tibs's possible d’apporter une réponse.

La méthode des réseaux thermiques est basée fiapes suivantes : (a) identifier et
calculer les pertes de puissances, (b) diviseédeiateur en €léments discrets isothermes ou
nceuds : carter, huile, paliers, mobiles, etc.cktcOnnecter les nceuds avec des résistances
thermiques dont les caractéristiques dépendentadeature des mécanismes de transferts
thermiques entre ces éléments. Dans I'exemple réisapn réducteur simple étage avec
denture droite est modélisé. Les deux arbres smpostés par des roulements et le carter est
en fonte. Le systeme mécanique est divisé en Medits isothermes (Figure 63).
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Convection et radiation

:] Résistance thermique de conduction
Résistance thermique de
6 m 7 8 9

m m [ Resistance thermique de striction
11 Résistance thermique de
m . H . O [ Convection avec I'huile

1— Air
2,3, et 4— carter
5 — huile
6,7,8, et 9— Roulements sphériques a double rangée de rouleaux
10,11— arbres
12, 13— pignon et roue
14 — engénemnt
Figure 63 : Réseau thermique du réducteur étudié

La comparaison avec des essais expérimentaux r@aligee en utilisant I'approche
combinée basée sur le réseau thermique décrit gedotent mais en considérant le
frottement denture comme la seule source de péues la charge (dans toutes les conditions
opératoires, elles représentent plus de 95% désspgEpendantes de la charge). La Figure 64
montre un certain nombre de comparaisons avec dagégs expérimentales. « BK » fait
référence au couplage entre le réseau thermiqW@cgetation de frottement de Benedict-
Kelley alors que « Diab » correspond aux résufiasociés a la formulation de Diab et al. Les
pertes de puissance ont eté mesurées et simuléegqis cas de vitesse/charge nommeés A,B
et C. Des résultats présentés, les conclusionarsigis peuvent étre tirées :

e pour une paire de roues dentées donnée, il y agumede variation des pertes de
puissance dépendant des conditions de fonctionrtemen

» la meilleure corrélation est obtenue en utilisamtauplage entre thermique et analyse de
la charge denture (forces normales et de frottem&mala illustre bien les interactions
entre les forces, la distribution de températulestoefficients de frottement ;

« Les modifications de profil sur de la denture drottoivent étre incluses dans toute
analyse se voulant réaliste.

Finalement, le besoin d'un couplage mécanique-tligrendépend des conditions de
fonctionnement. Par exemple les gradients de temyo@ dans les cas A et B sont
relativement faibles et une approche isothermeiraiiff Par contre dans le cas C, la
température de masse trouvée est de 62 °C, a cempda valeur moyenne du contact
interdents atteignant les 77°C. Dans de tellestginmune solution couplée est requise.
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Fiqure 64 : Comparaison entre les diverses méthodes I'expérimental

Cet exemple démontre que le couplage thermo-dynaregt un passage obligé pour
qui veux prédire des pertes de puissance. Il st décessaire de poursuive dans cette voie
pour I'ensemble des pertes et des systéemes plugleres.

3.3 Analyse des pertes de puissance dans d’autres sys&s

La démarche d’estimation des pertes proposée awecouplage thermique via la
méthode des réseaux thermiques peut étre applagaémutres systémes. Prenons I'exemple
d’'un roulements qui tournent a hautes vitessesn@igraNDm) pour lequel la tenue des
matériaux et la définition d’une lubrification adéptest de premiere importance.

3.3.1 Les pertes de puissance

Un modele quasi-statique permet de déterminer partiéion de charges dans un
roulement a billes a contact oblique. Ce derniengren compte les effets centrifuges dus aux
hautes vitesses de rotation. Suivant I'hypothéseodérdle des billes par la bague extérieure
et de non glissement di a une charge axiale sofista cinématique des éléments mobiles
est alors déterminée [111.14]. Les pertes de puissalues au mouvement relatif de la cage par
rapport aux bagues intérieures et extérieures,esimhées grace a un modele de palier fluide
sans excentration. De méme linteraction entredgecet les billes est modélisée par des
eécoulements hydrodynamiques. Le contact entreilles bt les bagues est a I'origine de deux
sources de pertes : le frottement de glissementifglut le pivotement) et la résistance au
roulement. Dans certaines approches [lll.14] cddeiere source est négligée, alors que
selon d’autres auteurs [lII.15, 111.16], celle-ce rdoit pas étre éliminée et s’exprime en
considérant que le centre de pression se décalergpmort au centre du contact. Le
déplacement orbital des billes a travers le mélaigauile peut étre a I'origine d’'une force
de trainée. De méme que précédemment cette forcegiggee par certains auteurs [I11.17]
alors que selon d’autres [lIl.14], elle est consé@écomme influente. Dans ce dernier cas,
I'estimation de cette force est basée sur l'utiiadu coefficient de trainée propre a celui
d’une sphére dans un milieu infini. Le fluide emvinant les éléments roulants est assimilé a
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un mélange air-huile et des propriétés equivalented déterminées a partir de la fraction
volumique considérée.

L'état de lart révele donc plusieurs écoles de spes, se différenciant
majoritairement sur la prise en compte des foreesdlement hydrodynamique et des forces
de trainée.

La Figure 65 montre que la force de trainée ne pasietre considérée comme nulle a
ces vitesses de rotation et apparait méme comnseueae principale de dissipation. Par
contre la prise en compte ou non de la force hydrachique de roulement peut étre
compenseée par une force de trainée plus ou moitesviarle pourcentage huile-air.
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Figure 65 : Pertes de puissance versus débit d’haikt vitesse de rotation d’arbre
sans la trainée (ST) ;
sans la perte due au roulement hydrodynamique (SR)
avec la trainée + la perte due au roulement hydrochamique (AR).

3.3.2 Réseau Thermique

Les mesures de couple résistant permettent de enllbs pertes de puissance
globales, mais ne donnent pas d’informations sur lecalisation, qui est un parametre clé
concernant la modélisation thermique. La modébsathermique en régime permanent du
roulement a billes hautes vitesses, est a nouviactiegge grace a la méthode des réseaux
thermiques.

Les différentes approches concernant I'estimatiea plertes de puissance dans les
roulements hautes vitesses, permettent d’obtesindeaux de pertes globales équivalentes.
Cependant I'analyse thermique, qui se base surlgsents, ne conduit pas aux mémes
conclusions suivant I'approche retenue. Par exergpkempérature de sortie d’huile varie
selon la prise en compte ou non du roulement hyaradhique. Dans le méme temps la
différence de température entre la bille et la leagxtérieure varie de 7°C a 25°C (Figure 66).
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Figure 66 : Influence de la localisation des pertede puissance
sur la répartition d’évacuation de la chaleur généée
sans la perte due au roulement hydrodynamique (SR)
avec la trainée + la perte due au roulement hydrochamique (AR).

Comme expliquée précédemment, la force de traisedrés sensible a la fraction
d’huile dans Il'air et la source de chaleur quidsi associée affecte de maniére notable les
niveaux de température. Afin d’étudier si ce rgtine également un réle important sur le
comportement thermique du roulement, sa valeué anédifiée tout en maintenant le méme
niveau de pertes par trainée. D’un point de vuesigiag, cette approche peut étre interprétée
comme une variation conjointe du coefficient déntta et de la masse volumique du mélange
air-huile de telle facon que le produit des deuxéere constant. Les variations obtenues sont
significatives (Figure 67). La fraction d’huile dalfar joue donc un réle majeur a la fois sur
les pertes de puissance et sur le comportemembitdnge du roulement.

Ces premiers résultats s’attachent a démontrebdaéfices d’'une analyse thermique
pour la détermination des pertes de puissance wtansulement a billes a contact obliques a
grands NDm. La premiére partie met en évidencadterce de plusieurs modéles de pertes et
les compare entre eux. L'approche thermique peatidtlisée pour différencier les modéles
de pertes examinés. Enfin, sachant que le fluideicule a I'intérieur d’'un roulement est en
fait composé d’'un mélange d’air et d’huile, 'impamce de la composition de ce mélange sur
le comportement thermique du roulement est misévatence.

Cette premiere approche doit étre poursuivie afimadeéliser au mieux les pertes a
l'intérieur d’'un roulement pour ensuite en évaller comportement dans des phases
transitoires.
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Figure 67 : Influence de la fraction d’huile sur latempérature des billes

4 - BILAN

Toutes les activités de recherche développées dansiémoire ont concerné la
compréhension et la modélisation des phénoménektidgie de contact et de pertes de
puissances dans les mécanismes. Ce travail a dienrg 4 théses de doctorat soutenues et 3
en cours ainsi qu'a 19 DEA ou Master Recherche.

Le premier theme de recherche, que jai développguid bientdt une quinzaine
d’années, concerne la fatigue de contact des canpsnécaniques. Cela a nécessité le
développement d’outils expérimentaux pour comprendes mécanismes ainsi que
d’approches théoriques spécifiques pour prédiredesctions de durée de vie en fonction des
causes identifiées. Que ce soit pour la pollutiolds des lubrifiants (mon doctorat, 1998
ainsi que celui de Sandrine Coulon, 2001) ou peubéle de la sous-alimentation en lubrifiant
(doctorat d’Emmanuelle Querlioz, 2007) ou encotaflience des additifs (doctorat de
Mathilde Méheux, 2009) a chaque fois il y a eu approche complémentaire entre théorie et
expériences. De plus ces projets ont été mendsipanp du temps en collaboration avec des
collegues de I'équipe SMC (Louis Flamand, Dani€lia¢s Philippe Sainsot et Ton Lubrecht)
mais aussi avec des collaborations universitaxesrieures (Clotilde Minfray et Jean-Michel
Martin de 'ECL) ou industrielles (SNR, Timken, SKIEEubrizol, Total ou encore le CETIM).
Les perspectives présentées et les nouvelles cadkaits en cours (avec Agnes Fabre de
'TENSAM d’Aix en Provence, par exemple) permettefrgnvisager une poursuite dans ces
études.

Le deuxiéeme theme de recherche, démarré il y adangtmaintenant avec Philippe
Velex, se rapporte a l'estimation des pertes dass mhécanismes. Une nouvelle fois,
I'approche couplée entre expériences spéecifiquesoeleles théoriques simples a été suivie.
Ce travail initié par le doctorat de Yasser Diabteau en 2005, trouve aujourd’hui un échos
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favorable aupres du milieu universitaire, avec erniqadier la collaboration forte avec
'ECAM de Lyon et Christophe Changenet (ainsi gas sollégues dont Yann Marchesse) et
du milieu industriel puisque 3 théses CIFRE ontulébs ces 2 dernieres années (Gilles
Koffel avec Flender-Graffenstaden, Francois PowgcaTurboméca et Gauthier Leprince
avec Total et PSA). Une nouvelle fois de nombreysgspectives sont envisagées puisque
les besoins énergétiques étant croissant et lesuees disponibles se réduisant, il sera de
plus en plus important a I'avenir de maitriserdessipations d’énergie.

Les études engagées ainsi que les futures envisag@eent ces deux thématiques
dans les axes du laboratoire et plus particulientrdans les domaines d’activité de I'équipe
« systémes mécaniques et contacts ». D’ailleursyeteutement récent d'un ingénieur
d’études, Jérébme Cavoret, en complément de I'assishgéenieur, Vincent Baudin, vient
confirmer I'importance accordée a I'expérimentahsliéquipe et au dela dans le laboratoire.
Ainsi la volonté qui est la mienne depuis le détbanalyser les problemes a partir d’outils
expérimentaux dédiés et de valider des modelesitjuesr robustes, simples et efficaces, en
vue d'un transfert vers le tissu industriel, toupgur des dispositifs spécifiques se trouve
confortée.
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QUATRIEME PARTIE

SYNTHESE DES ACTIVITES DENSEIGNANT-CHERCHEUR

« Arts, Sciences et Ingénierie »

¢ f onféDanse

Jeudi 20 Mars 2008 - 100

Machine Bi-disques de Fatigue Annonce de la Comigel2008
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1 - INTRODUCTION

Cette partie détaille mon dossier et présente wmhése de mes activités
d’enseignant-chercheur depuis que je suis arrivé3899 au Laboratoire de Mécanique des
Contacts devenu le Laboratoire de Mécanique desaCisnet des Structures UMR5259 de
'INSA de Lyon, membre fondateur du Pdéle de Recheret d'Enseignement Supérieur

(PRES) Université de Lyon.

2 - RENSEIGNEMENTS GENERAUX

Fabrice VILLE

Maitre de Conférences - Classe normale (Emploi M6F 0209)

Laboratoire de Mécanique des Contacts et des 8tasc{LaMCoS — UMR 5259)
Institut National des Sciences Appliquées de Lyon

PRES de I'Université de Lyon

18-20, rue des Sciences

69621 Villeurbanne Cedex

Tél. 33 4 72 43 84 52 (direct 87 52) / Fax. 33 8989 80
mel : fabrice.ville@insa-lyon.fr
http://lamcos.insa-lyon.fr/

37 ans (22/06/1972). Nationalité francaise

Déroulement de carriere

Depuis le  Maitre de Conférences - Classe Normalé'{BSection)
01/09/1999 Laboratoire de Mécanique des Contacts et des 8tasct
INSA de Lyon - Villeurbanne (69)

de 12/1998 Ingénieur de Recherche
a 08/1999 SNR Roulements - Annecy (74)

de 12/1995 Allocataire de Recherche MENESR
a11/1998 Laboratoire de Mécanique des Contacts
INSA de Lyon - Villeurbanne (69)

Dipldbmes

1998 Doctorat en Mécanique (allocation de rechemBAIESR)
(mention Trés Honorable avec les Félicitations why)J
« Pollution Solide des Lubrifiants, IndentatiorFatigue des Surfaces »
Directeur de Thése : Pr. L. Flamand — Co Directdur Daniel Nélias

Institut National des Sciences Appliquées de Lywiileurbanne (69)
Jury: M. G. Dudragne SNR Roulements Annecy

M. R. S. Dwyer-Joyce University of Sheffield

M. L. Flamand LMC — INSA Lyon

M. R. Fougeres GEMPPM — INSA Lyon

M. J.-M. Georges LTDS — ECL (Président)
Mme G. Inglebert ISMCM-CESTI Paris (Rapporteur)
M. E. loannides Imperial College London

M. A Lubrecht LMC — INSA Lyon

M. D. Nélias LMC INSA Lyon

M. B. Villechaise LMS — Université de PoitigfRapporteur)
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1995 Dipléme d’Etudes Approfondies de Mécanique
(mention Bien)
Responsable : D. Nélias
Laboratoire de Mécanique des Contacts
Institut National des Sciences Appliquées de Lywiileurbanne (69)

1995 Diplédme d’Ingénieur INSA optioBénie Mécanique et Développement
(félicitations du jury - classement de sortie 7 95)
Institut National des Sciences Appliquées de Lywiileurbanne (69)

1992 Dipléme Universitaire et Technologique
Département Génie Mécanique et Productique
(classement de sortie : 2°/ 277)

IUT B de Lyon I - Villeurbanne (69)

1990 Baccalauréat Série C
(mention Assez Bien)

3 - ACTIVITE D 'ENSEIGNEMENT

Depuis 1999, jinterviens eformation initiale a ['Institut National des Sciences
Appliquées de LYON et eformation continue au Centre d'Actualisation Scientifique et
Technique (INSACAST).

3.1 Formation initiale

Mon service d’enseignement est réparti, de mar@geevalente, sur les départements
du premier cycle(I'INSA de Lyon étant une école d’ingénieur avexs dlasses préparatoires
intégrées) etGénie Mécanique et Développemerit représente en moyenne 230 heures
équivalent TD par an réparties en cours, Travauig&s et Travaux Pratiques (Tableau 10).

Année Matiere Cours Tr‘.”“.’a}‘x Trayaux Projets
Dirigés | Pratiques
1° année PC Inititation a la Conception 43.%
1° année PC Mechanical Design 30
1° année PC Scan Project 10
2° année PC Mécatronique Pratique 4 28
3° année GMD Cinématigue des Mécanismes 20 12
3°année GMD  Mécanique des Solides 20
3° année GMD Projet d’intégration 16
4° année GMD  Mécanique des Contacts 13
4° année GMD Projet d’Expertise 36
5° année GMD Projet de Fin d’Etudes 24
5° année GMD Suivi de Stages 4
TOTAL 20 123,5 57 60
TOTAL heures équivalent TD 30 123,5 38 40
TOTAL 231,5

Tableau 10 : Répartition typigue de mes heures d’eeignement en formation initiale
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3.1.1 Premier Cycle

J'appartiens a I'équipe pédagogiqueGroupe Conception Production »Notre
objectif est double :

 initier nos éléves au dessin industriel et a lai€altion de piéce techniques,

* a partir d'un cahier des charges fonctionnel, caedles éleves a définir un

ensemble de solutions pouvant assurer le fonctmmened’un systeme.

Dans ce cadre, je suis intervenu et interviengniiation a la conceptionMachines
Outils, Production AutomatiséeJ'ai été également tuteur d'un moniteur-allocatale
recherche (Bertrand Séve) au 1° cycle de I'INSAym (octobre 1999-octobre 2002).

Par ailleurs, depuis septembre 2006, je participla diliere Scan (‘Sciences et
Anglais’), 1° année, en dispensant les TravauxgBgideMechanical Desigren anglais avec
Jean Boulat, Professeur Agrégé. La section SCANra&se, d’'une part, a des étudiants
étrangers anglophones ou maitrisant I'anglais etutd® part, a des étudiants francais ayant
acquis un excellent niveau dans cette langue awuscde leurs études secondaires. Les
programmes scientifiques et technigques sont siragaa ceux du premier cycle classique,
mais la tres large majorité des enseignements ggmsée en anglais.

Enfin, avec Philippe Fouletier, Professeur Agrég@us avons monté depuis
septembre 2005, une ouverture thématique (coursnmetl en 2° année INSA) intitulée
Mécatronique Pratiqueet qui correspond a un volume horaire de 30h earestre pour un
groupe de 24 éleves par semestre. L'objectif essaissibiliser les étudiants a la mise en
ceuvre de connaissances transversales (mécaniquamadigue et informatique...) pour
répondre a un probléme défini par un cahier desgelsaprécis. Pour valider la solution
proposée, un systeme meécatronique est concu ésérgar les étudiants en bindmes. Ce
systeme utilise la technologie développée pourdests LEGO™ a brique programmable
MINDSTORM. Cette option se divise en deux tempsréSpla partie « cours » ou une
présentation de la mécatronique (définition, donmsitf@pplication, exemples de réalisation
de systémes), de l'asservissement (notions gésénabeabulaire, systemes boucle ouverte,
boucle fermée) et de la programmation de la partimmande (initiation aux langages
orientés temps réel) (langage C) est faite, lege€l®nt une série de problemes a résoudre
pratiguement, comme par exemple I'analyse et la@gtion d’'une direction assistée). Cette
partie pratique représente 2/3 du temps et permeélgdves de mesurer la difficulté de passer
de l'idée a la réalisation.

3.1.2 Génie Mécanique et Développement (GMD)

Génie Mécanique et Développement est I'un des p2artEments d’enseignement du
cycle ingénieur de I'INSA de Lyon. L'ingénieur GMBst formé pour les fonctions de
développement, conception et recherche dans lewsede la mécanique. Le développement
définit et concgoit de nouveaux produits ou orgaméganiques. Il intervient en amont de la
chaine de fabrication des produits manufacturés,leke premiers concepts, et propose des
améliorations jusqu’a la fin de vie des systémes. rhétier d’'un ingénieur GMD est
caractérisé par sa capacité a :

» analyser et prendre en charge un probleme ourejetpen maitrisant les aspects
techniques et de management,

* identifier ou adapter les savoirs et les compE#emécessaires a la modélisation et la
résolution du probléme,

* concevoir et qualifier les outils expérimentauxrumeériques répondant au probléme
ou a I'objectif fixé.

La 3éme année GMD, ou premiére année du cycle iegénest centrée sur
l'acquisition des connaissances fondamentales pbmgénieur mécanicien. Les
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enseignements scientifigues sont répartis sur 10téblnde Valeurs théoriques (UV).
J'interviens dans un groupe de travaux dirigéMénanigue des Solidedont Philippe Velex
est responsable, et en cours et travaux dirig&&imdmatique des Mécanismé&ette derniére
UV, dont je partageais le cours magistral de 1999@6 avec Louis Flamand, est depuis
septembre 2007 entierement sous ma responsabiéte.assure donc le cours magistral, un
groupe de travaux dirigés ainsi que la rédactiopalycopié et des interrogations et devoirs
surveillés. Par ailleurs, jexpérimente des évolsi pédagogiques a l'intérieur de cette UV
pour ensuite les proposer a I'ensemble de la coramtérenseignante de GMD (réduction des
volumes horaires des cours magistraux, présentatighéves et interventions d’industriels
dans les cours, travaux dirigés ciblés sous Matlaboirs a la maison...).

La 4éme année GMD est axée sur l'apprentissagecat@saissances "métier" de
I'ingénieur mécanicien, le savoir faire, ainsi da@ratiqgue de projets. Cette année constitue
I'essentiel du "Profil GMD". La modélisation du cpontement et la conception des systemes
mécaniques, l'expérimentation lors de TP sont Eucale cette année. J'interviens lors des
travaux pratiques dBlécaniqgue des Contactont Ton Lubrecht est responsable. L’objectif
est de mettre en pratique les connaissances asdaisales cours et TD pour la conception et
le dimensionnement d’éléments de machine lubrifiéeslements, paliers, engrenages...) en
tenant compte des aspects tribologiques. Je gertaktivement a la rénovation ou a la mise
en place de travaux pratiques sur cette la platedoQuelques uns des investissements sont
présentés Tableau 11.

Année scolaire Intitulé Budget
(kETTC)
2007-2008 Achat d’'une machine EHD 125,0
(Simulateur pour les contacts dans les mécanismbeiiés)
2005-2006 Mise a jour du banc d’acquisition, 12,0
de traitement d'images et de montage vidéo muljeisa
2004-2005 Rénovation d’'un poste de TP « Butée a air 11,0
2003-2004 Réalisation de coupes de moteurs 0,5
2002-2003 Achat d'un dispositif HFR2 27,0
1999-2002 Réaménagement de la plate-forme (mokltlipeinture) 44,0
2000-2001 Rénovation du dispositif de rugosimétréecanique 35,0
1999-2000 Achat d'un véhicule en coupe 9,3
1995-1996 Définition et mise en place d’un bancdtasition, 30,0
de traitement d'images et de montage vidéo mulgeisa
TOTAL | 293,8

Tableau 11 : Investissements gue j'ai menés sur ldabe-forme de TP « Contacts »

Le département GMD a mis depuis plusieurs annéeacaent fort sur la pédagogie
par projet, en totale complémentarité avec lesignements théoriques de base. Les projets
se font en équipe allant de deux a une dizainaudights, donnent une vue d’ensemble des
matieres enseignées et permettent une mise ercaimni des connaissances théoriques. Dans
ce cadre, jinterviens en 3GMD lors des projetsitdgration avec Ton Lubrecht. L’objectif
est de permettre aux éleves de faire rapidememiaiggance entre eux et avec le département
ainsi que de se confronter pour la premiére foikedecursus « ingénieur » avec un probléme
technique a résoudre en groupe de 10 éléves. IRarrsi j'ai régulierement 1 ou 2 groupes
d’éléeves en projet d’expertise (4° année GMD) ejgis de fin d’études (5° année GMD).

En 1996, la “Section Internationale de GMD” a étéée. Elle est constituée d'un
groupe d’étudiants volontaires recevant, en pluscdisus normal du département, une
formation supplémentaire destinée a leur permet&es’intégrer dans un environnement
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international pluri—linguistique et pluri—culturdtn particulier, un groupe de travaux dirigés
de 3° année voit tous ses TD dispensés en langgkide. Dans ce cadre jinterviens avec
Jérdbme Bruyere pour 'UV Cinématique des Mécanisnkes ailleurs, nos éléves doivent
justifier, avant la fin de leur scolarité d’'un néwe B2+ en langue ce qui correspond a 750
points au TOEIC (test qui évalue et certifie lestages en compréhension orale et écrite des
candidats en anglais professionnel internatior@Bpuis 2005, avec Jean-Marc Chatrrier,
Professeur Agrégé au Centre des Humanités et resplende I'’Anglais pour GMD, nous
avons mis en place un suivi de nos éléves (dépasummer-jobs pour les plus faibles par
exemple) ce qui permet aujourd’hui d’avoir un talexréussite de 100% en 5° année GMD
avec une moyenne de 860 points au TOEIC, ce qoeMD en téte des départements.

En complément de mes activités d’enseignementgginise depuis 2006 avec
Delphine Savel, Professeur Certifié au Centre qestS (CDS) et responsable des sections
Danse et Gymnastique Artistique de I'AssociationrBype (AS), une «onfédanse. L'idée
est de confronter les éleves ingénieurs a un triplgard : artistique, scientifique et
professionnel (entreprise, laboratoire de rechgrstele réle de I'lnnovation, des techniques
et technologies dans le monde de I'entreprise;inigduktrie, des relations professionnelles en
leur sein (humaines, sociales, hiérarchiques), anm®nde des sciences (recherche...) et des
arts. Pour cela, a titre d’exemple, sur les deuxidees éditions, nous avons organisé une
conférence sur les nanotechnologies menée par MibiAeet Dominique DAVID du CEA
Grenoble, suivie d’'un extrait de la nouvelle créatde la Compagnie de Danse LANABEL :

« Virus//Antivirus » (création alliant danse et nelles technologies via les capteurs de
mouvement a partir d'un travail de recherche emtee danseuse professionnelle : Annabelle
BONNERY et des chercheurs en nanotechnologies dssorhtoires du groupe CEA
Grenoble/MINATEC/LETI). Ce type de conférence amiéen moyenne environ 300 éléves
de I'AS Danse du CDS et des départements GMC, GM&I.eAujourd’hui, nous cherchons

a mettre en place un courmovation-Créativitépermettant d’appréhender la problématique
de l'innovation en sensibilisant les étudiants Bems qu'entretiennent les univers complexes
des arts, des sciences et de l'ingénierie en anttiine ouverture d'esprit et une approche plus
humaniste du métier d'ingénieur.

Enfin, ayant constaté que les éléves connaissenvgiee pas du tout le milieu de la
recherche a I'INSA, jai mis en place, a partir 2806, unelnitiation a la Recherchen 4°
année GMD. Cela consiste, sur une journée, a pe¥darrecherche en mécanique en France,
a 'INSA et en particulier au LaMCoS et au LMFA travers de discussions et de rencontres
éleves-doctorants. Le bilan est plutét positif gues le nombre d’éléves intéressés par une
poursuite d’études en Master Recherche a augmer26%.

3.2 Formation continue

INSACAST dispense de la formation continue a desges dans |'entreprise
(techniciens, ingénieurs...) au travers de stagesepemple. Dans ce cadre, jinterviens 3
heures dans la formatidra mesure des états de surface (normes ISO — mdBiRS)depuis
1999. Au travers de l'introduction que je disperjsetente de montrer que la mesure d’une
surface n’est pas suffisante en soi, mais qu’aie slaccompagner d’'une réflexion en terme
de fonctionnement en prenant I'exemple de linfeende I'état de surface sur des
comportements tribologiques.

Par ailleurs, jai repris en 2006 la responsabilité la formation Frottement-
Lubrification-Tribologie : Application aux mécanissique j'ai refondée, en concertation
avec les collegues qui y interviennent, et que ijititulée Analyse de la détérioration des
mécanismes lubrifiés. Mécanismes de lubrificatibitubrifiants. L’objectif de la formation
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qui se deéroule sur 3,5 jours, est de comprendredézgadations rencontrées dans un
mécanisme lubrifié et d’étre capable de proposersohgion plus appropriée.

Enfin, suite a une demande d’Hispano-Suiza en 20 monté une nouvelle offre de
formation intituléele bon fonctionnement des roulemer@stte formation, sur 3,5 jours, vise
a comprendre et choisir les roulements en fonctien leurs utilisations, analyser les
dégradations rencontrées et mieux appréhenderdedrd lubrifiant et les phénoménes qui
régissent la lubrification des roulements. Aujotid, cette formation, comme celle citées
précédemment sont inscrites au catalogue de fasmitiSACAST.

4 - ACTIVITE DE_RECHERCHE

Mon activité de recherche a été menée sous legsttivants :
- étudiant en DEA de Mécanique (1994-1995, en padeatlé ma 5° année
d’'ingénieur GMD-INSA),
- étudiant en Doctorat (1995-1998),
- ingénieur de Recherche chez SNR Roulements (1998},19
- Maitre de Conférences depuis septembre 1999.

Mon travail de DEA intitulé « Etude numérique de thermique du roulement &
billes » visait a calculer les températures et fliexchaleur dans un contact lubrifié de type
bille-bague intérieure de roulement.

L'objectif de mon travail de these, « Pollution i8eldes Lubrifiants, Indentation et
Fatigue des Surfaces », était, d'une part, de ndemprendre le phénoméne d'indentation des
surfaces et, d'autre part, d'évaluer la fatigusutéace liée a ce type de défaut. L'indentation
des surfaces était le sujet de la premiere pariieipalement expérimentale. Un dispositif
original, associé a une machine a galets, pernetiamposer un niveau contrdlé de pollution
a été construit et validé. J'ai étudié la prob&bitie passage d'une particule solide dans un
contact EHD et décrit les mécanismes d'indentatibnfluence de la nature du polluant et
des conditions de fonctionnement (charge, vitessudement et taux de glissement) a fait
l'objet d'une attention particuliere sur le nombeetaille et la forme des indents observés.
Dans une seconde partie, les conséquences dentatida sur la durée de vie du contact ont
étée analysées a la fois d'un point de vue théorguexpérimental. Il s'agissait (i) d'identifier
les mécanismes d'endommagement dont les indentsadarigine, (i) de prédire les sites
d'amorcage et (iii) d'évaluer l'importance de largétrie de l'indent et des conditions de
fonctionnement dans le processus d'endommagementail s'est appuyé sur des codes de
calcul existants. Les résultats de ces simulatmmsériques ont été confrontés aux résultats
expérimentaux. Une bonne corrélation est notée pogui concerne les sites d'amorgage. Ce
travail constituait une premiere étape pour la mtémh des effets des polluants solides
contenus dans les lubrifiants sur la durée de \8esde€faces des mécanismes.

Chez SNR roulements, jai poursuivi, en complémgatmes actions de formation
interne en tribologie et d'expertise, ma recherdams le domaine de la pollution des
lubrifiants en développant en particulier des pdocés d’essais pour les roulements
fonctionnant en milieu pollué.

En tant que Maitre de Conférences depuis 1999 igensembre de I'équipe Systemes
Mécaniques et Contacts (SMC) du laboratoire de Mi@oa des Contacts et des Structures
(LaMCoS) et mon travail consiste en l'analyse fmmetelle des mécanismes lubrifiés. Deux
axes d'investigations complémentaires sont prideipant étudiés (ils correspondent
d’ailleurs aux parties | et Il de ce mémoire) :

« analyse et réduction des pertes de puissancesatamgtanismes lubrifiés,
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« amélioration et optimisation des composants (roal@s) engrenages) afin d'en accroitre
la durée de vie.

Theme n°l: Analyse et réduction des pertes desauies dans les mécanismes
lubrifiés

Cette thématique principalement développée, sauplilsion de Philippe Velex, dans
le cadre des transmissions grandes vitesses dgremrer temps (doctorat de Y. Diab, 2005)
a permis de mettre en place une collaboration forez Christophe Changent de 'TECAM de
Lyon. En effet, comme nous souhaitons estimer aeurmichaque source de pertes, il est
indispensable de connaitre la cartographie thermdguaécanisme pour estimer au mieux les
températures et donc les propriétés du lubrifiantde I'environnement. Or Christophe
Changenet a développé depuis une quinzaine d’anaéeethode des réseaux thermiques
appliguée aux mécanismes lubrifiés. C’est donczalsggquement que nous avons collaboré
sur cette problématique.

Aujourd’hui, via les différents dispositifs expéemtaux développés et modeéles établis
sur les pertes, nous avons acquis un niveau d'8spenous permettant d’établir le
rendement, les niveaux de pertes et la cartograpbrenique des transmissions. Par ailleurs,
nous continuons nos développements sur les sodecgertes telles que la ventilation pour
les transmissions grandes vitesses (these de GelKtibutée en 2007) ou l'influence des
propriétés du lubrifiant sur les pertes (these dd.&prince débutée en 2009). Enfin, cette
démarche développée dans le cadre des transmigsiomngrenages trouve des applications
sur d’autres systémes lubrifiés tels que les roatgmde turbines aéronautiques par exemple
(thése de F. Pouly débutée en 2008).

Théme n°2 : Amélioration et optimisation des coraptss (roulements, engrenages)
afin d'en accroitre la durée de vie.

Cette thématique trouve ses origines dans mon iltralea these. Elle aborde le
probleme de la modélisation (expérimentale, théerigt numérique) des conditions de
contact extrémes sur ou sous-alimentés en lubtrifianr des surfaces lisses, rugueuses ou
présentant des défauts (indents, rayures de weditfn, stries d'usinage, revétement...) avec
des modéles élastiques ou élastoplastiques. Létdirde ces études est essentiellement la
compréhension des mécanismes d'endommagement edevpeedire la durée de vie des
composants. Les applications concernent les pi@aésaniques lubrifiées (engrenages,
roulements, cames-poussoirs...).

La démarche adoptée est la suivante. A partir dationnement du mécanisme (par
exemple, une boite de vitesses), les condition®mgionnement du composant (roulements
ou engrenages) ainsi que des contacts en jeu ¢(tonitee-bague de roulement ou entre
dentures) sont déterminées. Ensuite, pour chaqueecd’endommagement de surface
identifiée, par exemple la pollution solide desrifiénts (Doctorat de S. Coulon, 2001), la
sous-alimentation en lubrifiant (Doctorat de E. @Qoe, 2007) ou encore le réle des additifs
présents dans les lubrifiants (Doctorat de M. Meh20@9), par de la simulation théorique,
numeérique et/ou expérimentale, le fonctionnementcdatact et les endommagements
potentiels sont analysés. In fine, des courbessgees d'endommagement et/ou de durée de
vie sont établies.

Ce travail de recherche a été mené de concertRiviéippe Sainsot et Ton Lubrecht,
également membres de I'équipe SMC et spécialisés ¢ description numérique des
contacts rugueux et élastohydrodynamiques. Il esttar que la thése de M. Meheux a été
I'occasion d’une collaboration approfondie avect{de Minfray, Thierry Le Mogne et Jean-
Michel Martin du Laboratoire de Tribologie et Dynigje des Systemes de I'Ecole Centrale
de Lyon.
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4.1.1 Dispositifs expérimentaux

Etant expérimentateur, je suis responsable, pcéguipe SMC, des principaux
dispositifs expérimentaux. Avec Vincent Baudin, &gt Ingénieur et Jérbme Cavoret,
Ingénieur d’Etude, nous assurons la maintenanseé\elutions et la réalisation d’essais sur
les machines existantes développées au laborgitatdeau 12) ou commerciales (MTM,
HFRR, FZG) et assurons le développement de nouwdiapgrsitifs (Tableau 13).

Machine Bi-Disques Congue pour reproduire a I'échelle 1 les contaﬁts
Hautes Performances EHD, elle permet d’étudier les contacts dans les
s ‘ roulements (entre les corps roulants et les bagues)
les engrenages, entre une roue et un rail...
Vitesse maximale : 20 000 tr/mn
Charge radiale maximale : 10 000 N
PHertz maximale : 6 GPa
Frottement minimum mesuré : 2N

Machine Bi-Disues
de Fatigue

C’est une machine d’endurance qui perneshubttrs
en évidence les causes d’écaillage.
4 de ces machines ont été commercialisées
Vitesse maximale : 3000 tr/mn
Charge maximale au contact : 3000 daN
Glissement: 0 a 15 %
PHertz maximale : 4 GPa

Ce dispositif est congu pour obtenir un niveau de
pollution contrélé (concentration, taille, forme et
nature du polluant) dans un lubrifiant.
Capacité : 10 litres
Compteur de particules

Banc d’AnaIyse

du Comportement Vibratoire : . R N
= p - = Il s’agit d’'un réducteur a axes paralleles de 20|k

o~ fortement instrumenté.

Vitesse d'entrée maximale : 6000 tr/min

Couple de sortie maximum : 4200 mN
Rapport de réduction : 1/6

: ] .
: e

‘ A it 7 sl 1
Banc de Ventilation

Il a été congu pour analyser la perte par veritati
Il permet de mettre en rotation jusqu’a 7000 tr/mn
une roue dentée

Tableau 12 : Dispositifs existants
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Machine Bi-Disques
de Fatigue Grandes Vitesses

I C’est une machine d’endurance identique

/ﬁj‘ ) e a la Machine Bi-Disques de Fatigue (Tableau 12)

% ol > f%f mais qui fonctionne a une vitesse de rotation
oY) SN plus élevée : 6000 tr/mn

W

Banc de Ventilation I

Ce banc est une extension du précédent (Tabléau 12
puisqu’il permet de simuler un engrenement|
en mettant en rotation deux roues dentées.

i

Table_au 13 : Dispositifs en développement

4.1.2 Activité d’encadrement

J'encadre régulierement des étudiant®dn.A. ou Master Rechercheet je participe
a l'encadrement dbéses

4.1.2.1Dipléme d’Etudes Approfondies — Master Recherche

Etudiant

Sujet Co-encadrement

Année

1997 |FERRARI S.
"Perturbation du contact EHD cylindre/plan autoundndent”

DUFFET J.
"Etude de la trajectoire d'une particule sphéridaas le converge|Dr D. Nélias
d'un contact EHD"

2001 [CHMONA S.
"Analyse des pertes de puissance par frottemdans le{Pr P. Velex
transmissions"

DIAB Y.
"Analyse de 'endommagement des surfaces indentées”

2002 |[PROUD'HOM S.
"Etude des pertes de puissance dans les transnagsan engrenaged Pr P. Velex
grande vitesse"

PAULIN C.
"Amélioration de la durée de vie des roulementbpaite de vitessesDr P. Sainsot
optimisation des rugosités de surface"
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2003

WATREMETZ B.
"Transient EHD lubrication”

Pr A.A. Lubrecht

LACOUR V.
"Modélisation des pertes par frottement au niveas denture
d'engrenages”

2004

QUERLIOZ E.

"Prédiction ded durée de vie d'un mécanisme en conditions dact Pr A.A. Lubrecht

sous-alimenté en lubrifiant"

BENZ F.-X.
"Analyse de linfluence des additifs sur la duréevie d’'un contag
lubrifié"

2005

MEHEUX M.
"Analyse de l'influence des additifs sur laréle de vie des rouleme
de boite de vitesses"

Pr A.A. Lubrecht

GAILLARD V.
"Analyse des pertes de puissance dans les transmsisga
engrenages - piégeage et déformations thermiques»

Pr P. Velex

JULIEN H.
"Analyse de l'effet du grenaillage sur durée de vie des dentu
d'engrenages”

Dr P. Sainsot

VALLET C.
"Analyse de la rugosité des surfaces de dentueagnages”

Dr P. Sainsot

2006

LABIAU A.
"Influence des rugosités de surface sur la duréeiale’'un contac
EHD sous-alimenté"

BARBIER C.
"Pertes de puissance dans les engrenements atxéseamiques”

Dr Changenet

GUENOT E.

"Influence des conditions de fonctionnement syspaition du micro
écaillage et son évolution vers I'écaillagépplication aux aciers
engrenages "

'Dr P. Sainsot

2007

KOFFEL G.
"Analyse de la perte de puissance due au frottem&ntenture”

POULY F.
"Analyse de la thermique des roulements a bille"

Dr C. Changenet

2008

LEPRINCE Gauthier
"Analyse des pertes de puissance par barbotage"

Dr C. Changenet
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4.1.2.2Theses de doctorat : 7 co-encadrements dont 4 soutes

COULON S. (co-direction a 50% avec A.A. LUBRECHT)

Ingénieur de Recherche chez H.E.F. S.A. (Traitenhe@urfaces) - France

"Prédiction de la durée de vie des contacts pofsctubrifiés en présence d'indentations”
Soutenue le 28 septembre 2001

Thése INSA de Lyon

Président A. Combescure

Rapporteurs K. Dang Van, B. Villechaise

Examinateurs H. Carrerot, R.S. Dwyer-Joyce, T. Lubrecht, Hlev

Mots clés : Contact Sec, Lubrification ElastoHydyoRmique, Prédiction, Durée vie,
Fatigue contact roulement, Endommagement surfadentation, pollution

DIAB Y. (co-direction a 50% avec P. VELEX)

Directeur Technique a la Compagnie Générale deilBextSyrie

"Analyse des pertes de puissances dans les traiensspar engrenages a grandes
vitesses. Application aux machines textiles"

Soutenue le 27 juin 2005

These INSA de Lyon

Président A. Combescure

Rapporteurs J. Fréne, M. Sartor

Examinateurs A. Ahmad, P. Velex, F. Ville, M. Wendling

Mots clés : Transmission par Engrenages, PerteBuissance, Frottement, Ventilation,
Piégeage

QUERLIOZ E. (co-direction & 50% avec A.A. Lubrecht)

Ingénieur de Recherche chez ROLEX - Suisse

"Prédiction de la durée de vie d'un mécanisme @wlitons de contact sous-alimenté en
lubrifiant™

Soutenue le 2 octobre 2007

Thése INSA de Lyon

Président D. Mazuyer

Rapporteurs P. Montmitonnet, P. Cann

Examinateurs A. Arnaudon, D. Girodin, T. Lubrecht, F. Ville

Mots clés : Sous-alimentation, Frottement, Etudeéermentales, Durée de Vie, Epaisseur
de film, Roulements, Thermique

MEHEUX M. (co-direction a 25 % avec C. Minfray,J.MARTIN & A.A. LUBRECHT)
Ingénieur de Recherche chez ASCOMETAL - France

"Influence des additifs de lubrification sur la foation de tribofilms, le coefficient de
frottement et la durée de vie en fatigue des roatgsy

Soutenue le 4 février 2008

These Ecole Centrale de Lyon

Président A. Rossi

Rapporteurs P. Montmitonnet, A. Olver

Examinateurs H.P. Lieurade, T. Lubrecht, J.M. Matrtin, C. Miay, F. Ville

Mots clés : Fatigue de contact, additifs, tribofilAES
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* KOFFEL G. (co-direction & 50% avec P. VELEX & C. BNGENET)
"Analyse des pertes de puissance et de la therndigioe les transmissions par engrenages
a grandes vitesses - Optimisation de la lubrifazgtet du refroidissement”
débutée en octobre 2007

 POULY F. (co-direction a 25% avec P. VELEX & C. CNSENET)
"Modélisation du régime thermique transitoire diwulement soumis a une interruption
de la lubrification"
débutée en janvier 2008

* LEPRINCE G. (co-direction a 25% avec P. VELEX &CHANGENET)
"Ro6le du lubrifiant dans le rendement d’'une borevidesses"
débutée en janvier 2009

4.2 Liste des publications

4.2.1 Revues Internationales a Comité de Lecture

[P1] DIAB Y., VILLE F., CHANGENET C., VELEX P "Analyse&les pertes de puissance
dans les transmissions par engrenages". DOI: 80/i@ca:2008028. Mécanique&Industries,
2008 Vol.9. p. 221 - 225.

[P2] LABIAU A., VILLE F., SAINSOT P., QUERLIOZ E., LUBREHT A. "Effect of
sinusoidal surface roughness under starved condiba rolling contact fatigue". Proceedings
Of The Institution Of Mechanical Engineers Parodthal Of Engineering Tribology, 2008
N°3, Vol.222. p. 193 - 200.

[P3] MEHEUX M., MINFRAY C., VILLE F., LE MOGNE T., LUBRECHT A., MARTIN
J.-M., LIEURADE H.-P. "Influence of slide-to-rolatio on tribofilm generation"”. Proceedings
Of The Institution Of Mechanical Engineers Parod#hal Of Engineering Tribology, 2008
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[P7] DIAB Y., VILLE F., VELEX P "Investigations on poweéosses in high-speed gears".
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Tribology, 2006 N°J3, Vol.220. p. 191 - 198.

[P8] DIAB Y., VILLE F., VELEX P "Prediction of power kses due to tooth friction in
gears". Tribology Transactions, 2006 N°2, Vol 49260 - 270.
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[P9] DIAB Y., VILLE F., HOUJOH H., SAINSOT P., VELEX P'Experimental and
numerical investigations on the air-pumping phenoonein high-speed spur and helical
gears". Proceedings Of The Institution Of Mechainiengineers Part E-Journal Of Process
Mechanical Engineering, 2005 N°8, Vol.219. TomeC/&b - 792.

[P10] COULON S., JUBAULT I., LUBRECHT A., VILLE F., VERGHE PH "Pressure
profiles measured within lubricated contacts insprece of dented surfaces. Comparison with
numerical models.". Tribology International, 200dl.37. p. 111 - 117.

[P11] DIAB Y., VILLE F., VELEX P, CHANGENET C. "Windagéosses in high speed
gears - Preliminary experimental and theoreticaliits”. Journal Of Mechanical Design, 2004
N°5, Vol.126. p. 903 - 908.

[P12] COULON S., VILLE F., LUBRECHT A. "Effect of a dewi the pressure distribution
in dry point contacts". Journal Of Tribology-Trantgons Of The Asme, 2002 N°1, Vol.124.
p. 220 - 223.

[P13] GIRODIN D., VILLE F., GUERS R., DUDRAGNE G. "Ratig contact fatigue tests
to investigate surface initiated damage using serfdefects". American Society for Testing
and Materials, 2002 N°STP 1419, p. 263 - 284.

[P14] NELIAS D., VILLE F. "Detrimental effects of dentsn rolling contact fatigue".
ASME Journal of Tribology (Tribology Conference skimmee Floride 10-13 octobre 1999).
Journal Of Tribology-Transactions Of The Asme, (fe&), 2000 N°1, Vol.122. p. 55 - 64.

[P15] VILLE F., NELIAS D. "An experimental study on thmncentration and shape of
dents caused by spherical metallic particles in Edhtacts”. Présenté au 53rd STLE annual
meeting. Publié dans Tribology Transactions. Tohgl Transactions, Detroit (Etats unis
d'’Amérique), 1999 N°1, Vol.42. p. 231 - 240.

[P16] VILLE F., NELIAS D. "Early fatigue failure due tents in EHL contacts". Tribology
transactions. Tribology Transactions, (France), 1999 Vol.42. p. 795 - 800.

4.2.2 Chapitre de livre

[L1] VERGNE PH, VILLE F. "Experimental investigations the pressure distribution for
pure sliding EHL contacts with dented surfaceglidSMechanics and its Applications -
IUTAM Symposium on Elastohydrodynamics and Micreédydrodynamics. R.W. Sniddle
& H.P. Evans Spinger Dordrecht The Netherlands 2Bggerimental investigations on the
pressure distribution for pure sliding EHL contawtith dented surfaces Vol.134. p. 201 -
213.

4.2.3 Congrés ou communications
[C1] LEPRINCE G., CHANGENET C., VILLE F., VELEX P, JARNBE F. "Influence of

oil aeration on churning losses". JISME 2009 Ir@eomal Motion and Power Transmission
Conference. Sendai (Japon), 2009-05-13-2009-05-15

[C2] MEHEUX M., MINFRAY C., VILLE F., LE MOGNE T., LUBREHT A., MARTIN
J.-M., LIEURADE H.-P. "Influence of lubricant adides and SRR on tribofilm generation
(Poster - prix Silver Award)". STLE 2008 Annual etieag. Cleveland (Etats unis d'amérique),
2008-05-18-2008-05-22
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[C3] MEHEUX M., VILLE F., MINFRAY C., LE MOGNE T., LUBREEHT A., MARTIN
J.-M., LIEURADE H.-P. "Influence of lubricant adisdies on rolling contact fatigue". 35th
Leeds-Lyon Symposium on Tribology - "Duncan Dowsain 80". Leeds (Royaume-uni
Angleterre), 2008-09-09-2008-09-12

[C4] KOFFEL G., VILLE F., CHANGENET C., VELEX P "Invaghtions on the power
losses and thermal effects in gear transmissi@h Leeds-Lyon Symposium on Tribology
- "Duncan Dowson at 80". Leeds (Royaume-uni Angie)e 2008-09-09-2008-09-12

[C5] DIAB Y., VILLE F., CHANGENET C., VELEX P "Analyseles pertes de puissance
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4.2.4 Séminaire

[S1] MEHEUX M., MARTIN J.-M., LUBRECHT A., MINFRAY C., MLLE F., LE
MOGNE T., LIEURADE H.-P. "Influence of Temperatuesd Test Duration on ZDDP
tribofilm generation”. Additives 2007 Applicati®ifior Future Transport. Londres (Royaume-
uni Angleterre), 2007

4.2.5 These

[T1] VILLE F. Pollution solide des lubrifiants, indentat et fatigue des surfaces. Thése:
INSA de LYON - Institut National des Sciences Applées de Lyon, (France), 1998

4.3 Expertise d'articles

Depuis 1999, je participe régulierement a I'expertil'articles soumis alournal of
Tribology de IASME(American Society Of Mechanical Engineers) Jaurnal of Mechanical
Designde 'ASME auJournal of Engineering TribologyPart J de IMechE (Institution of
Mechanical Engineers), au jourfaibology Internationalde Elsevierainsi qu'al.eeds-Lyon
symposium

4.4 Rayonnement
» Co-organisateur des Journées Transmissions 2007

* Membre de l'organisation Leeds-Lyon Symposium 22000 ; 30° - 2003 ; 32° - 2004 ;
34° - 2007)

* Au cours des Journées Francophones de Tribologisacrées aux roulements (du 5 au 7
mai 1999 a Toulouse), j'ai recu, pour mon travaittdse, le prix Hirn 199€e la part de
M. Ambruster, président de la Société Tribologided-rance.
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Le papier intitulé : 'Effet de la rugosité de sudaur la fatigue de contact en roulement-
Approche Théorique et Expérimentale’ par C. Pawlinyille, P. Sainsot, S. Coulon et T.
Lubrecht. publié lors des 24eémes Journées de RniséFatigue et Etat de surface : du
réle des dégradations de surface, a l'effet désrrants superficiels” (Senlis les 10 et 11
mai 2005) a regu le prix Jacques Pomey 2005

Le papier intitulé : 'Experimental and numericalvéastigations on the air-pumping
phenomenon in high-speed spur and helical geans"YpRiab, F Ville, H Houjoh, P
Sainsot and P Velex, Vol. 219, issue G8, pp. 785-@&0publié dans les "Proceedings of
the Institution of Mechanical Engineers PartC: dalrof Mechanical Engineering
Science" a regu le prix du meilleur papier 2005

Lors du congrés STLE (Society of Tribologists & liglation Engineers) qui s'est tenu a
Cleveland (Etats-Unis) du 18 au 22 mai 200&athilde Meheux a recu un prix (Silver
Award) pour son poster intitulé : "Influence of lubricadditives and SRR on tribofilm

generation”.

4.5Relations avec le monde industriel

Mes activités de Recherche dans le domaine desi¢siepour I'Ingénieur, me

conduisent a avoir des activités contractuellex dgemonde industriel en plus des theses
CIFRE.

Liste des contrats sur la période 1999-2008

2008

ROLLIX
« Etude Faux effet Brinell-Graisse Rollix»

2007-2008 MCE-5

2007

2007

2006

2006

2006

« Calcul des conditions de dant et pertes de puissance dans I'engrénemen
moteur a taux de compression variable»

Shell
« False Brinelling»

Turboméca
« Analyse des problemes de coupure d’huile dansutbéines d’hélicopteres : Imp:
sur la durée de vie des roulements »

Ascometal
« Influence des conditions de fonctionnement surpagion du micro écaillage
son évolution vers I'écaillage - Application auxeas a engrenages»

CETIM
« Analyse des differences obtenues entre essais n®aghine bi-disque e
transmissions a engrenages pour l'etude de la éatigucontact»

Nyco
« Etude Faux effet Brinell-Graisse»
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2005 Hispano-Suiza
« Optimisation du modele HS d’échanges thermiqueB8A

2005 Lubrizol — SNR
« Amélioration de la durée de vie des roulementdaie de vitesseseffet de:
additifs-2»

2005 Renault Trucks
« Optimisation de la distribution de moteurs dedpdourds»

2004 CETIM
«Traction curves for a lubricant with a high traaticoefficient»

2004 Lubrizol - SNR
« Amélioration de la durée de vie des roulementdaie de vitesseseffet de:
additifs»

2004 RENAULT

« Effets de lubrifiants sur la durée de vie de em#nts dans les boites de vitesses»

2003 CETIM
« Analyse des pertes par frottement dans les tigsgms par engrenages»

2001-2003 DCN
« Exploitation du Banc d'essai B.A.C.V. »

2001-2003  Lubrizol - SNR
« Amélioration de la durée de vie des roulementdaie de vitesseseffet de:
additifs»

2001-2002 SNR
« Amélioration de la durée de vie des roulementbalte de vitessesoptimisatiol
des rugosités de surface »

2000-2001 DCN
« Exploitation du Banc d'essai B.A.C.V. »

1999-2000 SNFA
« Tenue a la pollution d’aciers a roulement »

5 - RESPONSABILITES SCIENTIFIQUES ET ADMINISTRATIVES

Je suis titulaire d’'une Prime d'Encadrement Dottetade Recherche (PEDR) depuis le
1° octobre 2007. Outre mes activités de Rechejiajn certain nombre de responsabilités
scientifiques et administratives :

«  Membre de la Commission Informatique du Laborat@depuis 1999)

« Membre de la Commission Locaux du Laboratoire (dep006)
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*  Membre de la Commission Communication du Laborat(#003-2006)

* Membre élu du Conseil de Laboratoire (représerttastcolleges B) (2000-2003)
* Membre du Conseil Scientifique du Laboratoire (def2008)

* Membre élu (titulaire) de la CSE 60° section d¢S$A de Lyon (2004-2008)

* Membre du vivier d’experts des comités de séled@hsection de I'INSA de Lyon
(depuis 2009)

*  Membre élu du Conseil de Département GMD, représemtes colleges B (2005-2009)
*  Membre du Conseil des Etudes du Département GMD5:2009)

* Responsable pédagogique de la plateforme "LaMCo®G[005-2009)
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