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Résumé 

Jusqu'à présent les modèles multi-corps d'interaction véhicule-voie ferroviaire 

utilisent principalement des composants rigides. De tels modèles présentent l’avantage 

d’un nombre de degrés de liberté limité permettant de réaliser des calculs en temps réel à 

basses fréquences. En revanche, ils ne permettent pas de prédire avec suffisamment de 

précision les spectres des efforts de contact roue-rail en raison de l’hypothèse d’éléments 

rigides qui est assez forte. Aussi ces modèles gagneraient à être améliorés en prenant en 

considération la flexibilité des éléments. Ceci est possible grâce au couplage éléments finis  

–  dynamique multi-corps. 

Les travaux réalisés dans le cadre de cette thèse ont pour objectif, l’amélioration des 

prédictions des efforts d’interaction véhicule-voie par intégration d’essieux et de rails 

flexibles dans les modèles multi-corps du véhicule et de la voie. Des modèles éléments 

finis des essieux et de la voie ont été développés et couplés au modèle global de la 

dynamique multi-corps via des méthodes de réduction de modèles afin de gagner en 

précisions tout en limitant le nombre de degrés de libertés.  

Différentes configurations des modèles multi-corps du véhicule et de la voie avec 

des essieux et des rails flexibles ont été explorées afin d’évaluer les effets de la flexibilité 

des éléments sur les prédictions des efforts de contact. Les premiers modèles sont réalisés 

avec des essieux flexibles roulant sur une voie théorique parfaite sans défauts avec des 

rails rigides en alignement puis en courbe. Ces modèles ont été ensuite modifiés afin 

d’intégrer la flexibilité des rails ainsi que des excitations générées par les défauts des 

roues et des rails (usure ondulatoire, méplat de roue et joint de rail). 

Mots clés: Modèles multi-corps du véhicule et de la voie ferroviaire ; Eléments finis ; 

réduction de modèle ; Essieu flexible ; Rail flexible ; Usure ondulatoire ; Méplat de roue ; 

Joint de rail.  
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Abstract 

Multibody models for the study of the vehicle-track interaction used by railway 

companies consider mainly rigid components. These models are characterized by small 

number of degrees of freedom allowing real time calculations in low frequency ranges, but 

these models do not properly estimate real interaction forces because of the strong 

hypothesis of the components rigidity. These models need to be improved by taking into 

account the components flexibilities by coupling finite elements analysis with multibody 

dynamics simulations. 

The main objective of this study is to develop the multibody models of a railway 

vehicle and track with flexible wheelsets and flexible rails in order to improve the 

prediction of vehicle-track interaction forces. Finite element models of wheelset and track 

are developed and reduced using model reduction methods to reduce their number of 

degrees of freedom before their integration in the multibody models. 

Different configurations of vehicle and track models with flexible wheelsets and 

flexible rails are considered to evaluate the effect of components flexibilities on the 

contact forces. The first models are made of flexible wheelsets rolling on a perfect track 

with rigid rails in alignment and curve without irregularities. Then, these models are 

improved by integration of flexible rails and excitations involved by the rail and the wheel 

irregularities (rail corrugation, wheel flat and rail joint). 

Keywords: Multibody models of vehicle and track; Finite elements; model 

reduction; Flexible wheelset; Flexible rail; Rail corrugation; Wheel flat; Rail joint. 
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Liste des paramètres 

 a : Premier demi-axe de l’ellipse de Hertz. 

   : Distance séparant les deux essieux d’un seul bogie.  

    : Demi largeur longitudinal du rectangle de contact cylindre/plan. 

    : Accélération générale de la voie dans les courbes. 

    : Distance séparant les deux rayons de roulement des deux roues. 

     : Accélération générale de l’essieu dans les courbes. 

 b : Deuxième demi-axe de l’ellipse de Hertz.  

 [ ] : Matrice d’amortissement du modèle éléments finis. 

     : Amortissement critique. 

    : Demi-largeur longitudinale de la surface d’adhérence. 

     : Coefficients de Kalker. 

 [  ] [  
 ]    [  ] : Matrices d’amortissement de la seconde suspension, la première 

suspension de l’essieu i et de la structure de la voie respectivement.  

 d : Distance séparant les  traverses. 

    : Dévers. 

    : Position du centre de la surface d’adhérence. 

 (  
 ) : Vecteur de déplacement du rail i. 

    : Profondeur du méplat.  

 E : Module de Young de la roue et du rail. 

    : Energie cinétique. 

    : Energie de dissipation. 

    : Energie potentielle. 

 ( ) : Vecteur de chargement du modèle élément finis.  

      : Effet de reste du véhicule sur l’essieu. 

      : Fréquence des irrégularités de la voie. 

     : Fréquence pinned-pinned de la voie (appuis équidistants). 

    : Fréquence de rotation des essieux.  

     et     : Efforts longitudinaux au  niveau des contacts des roues droite et gauche 

respectivement. 

    et    : Forces et moments qu’appliquent les suspensions sur l’essieu. 

    : Fréquence des vibrations générées par l’espacement des traverses. 

 G : Module  de  cisaillement de la roue et du rail. 

 g : Accélération de pesanteur. 

    Moment d’inertie angulaire de l’essieu.  

   : Hauteur du point de l’application de la résultante      par rapport au centre de 

gravité de l’essieu. 
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    : Multiplicateur de Heumann 

 I : Moment quadratique du rail. 

    : Insuffisance de dévers. 

              : Moments d’inertie principaux de l’essieu.  

    : Jeu du joint de rail. 

 [ ] : Matrice de rigidité du modèle éléments finis. 

 k : Facteur  de  cisaillement de la roue et du rail. 

    : Coefficient de glissement de Carter.  

    : Raideur de la fondation de la voie. 

 [  ] [  
 ]   [  ] : Matrices de rigidité de la seconde suspension, la première 

suspension de l’essieu i et de la structure de la voie respectivement.  

 L : Flexibilité de la fondation de Winkler. 

    : Longueur d’onde de l’oscillation de lacet 

    : Longueur du méplat arrondi.  

     : Longueur du méplat nouvellement formé.  

 [ ] : Matrice de masse du modèle éléments finis. 

 m,n,r, A, B : Paramètres de Hertz.  

 [  ] [  ] [  ]   Matrices de masse, d’amortissement et de rigidité du bogie 

respectivement.  

    : Masse de l’essieu. 

 [  ] : Matrice de masse de l’essieu i. 

    et    : Moments transmis aux roues droite et gauche respectivement. 

     : Masse du rail par unité de longueur. 

     : Moment de pivotement. 

 N : Réaction normale au contact. 

    : Force normale totale au niveau du contact par unité de longueur. 

    et    : Efforts normaux aux contacts roue-rail droit et gauche respectivement. 

 P : Pression normale au contact roue-rail. 

 [P] : Matrice de la base de réduction.  

 p(x,t) : Densité des efforts normaux sur le rail par unité de longueur. 

    : Poids de l’essieu. 

 Q : Charge normale transmise par la roue au rail. 

    : Coordonnées généralisées.  

    et    : Efforts verticaux au  niveau des contacts des roues droite et gauche 

respectivement. 

    Rayon de la courbe. 

     Position du centre de gravité de l’essieu. 

    : Rayon du mouvement de lacet. 

    : Rayon du rail au niveau du contact.  

    et    : Positions des centres des surfaces de contact droite et gauche par 
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rapport au centre de gravité de l’essieu respectivement.  

    et    : Rayons de roulement des roues droite et gauche respectivement. 

     et     : Positions des points de la surface de contact droite et gauche par 

rapport au centre de gravité de l’essieu respectivement.  

    : Rayon de la roue au niveau du contact.  

    : Rayon de roulement en équilibre. 

 S : Section du rail. 

 s : Position curviligne sur la voie. 

    : Longueur de la courbe.  

    : Longueur de la courbe de raccordement (clothoïde). 

 T : Réaction tangentielle au contact. 

 t : Temps.  

    : Force tangentielle totale au niveau du contact par unité de longueur.  

 ( ) : Vecteur de déplacement relatif entre la caisse et le bogie. 

 ( ) : Vecteur des degrés de liberté du modèle éléments finis. 

    : Vecteur des degrés de liberté du bogie. 

    et    : Degrés de liberté d’interfaces et internes respectivement.   

 (  ) : Vecteurs de déplacement relatif entre le bogie et l’essieu i. 

   
  : Vecteur des degrés de liberté de l’essieu i. 

 (  
 ) : Vecteurs de déplacement relatif entre l’essieu i et le rail. 

      (  
      

   ) : Déformations  longitudinale et latérale du matériau de la roue 

et du rail respectivement lors de la mise en contact. 

 v : Vitesse de passage du train. 

     : Vitesse critique de circulation du train. 

    : Vitesse de glissement entre la roue et le rail.  

    : Différence des vitesses rigides de la roue et du rail. 

      : Vitesse des points en contact de la roue et du rail respectivement.  

 w : Flèche du rail. 

 x : Position longitudinale sur la voie.  

    : Position longitudinale sur l’ellipse de contact.  

    : Distance horizontale par rapport au centre de la roue.  

 Y : Poussée latérale de la roue sur le rail. 

 y : Position latérale sur la voie. 

    : Position latérale sur l’ellipse de contact. 

    et    : Efforts latéraux au  niveau des contacts des roues droite et gauche 

respectivement. 

 z : Position verticale sur la voie. 

    : Déplacement vertical de la roue dû au méplat.  

 α : Perturbation de la vitesse angulaire de roulement de l’essieu.  

    : Angle de rotation de la roue. 
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   : Angle d’inclinaison du boudin. 

    : Accélération latérale subie par l’essieu.  

    et    : Déplacements latéraux des points de contact des roues gauche et droite 

de leur position d’équilibre respectivement. 

   : Ecrasement du rail par la roue. 

    et    : Angles de contact roue-rail des deux roues droite et gauche 

respectivement. 

   : Angle de conicité de la roue.  

   : Longueur d’onde des irrégularités de la voie. 

 µ : Coefficient de frottement dans le contact roue-rail. 

   : Coefficient de Poisson de la roue et du rail. 

   : Taux d’amortissement.  

    : Pseudo-glissement longitudinal.   

    : Pseudo-glissement latéral. 

    : Pseudo-glissement de pivotement (Spin en anglais).  

 ρ : Masse volumique de la roue et du rail. 

   : Champ de contraintes dans le rail.  

   : Contrainte tangentielle au niveau du contact.  

   : Angle de roulis de l’essieu.  

     Modes propres du modèle éléments finis.   

    : Modes rigides.  

    : Roulis de la voie.   

   : Angle du lacet de l’essieu. 

      Modes d’interfaces.  

   : Vitesse angulaire générale de l’essieu. 

    : Vitesse angulaire de la voie dans les courbes. 

 ω : Vitesse angulaire de la roue.  

   
 
 : Pulsations propres des modes d’interfaces.  

    : Pulsations propres du modèle éléments finis. 
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Introduction 

Le transport ferroviaire compte parmi les moyens les plus utilisés pour transporter 

des voyageurs et des marchandises depuis plus d’un siècle. Mais au cours des dernières 

décennies la technologie du transport ferroviaire a connu un fort développement en 

raison de la demande de déplacements à grandes vitesses, de l’augmentation des charges 

supportées par les systèmes ferroviaires et de la hausse du trafic ferroviaire. Ce 

développement a amené les chercheurs à adopter des méthodes scientifiques modernes 

pour analyser les problèmes du contact roue-rail et le comportement dynamique des 

véhicules et de la voie afin de traiter les problèmes d’usure, de stabilité et de bruit pour 

assurer la sécurité et le confort en limitant le risque de déraillement et les vibrations 

indésirables. 

Dans le contexte actuel de mutations énergétiques et de nécessité de réduire les 

émissions CO2 et les autres gaz à effet de serre, le transport ferroviaire est devenu le 

moyen de transport le plus écologique. De plus, avec le développement de la grande 

vitesse, le transport ferroviaire parvient à concurrencer le transport aérien. Toutefois, il 

conserve un inconvénient majeur lié aux coûts élevés de la construction et de la 

maintenance du matériel roulant et des infrastructures. 

L’interaction véhicule-voie est un sujet multidisciplinaire qui, pour assurer la 

sécurité et le confort, traite la stabilité du véhicule, les efforts de contact roue-rail, l’usure 

ondulatoire des roues et des rails, les bruits générés, etc. 

L’utilisation des roues coniques en acier qui roulent sur des rails en acier pour 

supporter les charges et assurer le guidage est un concept fort judicieux. Cependant cette 

conception nécessite des analyses complexes pour comprendre le comportement 

dynamique des systèmes ferroviaires et appréhender les efforts d’interaction véhicule-

voie qui dépendent fortement de la géométrie de la roue et du rail ainsi que les raideurs et 

les amortissements des suspensions du véhicule. 

En raison des coûts et du temps nécessaires pour réaliser des essais physiques, les 

modèles prédictifs constituent une bonne alternative aux études expérimentales car les 

investigations numériques permettent de comprendre le comportement dynamique du 

véhicule et de la voie dans des temps raisonnables et à des coûts peu élevés. 

Le projet CERVIFER (CERtification VIrtuelle dans le FERroviaire) visait à 
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renforcer la compétitivité de l’industrie ferroviaire française en proposant des méthodes 

innovantes et à fort potentiel économique. Les travaux proposés ont pour objectifs : la 

réduction des coûts et des délais de la conception, de l’homologation et de la production 

grâce { l’utilisation d’outils de prototypage virtuel, ainsi que la recherche de solutions 

pour améliorer la sécurité des voyageurs et réduire les coûts de la maintenance. Pour ce 

faire, cinq lots de travail ont été définis :  

1. Analyse de l’existant et spécifications techniques.  

2. Sécurité, fiabilité, sûreté de l’interaction véhicule-voie.  

3. Usure et fatigue du contact roue-rail. 

4. Réduction des nuisances sonores. 

5. Intégration des logiciels dans une plateforme commune. 

Chacun de ces lots est divisé en tâches dont la réalisation est confiée aux différents 

partenaires en fonction de leurs domaines de compétences et de leur expérience. Dans ce 

cadre, la thèse, objet de ce document, a été proposée en lot 2 afin de mettre au point des 

modèles numériques pour améliorer la modélisation des interactions roue-rail et affiner la 

prédiction des spectres d’efforts de contact roue-rail. 

Jusqu’{ présent, les modèles multi-corps d’interaction véhicule-voie considèrent les 

composants comme rigides, cela permet de réaliser des calculs en temps réel. Mais ces 

approximations ont une grande incidence sur la précision des prédictions des efforts 

d’interaction véhicule-voie. Le but de la thèse est de développer des modèles multi-corps 

du véhicule et de la voie couplés à des modèles éléments finis, afin d’intégrer dans les 

calculs la flexibilité des composants et prédire au mieux les efforts d’interaction véhicule-

voie.  

Ce manuscrit rassemble les travaux réalisés dans le cadre de la thèse et est organisé 

en six chapitres. Le premier chapitre traite des notions de base du domaine ferroviaire, à 

savoir : les composants de la voie ferrée, du véhicule ferroviaire, le tracé de la voie et le 

risque de déraillement du train. Ainsi, une étude bibliographique sur la dynamique de la 

voie et du véhicule ferroviaire est présentée. 

Le deuxième chapitre donne un aperçu général sur l’interaction et le contact roue-

rail. Ensuite dans le troisième chapitre, des équations mathématiques décrivant le 

comportement dynamique de l’essieu et du bogie ferroviaire circulant sur une voie sont 

développées. 
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Le chapitre 4 décrit la modélisation multi-corps d’un véhicule ferroviaire circulant 

sur une voie en alignement et en courbe parfaite sans défauts de géométrie de la voie. Ce 

modèle est ensuite amélioré en intégrant des essieux flexibles et une voie flexible dans le 

cinquième chapitre. 

Finalement dans le dernier chapitre, les modèles multi-corps déjà développés sont 

soumis à des irrégularités de la roue et de la voie et les efforts d’interaction véhicule-voie 

sont comparés pour les différentes configurations. 
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Chapitre 1 :                                       

Dynamique ferroviaire 

Dans ce chapitre, des notions de base du domaine ferroviaire sont présentées, à 

savoir : les composants de la voie ferrée, du véhicule ferroviaire, le tracé de la voie et le 

risque de déraillement du train. Une étude bibliographique sur la dynamique de la voie et 

du véhicule ferroviaire est ensuite réalisée.  

1- Dynamique de la voie ferrée 

La voie ferrée joue un rôle très important pour supporter et guider les systèmes 

roulants du véhicule ferroviaire tout en assurant la sécurité et le confort des usagers. Il y a 

deux types des voies ferrées : voie ballastée et voie sans ballast (voie sur dalle). On 

s’intéresse dans la suite { la voie ballastée qui est la plus utilisée en France. 

1.1- Composants de la voie ferrée 

La structure d’un chemin de fer est constituée de rails, de traverses, de semelles, 

d’accroches, de ballast, de sous-ballast et de la plateforme (Figure 1.1) : 

 

Figure 1.1 – Composants de la voie ferrée [1] 

 Rails : Ils sont munis d’une surface de roulement lisse pour les roues de 

train, et guident les essieux dans leur direction de roulement. Ils transfèrent les 

chargements mécaniques vers les traverses et le ballast. Ils jouent le rôle de 

conducteur électrique pour les systèmes de signalisation. Le rail standard UIC 60 est 

le plus utilisé dans le réseau européen. 

 Traverses : Ce sont des composants qui permettent de maintenir les rails, 
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leur écartement (1435 mm), leur alignement, leur angle d’inclinaison (1:20) etc. Elles 

transmettent les efforts des rails vers le ballast et assurent l’isolation électrique des 

deux files de rails. Elles peuvent être de différents matériaux (bois, béton, métal 

etc.), le choix du matériau dépend du poids et de la vitesse du train ainsi que la 

nature de la voie (Ouvrages d’art etc.). Elles peuvent être en deux blocs liés et 

renforcés par une barre en acier (traverse bi-bloc) ou en un seul bloc en béton armé 

précontraint. Leur écartement standard est de l’ordre de 600 mm.  

 Semelles : Ce sont des composants flexibles qui se situent entre les rails et 

les traverses. Elles permettent de transférer le chargement des rails vers les 

traverses, de filtrer les efforts de hautes fréquences, d’assurer l’isolation des rails et 

de protéger les traverses contre l’usure. 

 Accroches : Elles assurent la fixation des rails sur les traverses. Leur choix 

dépend de la vitesse du train, du type de rail et des traverses (Figure 1.2) :  

 

Figure 1.2 – Système d’accrochage des rails sur les traverses [2] 

 Ballast : C’est un matériau granulaire de taille uniforme sur lequel sont 

enfoncées les traverses. Son rôle est d’améliorer la résistance aux efforts verticaux, 

latéraux et longitudinaux appliqués sur les traverses pour maintenir les rails dans 

leur position. 

 Sous-ballast : C’est une couche granulaire entre le ballast et la plateforme 

de taille uniforme et petite par rapport au ballast. Elle permet de réduire encore 

l’intensité des contraintes transférées à la plateforme. 

1.2- Flexibilité de la voie ferrée 

La voie ferrée est caractérisée par sa flexibilité. Pour étudier cette flexibilité, 

Banverket [3] a mesuré la flexion d’un rail pour différentes configurations (Figure 1.3). 

Le rail en hiver est moins flexible sous les chargements du wagon et les traverses en bois 

sont moins rigides que les traverses en béton en été comme en hiver, d’où le 
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remplacement des traverses en bois par celles en béton [3]. 

 

Figure 1.3 – Flexion d’un rail pour différentes configurations [3] 

1.3- Comportement dynamique de la voie ferrée 

Le comportement dynamique de la voie est très important, vu que les flexibilités 

verticale et latérale de la voie affectent les forces de contact roue-rail et induisent des 

oscillations de la roue et du rail [4]. Dans ce contexte, le type de voie et ses composants 

jouent un rôle très important sur son comportement dynamique [5]. 

Le rail peut être modélisé par une poutre avec différentes hypothèses, soit une 

poutre d’Euler-Bernoulli ou une poutre de Timoshenko [6] (Figure 1.4) : 

 

Figure 1.4 – Modélisation du rail par poutre [6] 

Dans l’hypothèse d’Euler-Bernoulli, on néglige le cisaillement et on ne considère que 

le moment de flexion. L’équation différentielle modélisant la vibration d’une poutre 

d’Euler-Bernoulli est donnée par : 

 
  
  w(x t)

 x 
   

  w(x t)

 t 
 p(x t) (1.1) 

avec : 

 E : Module de Young du matériau constitutif de la poutre ; 

 I : Moment quadratique de la section ; 
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 w : Flèche de la poutre ; 

 S : Section de la poutre ; 

 p(x,t) : Densité des efforts normaux par unité de longueur ; 

 ρ : Masse volumique du matériau constitutif de la poutre. 

Dans l’hypothèse de Timoshenko, on prend en compte les effets combinés de l’effort 

tranchant et du moment de flexion. L’équation différentielle est donnée par : 

 
  
  w(x t)

 x 
   

  w(x t)

 t 
   (  

 

  
)
  w(x t)

 x  t 
 
   

  

  w(x t)

 x 
 p(x t) (1.2) 

avec :   

 G : Module  de  cisaillement ; 

 k : Facteur  de  cisaillement. 

Pour les fréquences inférieures à 500 Hz et pour le rail UIC 60, le modèle de poutre 

d’Euler-Bernoulli est suffisant. Mais à partir de 500 Hz, le modèle de poutre de 

Timoshenko donne des meilleurs résultats [1]. 

Les semelles sont généralement modélisées par un système ressort et amortisseur. 

Si elles sont souples, elles éliminent les hautes fréquences et ne les transmettent pas aux 

traverses. Les semelles réduisent les accélérations entre les rails et les traverses, 

cependant, elles autorisent des flexions plus larges des rails. 

La modélisation des traverses dépend quant à elle de la gamme de fréquences 

étudiée. Pour des fréquences inférieures à 300 Hz, une modélisation par masse rigide 

suffit. Pour des fréquences entre 300 Hz et 500 Hz, une poutre d’Euler-Bernoulli est 

généralement utilisée. Alors que pour les hautes fréquences, une poutre de Timoshenko 

doit être adoptée [1]. 

La déflexion du rail varie en raison de la distance qui sépare les traverses (de l’ordre 

de 600 mm). Cette variation conduit à une vibration induite par l’écartement des traverses 

qui a une fréquence ft donnée par l’expression : 

 f  
v

d
 (1.3) 

où v représente la vitesse de passage du train et d la distance entre deux traverses. 

Pour décrire le comportement du ballast et celui du sous-ballast, Ahlbeck [6] a 
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développé le modèle pyramidal du ballast (Figure 1.5). Le ballast et le sous-ballast sont 

divisés en blocs de forme pyramidale placés { l’endroit de chaque traverse. La pression est 

supposée uniforme dans chaque pyramide et indépendante de la profondeur. Chaque bloc 

est modélisé par un système à un degré de liberté avec une masse M, une raideur K et un 

coefficient d’amortissement C. Les frottements entre les particules du ballast et du sous-

ballast permettent de transmettre le chargement des traverses jusqu’{ la plateforme. 

 

Figure 1.5 – Modélisation pyramidal du ballast et du sous-ballast d’Ahlbeck [6] 

 

Figure 1.6 – Réceptance d’un système à un degré de liberté [2] 

Une des manières d’étudier le comportement dynamique de la voie ferrée et de sa 

flexibilité est l’analyse de la réceptance pour une fréquence d’excitation. La réceptance est 

la fonction de transfert du système, c’est-à-dire le rapport entre la sortie représentée par 

la flexion du rail et l’entrée représentée par la force d’excitation. 

La réceptance d’un système { un degré de liberté excité par une force sinusoïdale est 

illustrée par la figure 1.6, avec le pic qui correspond à la fréquence de résonance du 

système. 

La figure 1.7 illustre la réceptance d’une voie ferrée en fonction de la fréquence 

lorsqu’elle est excitée par une force sinusoïdale. La courbe en trait continu correspond au 
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cas où la voie ferrée est excitée entre deux traverses et la courbe en trait pointillé 

correspond au cas où la voie est excitée au niveau d’une traverse. On distingue facilement 

la fréquence de résonance au niveau du pic. 

 

Figure 1.7 – Réceptance d’une voie ferrée excitée par une force sinusoïdale [1] 

La fréquence de résonance dépend des caractéristiques de la voie ferrée, 

particulièrement la rigidité de chaque composant. Une des plus hautes fréquences de 

résonance est la « Pinned-Pinned Frequency » qui est de l’ordre de 1000 Hz. Elle 

apparait quand la longueur d’onde de la flexion du rail est le double de l’écartement des 

traverses (Figure 1.8). C’est le mode de vibration le plus probable d’une poutre reposant 

sur des appuis disposés à égales distances. Sa fréquence est donnée par : 

 

f   
 

 d 
√
  

   
 (1.4) 

où     représente la masse du rail par unité de longueur et d représente la distance 

séparant deux traverses. 

 

Figure 1.8 – Mode de vibration Pinned-Pinned d’un rail [2] 

En 1851, Willis [7] a démontré qu’un chargement mobile qui parcourt une poutre 

cause des déflexions plus larges qu’un chargement statique, et la vitesse de déplacement 

amplifie cette déflexion. Kenny [8] a présenté une formule qui donne la vitesse critique à 

partir de laquelle des instabilités dramatiques peuvent se produire. Cette vitesse est 



11 
 

donnée par l’expression :  

 
v   √

     

   
 

 

 (1.5) 

où    représente la raideur de la fondation. 

Pour le cas de la voie ferrée, une vitesse critique de déplacement d’un train 

(particulièrement, les trains à grande vitesse) peut engendrer des hauts niveaux de 

vibrations qui peuvent rapidement détériorer toute la structure et faire dérailler le train. 

En analysant les premiers modes propres de la voie, un mode de vibration latérale 

de la voie (Figure 1.9) apparait en premier. L’apparition d’un mode de vibration verticale 

(Figure 1.10) est plus tardive mais ce mode devient le mode dominant aux hautes 

fréquences [2]. 

 

Figure 1.9 – Mode de vibration latérale de la voie ferrée [2] 

 

Figure 1.10 – Mode de vibration verticale de la voie ferrée [2] 

La voie ferrée peut être modélisée également par des éléments solides 3D au lieu des 

éléments poutres, cette modélisation permet d’avoir plus de précision mais en 

augmentant le temps des calculs. Une étude réalisée par Feng [2] a permis de comparer 

trois modélisations : la première avec des rails en éléments solides 3D, la deuxième avec 

des rails et des traverses en éléments solides 3D et la troisième avec des rails en éléments 

poutres (Figure 1.11). Les trois modèles prédisent des réponses similaires pour les basses 

et les moyennes fréquences, mais pour les hautes fréquences, la différence entre les 

prédictions des différents modèles est importante. Cela est dû aux déformations 

tridimensionnelles du profil du rail qui sont bien décrites { l’aide des éléments solides 3D 
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alors que les éléments de poutre ne permettent pas de les prendre en compte. 

 

Figure 1.11 – Réceptance pour différentes modélisations de la voie [2] 

Appliquer une charge dynamique et voir la réceptance ne suffit pas pour étudier le 

comportement dynamique de la voie, il faut d’abord la précharger par une force statique 

qui représente le poids et appliquer ensuite une force sinusoïdale et examiner la 

réceptance. La figure 1.12 représente les amplitudes de la réceptance verticale et latérale 

mesurées pour deux chargements statiques. On voit que si on augmente la charge statique, 

l’amplitude de la réceptance diminue. 

 

Figure 1.12 – Effet de la charge statique sur les réceptances verticale et latérale [1] 

La dynamique de la voie dépend également du compactage du ballast, de la rigidité 

de la plateforme, de la géométrie de la voie, des appareils de voie (les systèmes 

d’aiguillage), des tunnels et des ponts, etc. 

1.4- Irrégularités de la voie ferrée 

La voie ferrée est caractérisée par des irrégularités qui constituent une source 
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d’excitation du système véhicule-voie. On entend par irrégularité toute déviation de la 

géométrie de la voie ferrée réelle par rapport à sa géométrie nominale. Ces irrégularités 

ont une grande influence sur les forces dynamiques du contact roue-rail et génèrent des 

vibrations indésirables qui peuvent causer de la fatigue de contact de roulement et des 

bruits sévères. Il y a quatre types d’irrégularités de la voie (Figure 1.13) : 

 

Figure 1.13 – Irrégularités de la voie ferrée [3] 

 Défauts géométriques de la voie dans la direction verticale ; 

 Défauts géométriques de la voie dans la direction latérale ; 

 Déviation de l’angle nominal d’inclinaison des rails ; 

 Déviation de l’écartement nominal des rails. 

La mesure des irrégularités de la voie est un indicateur important pour la 

surveillance du réseau ferroviaire, elle est effectuée { l’aide de moyens spéciaux comme 

les voitures de Mauzin [9], ou les plus récents engins (IRIS320, UFM et ESV). Il existe 

différentes normes qui permettent de fixer les limites à respecter pour assurer la sécurité 

de circulation des trains, par exemple la norme UIC 518 [10]. Cette norme donne la 

longueur d’onde des irrégularités à respecter. Selon cette norme, la longueur d’onde 

acceptable doit être dans l’intervalle [3 m ; 25 m] (Figure 1.14), cet intervalle assure 

l’élimination des hautes fréquences générées par ces irrégularités. La fréquence générée 

par une irrégularité se calcule par : 

 f    
v

 
 (1.6) 

où v désigne la vitesse de passage du train et   désigne la longueur d’onde de l’irrégularité. 

A titre d’exemple, pour une vitesse de 100 km/h et pour être dans l’intervalle des 
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irrégularités acceptables par la norme UIC 518, la fréquence doit être dans l’intervalle [1,1 

Hz ; 9,3 Hz]. Pour une vitesse de 275 km/h, l’intervalle de la fréquence est [3,1 Hz ; 25,5 

Hz]. 

 

Figure 1.14 – Fréquence générée par les irrégularités de la voie en fonction de la vitesse et de la 

longueur d’onde [10] 

2- Dynamique du véhicule ferroviaire 

Le train est composé généralement de plusieurs véhicules tractés par une voiture 

motrice, ou des voitures automotrices. Les rails permettent le guidage du train tout en 

assurant la sécurité et le confort des passagers ainsi qu’en évitant les instabilités et le 

déraillement. 

2.1- Composants du véhicule ferroviaire 

Un véhicule ferroviaire est constitué de caisse, de bogies et d’essieux (Figure 1.15). 

L’essieu est lié au bogie par la suspension primaire et le bogie est lié à la caisse par la 

suspension secondaire.  

Un véhicule ferroviaire a 6 degrés de liberté (Figure 1.16) : translation longitudinale, 

translation verticale, translation latérale, mouvement de lacet, mouvement de roulis et 

mouvement de tangage (ou galop). 
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Figure 1.15 – Composants du véhicule ferroviaire [11] 

 

Figure 1.16 – Degrés de liberté du véhicule ferroviaire [11] 

2.2- Mouvement de lacet  

L’essieu étant composé de deux roues liées par une liaison rigide avec un axe, cet axe 

impose la même vitesse angulaire aux deux roues. Pour assurer le passage d’une voie en 

courbe, les deux roues doivent rouler avec deux rayons de roulement différents, ceci est 

assuré par la conicité des deux roues. Cette différence du rayon de roulement engendre un 

mouvement oscillatoire de lacet autour de la position d’équilibre de l’essieu (Figure 1.17). 

Ce mouvement est généralement indésirable, puisqu’il génère des instabilités du véhicule 

et il peut causer le déraillement du train. C’est pour cela que certains véhicules 

ferroviaires sont équipés d’un amortisseur anti-lacet (Figure 1.18).  
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Figure 1.17 – Mouvement de lacet de l’essieu [60] 

 

Figure 1.18 – Amortisseur anti-lacet [61] 

Pour analyser le mouvement de lacet, on considère un déplacement latéral y de 

l’essieu. Le rayon de roulement est réduit d'un côté, tandis qu’il est augmenté de l'autre. 

La vitesse angulaire étant la même pour les deux roues (elles sont couplées par un axe 

rigide), la roue avec le plus grand rayon de roulement accélère, tandis que celle avec le 

plus petit rayon de roulement ralentit, ce qui conduit { une rotation de l’essieu autour de 

l’axe vertical sur la voie. Le rayon de cette rotation    (Figure 1.19) est donné par :  

 

Figure 1.19 – Rayon de mouvement de lacet 

  

  
 

  y

r a 
 (1.7) 

où    représente la distance qui sépare les rayons de roulement des deux roues,    

représente le rayon de roulement en équilibre et   est l’angle de conicité de la roue.  
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L’oscillation latérale de l’essieu autour de sa position d’équilibre est donnée par y(x) 

et l’équation de mouvement est donnée par : 

 d y

dx 
  

 

  
  

  y

r a 
 (1.8) 

On résout l’équation différentielle pour déterminer y(x). La longueur d’onde de 

l’oscillation de lacet sera donnée par l’équation suivante dite formule de Klingel [12] :  

 
     √

r a 
  

 (1.9) 

Sachant que la formule de Klingel est valable uniquement pour un essieu isolé, ce qui 

n’est pas le cas en réalité, puisque l’essieu est lié au bogie par la suspension primaire et 

qu’il y a généralement deux essieux par bogie, la longueur d’onde du mouvement de lacet 

doit être multipliée par un coefficient multiplicateur dit coefficient de Heumann [13] 

donné par : 

 

   √  (
a 
a 

)
 

 (1.10) 

où    désigne la distance séparant les deux essieux d’un bogie. 

2.3- Déraillement de train 

Le déraillement est l’évènement le plus catastrophique qui peut arriver { un train, et 

qui peut occasionner des dégâts importants (vies humaines et dégâts matériels). Pour 

l’ensemble des opérateurs ferroviaires, éviter le déraillement est l’objectif prioritaire, ceci 

permet d’assurer la sécurité des voyageurs et d’éviter les dégâts matériels.  

Le déraillement peut être causé par différents scenarios, parmi eux : la montée de la 

roue sur le rail. Cette montée peut avoir différentes causes telles que les profils de la roue 

et du rail, le niveau des frottements et d’adhérence au contact roue-rail, la géométrie et la 

qualité de la voie, etc.  

On considère une roue qui roule sur un rail (Figure 1.20). La roue transmet au rail la 

charge normale Q et la poussée latérale Y et elle reçoit une réaction normale au contact N 

à laquelle correspond une composante du frottement T. En écrivant l’équilibre de ces 

efforts, on obtient la valeur de la poussée Y au-delà de laquelle le déraillement est 
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susceptible de se produire (Figure 1.21).  

 

Figure 1.20 – Bilan des efforts au niveau du contact roue-rail durant la montée de la roue sur rail [11] 

 

Figure 1.21 – Paramètres pour le calcul du critère de déraillement [11] 

Y et Q ont deux composantes :    et    tangentielles au plan de contact 

respectivement, et    et    normales au contact. La composante normale et la 

composante tangentielle au contact de l’effort qu’applique la roue sur le rail sont données 

par :  

         sin   cos                 cos   sin  (1.11) 

où   représente l’angle d’inclinaison du boudin et 𝜇  le coefficient de frottement. 

Pour que la roue ne déraille pas, la composante tangentielle de l’effort de contact    

doit vérifier : 

𝒀𝑵   𝑸𝑵 

𝝁(𝒀𝑵   𝑸𝑵) 
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         (      ) (1.12) 

En développant la formule précédente, on obtient la formule de Nadal [14] :  

  

 
 

tan   

   . tan 
 (1.13) 

Dans la pratique, pour prévenir tout déraillement par montée du boudin sur le rail, 

le rapport entre l’effort normal et l’effort latéral qu’applique la roue sur le rail doit être 

inférieur à 0,8 ou 1,2 pour une circulation à faible vitesse [11]. 

2.4- Tracé de la voie 

2.4.1- Choix de dévers 

Le dévers est le soulèvement du rail extérieur par rapport au rail intérieur en 

courbe, cela permet de réduire les forces centrifuges qui ont tendance à pousser 

latéralement l’essieu contre le rail (Figure 1.22) : 

 

Figure 1.22 – Effet de dévers sur l’effort latéral 

L’accélération latérale subie par l’essieu lors du passage d’une courbe d’un rayon R 

avec une vitesse v est donnée par : 

   
v 

 
 (1.14) 

Lorsqu’on ajoute un dévers    à la voie, l’accélération est modifiée : 

 
   

v 

 
 gsin(  )  

v 

 
 g

d 
a 

 (1.15) 

avec g l’accélération de la pesanteur et     le roulis de la voie. 

L’idéal est d’annuler cette accélération, mais pour des raisons de confort des 

voyageurs (caisse du véhicule trop inclinée) et de fluage du ballast (ballast qui tombe sur 
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un côté de la voie), le dévers    ne doit pas dépasser 160 mm [15]. Ainsi, on aura toujours 

une insuffisance de dévers    donnée par : 

 
d     

v a 
 g

 (1.16) 

En pratique, la vitesse v est toujours en km/h,   = 1500 mm, R en m, g=9.81 m/s2,    

et    en mm.  Alors l’équation (1.16) devient : 

 
d       . 

v 

 
 (1.17) 

Pour éviter tout risque de déraillement du train en courbe serrée, il est recommandé 

de choisir un dévers inférieur à une valeur limite donnée par : 
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avec    la longueur de la courbe [15]. 

2.4.2- Choix de la vitesse de circulation 

Pour éviter le déraillement pendant l’attaque d’une courbe avec dévers et 

insuffisance de dévers, la variation de l’insuffisance de dévers [15] dans la zone de la 

transition entre la voie en alignement et la courbe doit toujours vérifier la relation 

suivante : 

 d  
dt

       s (1.19) 

Ce critère permet de déterminer la vitesse limite pour circuler sur une voie avec 

dévers et insuffisance de dévers : 

 
            . 

v 

 
 d         et 

d  
dt

 
d  
ds 
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v

 . 
    (1.20) 

où    désigne la longueur de la courbe de raccordement (clothoïde). Des relations 
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précédentes, on déduit la relation suivante permettant de choisir la vitesse de circulation : 

 
  . 

v 

 
 d  

   s 
v

 (1.21) 

3- Flexibilité de l’essieu ferroviaire 

Un essieu conventionnel est composé de deux roues coniques liées par un axe qui 

assure une liaison rigide. Les boîtes de roulement qui assurent le guidage de l’essieu en 

rotation sont montées aux extrémités. Certains essieux sont équipés de disques de frein et 

d’un pignon d’entrainement si l’essieu est moteur (Figure 1.23) : 

 

Figure 1.23 – Disque de frein sur l’essieu et système d’entrainement de l’essieu moteur [www. 

perso.wanadoo.fr/florent.brisou] 

L’essieu est le composant le plus critique du véhicule ferroviaire. Pour décrire son 

comportement dynamique, un essieu rigide est suffisant pour les études en basses 

fréquences (inférieures à 50 Hz), la flexibilité de l’essieu commence { être intéressante 

pour les moyennes et les hautes fréquences (entre 50 Hz et 500 Hz et entre 500 Hz et 20 

kHz respectivement) [16]. 

 

Figure 1.24 – Mode de vibration de l’essieu en flexion [17] 

Comme toute pièce mécanique, l’essieu a sa flexibilité et ses fréquences propres et il 
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se déforme sous l’effet des forces qu’il subit (efforts d’interaction roue-rail, poids du 

véhicule, forces de freinage et d’entrainement, efforts transmis par les boites de 

roulements etc.). La figure 1.24 montre le premier mode de vibration en flexion de l’essieu 

avec des conditions aux limites libres [17]. 

3.1- Etudes expérimentales des essieux flexibles  

Selon une étude réalisée par Tassilly et Vincent en 1990 [18] sur un bogie avec des 

essieux excités par des forces sinusoïdales sous différentes fréquences, et dont les 

résultats sont présentés sur la figure 1.25, il apparaît qu’aucun mode n’est excité à basses 

fréquences. Les premiers modes commencent à apparaître à partir de 50 Hz. 

 

Figure 1.25 – Modes et fréquences propres d’un essieu non-moteur [18] 

 

Figure 1.26 – Deux modes de torsion de l’essieu [19] 

Une étude expérimentale réalisée par Grassie [19] sur un essieu moteur avec pignon 

d’entrainement en utilisant des excitations par marteaux a mis en évidence deux modes de 

torsion (Figure 1.26). Dans le premier mode, les deux roues tournent en opposition de 

phase, tandis que dans le deuxième mode, les roues tournent en phase mais en opposition 

de phase avec la roue dentée. 

Chaar dans sa thèse [20] a déterminé les modes propres de différents types 

d’essieux et leurs fréquences d’excitation (Tableau 1.1).  
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Wheelset type 
First 

torsion 

First 

bending 

Second 

bending 
First  umbrella 

Second 

umbrella 
Second torsion 

ETR500 

No brake discs 
_ 79 130 _ _ _ 

Powered transit Wheelsets 50-70 60-80 _ _ _ 290-500 

Non powered SJ57H 

Wheelset 
_ 84 152.5 249 397 _ 

ICE, 4 axle mounted discs 96 82 162 _ _ 289 

Non powered Wheelsets 59-90 50-90 100-160 250-400 300-500 _ 

Tableau 1.1 – Modes propres de différents types d’essieux et leurs fréquences d’excitation [20] 

Les études reportées précédemment montrent que les modes de vibration 

dépendent du type de l’essieu : essieu moteur ou porteur. Ils sont également affectés par 

la présence de disques de frein ou de pignon d’entrainement. 

Pendant l’expérimentation, différentes sortes de bruits de hautes fréquences 

affectent les mesures, il faut donc appliquer un filtre passe-bas pour filtrer ces bruits. La 

figure 1.27 illustre une acquisition de l’effort vertical { la roue d’un train X 2000 suédois 

attaquant une courbe avec une grande vitesse. Des filtres passe-bas de fréquences 30 Hz et 

90 Hz ont été appliqués [17]. 

En diminuant la fréquence de filtration, on obtient des résultats moins bruités. C’est 

pourquoi la norme UIC 518 [10] suggère une fréquence de 20 Hz pour ce filtre. 

 

Figure 1.27 – Effort vertical filtré par des filtres passe-bas de fréquences 30 Hz et 90 Hz [17] 

3.2- Etudes numériques des essieux flexibles 

Différentes méthodes peuvent être utilisées pour modéliser la flexibilité de l’essieu, 

parmi elles : le modèle continu et le modèle éléments finis [17]. Le choix d’une telle 

modélisation et le nombre de degrés de liberté dépend de la gamme de fréquences voulue 

et du nombre des modes propres dans cette gamme. 
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3.2.1- Modèle continu  

La géométrie des essieux est représentée par le montage de différents éléments 

continus et d’éléments discrets en assurant une distribution réaliste de la masse, de 

l’inertie et de la déformation en trois dimensions de l’essieu, notamment la flexion, la 

torsion et les effets gyroscopiques [17]. Pour plus de détails sur ce type de modèle, le 

lecteur peut se référer aux travaux de Meywerk [21]. L’auteur propose un modèle où l’axe 

de l’essieu est représenté par une poutre de Timoshenko alors que les roues sont 

représentées par des éléments de plaque utilisant la théorie des plaques de Love-

Kirchhoff (Figure 1.28) : 

 

Figure 1.28 – Modèle continu de l’essieu de Meywerk [21] 

3.2.2- Modèle éléments finis tridimensionnel 

La modélisation éléments finis permet une représentation plus exacte de la 

géométrie des essieux et de leurs flexibilités. C’est actuellement la méthode la plus utilisée 

grâce aux développements de l’informatique et des supercalculateurs. Un modèle 

éléments finis d’essieu tridimensionnel est composé de deux roues et d’un axe. Dans le 

modèle développé par Fingberg [22], l’essieu est discrétisé en utilisant des éléments de 

poutre de Timoshenko pour l’axe, en tenant compte de la flexion, de la torsion et de la 

traction/compression alors que les roues sont discrétisées { l’aide d’éléments de coques. 

Les modes et les fréquences propres obtenus sont présentés sur la figure 1.29 : 

 

Figure 1.29 – Modes de vibration de l’essieu flexible obtenus par la méthode des éléments finis [22] 

Les résultats obtenus { l’aide de ce modèle sont en accord avec les résultats 
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expérimentaux (Figure 1.25). Les premiers modes (la première torsion et la première 

flexion) commencent à apparaître à partir de 50 Hz. 

Meinders [23] a développé un modèle solide tridimensionnel pour un essieu de train 

à grande vitesse allemand ICE en vue d’examiner les effets gyroscopiques. L’essieu est 

composé d’un axe, de deux roues et de quatre disques de freinage. Les prédictions issues 

de ce modèle sont illustrées sur la figure 1.30. On constate que l’ajout des disques de frein 

renforce la structure de l’essieu et augmente les fréquences propres. 

 

Figure 1.30 – Modes de vibration de l’essieu du train ICE [23] 

Des études ont également été menées pour décrire le comportement de la roue 

seule. Parmi les modèles proposés, on peut citer celui développé par Carvello [25]. Dans ce 

modèle, les modes et les fréquences propres d’une roue sont déterminés (Figure 1.31) :  

 

Figure 1.31 – Modes et fréquences propres d’une roue [25] 

On constate que les fréquences propres de la roue seule sont beaucoup plus élevées 

que celles de l’essieu complet. Ceci est dû aux conditions aux limites utilisées pour 
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modéliser la roue seule, celles-ci sont plus restreintes que l’essieu complet. 

3.3- Effet de la flexibilité de l’essieu 

L’effet de la flexibilité de l’essieu est généralement analysé par des simulations 

numériques. Les études reportées dans la littérature montrent que la flexibilité de l’essieu 

affecte différents aspects du comportement du véhicule et en particulier les interactions 

roue-rail. Selon une étude réalisée par Andersson et al [26], l’influence de la flexibilité de 

l’essieu sur les forces de contact roue-rail longitudinale et normale a été étudiée par des 

simulations numériques impliquant un essieu rigide et un essieu flexible roulant sur des 

rails présentant de l’usure ondulatoire. Il a été remarqué que la force longitudinale pour le 

modèle avec un essieu flexible est inférieure à celle du modèle avec un essieu rigide 

(Figure 1.32 a), tandis que pour la force normale au contact, la différence est moins 

importante (Figure 1.32 b). 

 

Figure 1.32 – Influence de la flexibilité de l’essieu sur les forces du contact normale et 

longitudinale[26] 

Cette différence moins importante pour la force normale a été confirmée par l’étude 

réalisée par Casas [27] (Figure 1.33 b) en examinant un modèle éléments finis de l’essieu 

avec des roues présentant des méplat (Figure 1.33 a). 

En courbe, la force normale devient différente pour les roues droite et gauche [28] 

(Figure 1.33 c), la roue { l’intérieur de la courbe est moins chargée que celle { l’extérieur, 

cela est dû aux forces centrifuges qui ont tendance { pousser l’essieu vers l’extérieur de la 

courbe. 
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Figure 1.33 – (a) Modèle éléments finis d’un essieu flexible (b) Force normale au contact roue-rail en 

alignement (c) Force normale au contact roue-rail en courbe [27, 28] 

Conclusion 

Une voie ferrée se compose de plusieurs éléments et elle a pour rôle de guider les 

essieux d’un véhicule ferroviaire et d’éviter son déraillement. Pour cela, il faut prévoir un 

dévers dans les courbes pour réduire l’accélération latérale de l’essieu, et ne pas dépasser 

une vitesse limite.  

Côté véhicule, le rapport entre l’effort latéral et l’effort normal transmis aux rails ne 

doit pas dépasser une certaine limite afin d’éviter le soulèvement de la roue sur le rail. De 

plus, il faut prévoir un amortisseur anti-lacet pour réduire l’oscillation de lacet qui peut 

être très dangereuse pour la stabilité des véhicules ferroviaires. 

L’essieu est le composant le plus important du véhicule ferroviaire, il est composé de 

deux roues coniques liées par un axe qui assure une liaison rigide. L’étude de son 

comportement dynamique peut se faire soit expérimentalement, soit numériquement 

pour déterminer ses modes de vibration et ses fréquences propres. Pour les études 

numériques, le choix de la modélisation de l’essieu est justifié par la gamme de fréquences 

utile pour l’étude et cela peut affecter les résultats, particulièrement, les efforts transmis 

au niveau du contact roue-rail. 
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Chapitre 2 :                              

Interaction roue-rail 

L’étude de l’interaction roue-rail consiste à résoudre le problème du contact roue-

rail, qui reste un problème très complexe et difficile à approcher, vu les phénomènes qui 

ont lieu au niveau de ce contact. Différentes études ont été réalisées et continuent à être 

menées sur ce sujet. Aujourd’hui, il n’existe pas encore une approche unifiée et complète. 

1- Problèmes causés par le contact roue-rail 

Avec l’augmentation de la demande et de la capacité du transport ferroviaire durant 

ces dernières décennies, les coûts de maintenance sont devenus très importants, le profil 

du rail a donc été amélioré et les traverses en bois ont été remplacées par d’autres plus 

résistantes. Malgré cela, différents problèmes ont été rencontrés, à savoir : l’usure 

mécanique des rails causée par l’adhérence et l’abrasion, l’usure due à la fatigue de 

contact de roulement de la roue et du rail [29], etc. 

L’usure et la fatigue de contact de roulement modifient le profil de la roue et celui du 

rail, ce changement est indésirable pour le transport ferroviaire et il peut causer le 

déraillement de la rame. Il peut se traduire par le changement de l’inclinaison du boudin 

et une modification de la conicité de la roue, ce qui affecte la stabilité de la rame et réduit 

la vitesse critique. 

Des pressions de contact trop importantes augmentent le risque de fatigue de 

contact de roulement des roues et des rails, ce risque est réduit par le reprofilage des 

roues et le meulage des rails (Figure 2.1) afin d’éliminer les fissures amorcées et leur 

propagation, mais ces opérations réduisent la durée de vie de la roue et celle du rail. 

 

Figure 2.1 – Reprofilage des roues et meulage des rails [62] 
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2-  Coefficient de frottement au niveau du contact roue-rail 

Le coefficient de frottement au niveau du contact roue-rail dépend de la météo, de la 

température, du nombre des roues et des caractéristiques tribologiques de la surface 

comme la dureté, la rugosité etc. Le choix d’un coefficient de frottement élevé assure 

l’adhérence mais cela fait augmenter les efforts ainsi que le risque de fatigue de contact de 

roulement. Ce coefficient de frottement varie entre 0,2 jusqu’{ 0,75 en fonction de 

l’humidité et d’autres facteurs [1]. 

3- Contact roue-rail 

La résolution du problème de contact roue-rail consiste à trouver la distribution des 

efforts normaux et tangentiels ainsi que la taille et la forme de la surface de contact. Le 

problème du contact normal et celui du contact tangentiel sont traditionnellement séparés 

tant que la relation de Johnson [30] est vérifiée, elle est donnée par :  

   
     

 
  

     
 (2.1) 

où          et    désignent le module de cisaillement et le coefficient de Poisson de la 

roue et du rail respectivement. 

3.1- Problème normal 

 Considérons une roue immobile sur un rail, sur cette roue est appliqué un effort 

normal N (Figure 2.2). Dans l’hypothèse de corps indéformables, la surface de contact 

entre les deux corps reste ponctuelle. En réalité, en raison des charges verticales 

importantes et de l’écrasement de la roue sur le rail, des déformations locales de la roue et 

du rail se produisent au voisinage du contact. Dans ce cas, le contact devient surfacique. 

 

Figure 2.2 – Surface de contact elliptique de Hertz [29]  
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Le problème normal consiste à déterminer la surface de contact, la distribution de la 

pression de contact et la déformation élastique des matériaux. Hertz en 1882 [31] a 

proposé, pour la première fois, des modélisations de contacts mécaniques. Celles-ci ont 

été adoptées pour la résolution du problème du contact normal roue-rail. Afin de 

simplifier le problème, Hertz a supposé que : 

 Les solides en contact ont un comportement homogène, isotrope et 

élastique linéaire ; 

 Les déplacements et les déformations sont petits ; 

 Les surfaces de contact sont de second degré, modélisées par des fonctions 

quadratiques, ce qui permettra d’avoir des rayons de courbure constants au niveau 

du contact. 

Selon Hertz, sous le chargement normal au contact N que la roue applique sur le rail, 

une déformation aura lieu entre les deux corps pour créer une surface de contact 

elliptique (Figure 2.2), l’ellipse étant caractérisé par deux demi-axes a et b donnés par 

l’équation (2.2) et l’écrasement des solides   est donné par l’équation  (2.3) : 
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où   et   sont le module de Young et le coefficient de Poisson du matériau constitutif de la 

roue et du rail et           sont des coefficients qui ne dépendent que des rayons de 

courbure des deux surfaces en contact [32]. Le rapport 
 

 
 ne dépend que de la position 

latérale de la roue sur le rail, tandis que la taille de l’ellipse dépend quant { elle de l’effort 

normal N.  

La répartition de la pression normale dans la surface de contact est semi-ellipsoïdale 

donnée par l’équation (2.4) et elle est liée en outre { l’effort normal N par l’équation (2.5) : 
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  ∬ (x  y )dx dy  (2.5) 

On remarque que la pression est maximale au centre de l’ellipse et elle est égale à 
 

 
  

de la pression moyenne, rapport entre l’effort normal et la surface de l’ellipse : 

 
     

 

 a 
         (   )  
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     (2.6) 

Une étude comparative (voir Annexe A) de la théorie de Hertz avec la simulation 

numérique a été réalisée en utilisant la méthode des éléments finis en considérant une 

portion de roue roulant sur un tronçon du rail. Il apparaît que la surface du contact est 

bien elliptique (Figure 2.3 (a)) et la pression du contact maximale atteint 994 MPa (Figure 

2.3 (b)) pour un effort normal de 75000 N. Avec la théorie de Hertz, la pression maximale 

est de l’ordre de 1000 MPa, soit un écart de 6% qui pourrait être réduit en utilisant un 

maillage plus fin. 

 

Figure 2.3 – (a) Surface du contact elliptique, (b) Pression du contact 

3.2- Problème tangentiel 

Lorsque deux corps glissent l’un sur l’autre (Figure 2.4 (a)), la force de frottement 

qui naît { l’interface entre les deux corps est régie par la loi de Coulomb donnée par 

l’expression suivante :  

       
v 

|v |
 (2.7) 

où 𝜇 est le coefficient de frottement et    représente la vitesse de glissement entre les 
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deux corps. 

Dès que la vitesse de glissement est non nulle, tous les points de la surface du bloc 

glissent sur le rail. Pour le contact de roulement (Figure 2.4 (b)) [33], il s’agit d’une 

combinaison entre le frottement et le roulement. Le glissement    est défini comme l’écart 

par rapport au roulement sans glissement. 

 

Figure 2.4 – Glissement sans roulement (a) et glissement avec roulement (b) [33] 

La courbe de frottement résultant du mouvement de roulement (Figure 2.5 (b)), 

diffère de la loi de Coulomb (Figure 2.5 (a)). Quand la roue roule sans glissement sur le 

rail, tous les points de la roue situés sur la surface du contact adhèrent au rail (Zone A). A 

mesure que le glissement entre la roue et le rail augmente, une zone de glissement (Zone 

G) apparaît { l’arrière de la surface du contact, pour finir par recouvrir complétement le 

contact quand la vitesse relative devient suffisamment grande. Le rapport de cette vitesse 

relative à la vitesse linéaire v est appelé pseudo-glissement. 

 

Figure 2.5 – Loi de frottement sans roulement (a) et loi de frottement avec roulement (b) [33] 

Dans le cas de mouvement dans les trois directions, le pseudo-glissement a trois 

composantes : 

 Pseudo-glissement longitudinal    : Défini comme la différence entre les 

composantes longitudinales des vitesses des solides en contact, divisée par la vitesse 
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linéaire v de la roue dans la direction longitudinale. 

 Pseudo-glissement latéral    : Défini comme la différence entre les 

composantes latérales des vitesses des solides en contact, divisée par la vitesse 

linéaire v de la roue dans la direction longitudinale. 

 Pseudo-glissement de pivotement (Spin en anglais)    : Egal à la différence 

des vitesses angulaires des solides en contact par rapport { l’axe normal, divisée par 

la vitesse linéaire v de la roue dans la direction longitudinale. 

   et    sont des grandeurs adimensionnelles, tandis que    est homogène à 

l’inverse d’une longueur. Les pseudo-glissements sont des grandeurs macroscopiques qui 

définissent la cinématique de la roue par rapport au rail indépendamment de l’endroit où 

l’on se situe dans la zone du contact. 

3.2.1- Théorie de Carter et ses extensions  

Les premiers travaux permettant la résolution du problème de contact tangentiel 

sont ceux de Carter en 1926 [34]. Dans ces travaux, la roue est modélisée par un cylindre 

et le rail par un solide plan semi-infini, ainsi le contact est linéique en deux dimensions 

dans le plan (     ). Pour ce modèle, la vitesse circonférentielle au niveau de la roue est 

différente de sa vitesse de translation tant que des conditions d’accélération ou de 

décélération sont appliquées sur la roue, c’est le pseudo-glissement longitudinal. Cette 

différence croit avec le couple moteur tant que la valeur limite de l’effort tangentiel dans 

le contact n’atteint pas sa limite (Figure 2.6) : 

 

Figure 2.6 – Modèle de Carter [34] 

La loi de Carter est définie de la manière suivante : 
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 (2.8) 

où    désigne la force tangentielle totale au niveau du contact par unité de longueur,  𝜇 

désigne le coefficient de frottement au niveau du contact et    désigne la force normale 

totale au niveau du contact par unité de longueur définie par : 
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où    demi-largeur longitudinale de la surface du contact et    
   

   
 coefficient de 

glissement de Carter.   

On peut déduire de la loi de Carter la perte de puissance au niveau du contact : 

 
v     {

 v       
 (  

 

 
  |  |)   i   |  |   

 v   |  |      i   |  |   
 (2.10) 

Il faut noter que Carter démontre la coexistence de deux zones à la surface du 

contact : une zone d’adhérence et une autre de glissement, cette coexistence est obtenue 

par la superposition de deux contraintes tangentielles   et      qui représentent 

l’adhérence complète et le glissement complet respectivement comme il est illustré sur la 

figure 2.7 :  

 

Figure 2.7 – Surface d’adhérence et de glissement au niveau de la surface du contact [34] 

où   et     sont données par :  
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   (2.11) 

avec    demi-largeur longitudinale de la surface d’adhérence et    la position du centre de 

la surface d’adhérence donnée par          . 

La théorie de Carter ne traite que le problème bidimensionnel (2D) avec un pseudo-

glissement longitudinal. D’autres chercheurs ont étendu cette théorie à d’autres 

configurations. Ainsi, Johnson en 1958 a traité le problème des contacts circulaires avec un 

pseudo-glissement longitudinal et un pseudo-glissement latéral [30] ; Haines-Ollerton en 

1963 celui des contacts elliptiques avec les trois composantes du pseudo-glissement [35] ; 

Vermeulen-Jonhson en 1964 celui des contacts elliptiques avec un pseudo-glissement 

longitudinal et un pseudo-glissement latéral [36]. En 1983, Shen, Hedrick et Elkins ont 

amélioré les théories précédentes en proposant des valeurs plus précises des coefficients 

de calcul des efforts tangentiels [37]. Enfin, Polach en 1999 a développé une des dernières 

théories traitant du problème tangentiel du contact entre deux solides [38]. 

3.2.2- Théories de Kalker 

Dans ce paragraphe, on présente les deux théories de Kalker : la théorie linéaire et la 

théorie simplifiée. Ces théories sont considérées comme des références dans le calcul des 

efforts tangentiels dans un problème de contact roulant. La première théorie permet de 

calculer analytiquement les efforts tangentiels du contact sous certaines hypothèses et la 

deuxième, plus réaliste, est implémentée dans la plupart des codes de calcul multi-corps 

de la dynamique ferroviaire. 

La théorie linéaire de Kalker [40,41] a été inspirée du travail de Depater [39] qui a 

essayé de linéariser la formule de Carter afin de trouver une relation linéaire entre l’effort 

tangentiel et le glissement longitudinal. En prenant la formule de Carter (2.8), Depater 

propose d’étudier le cas où le pseudo-glissement est très faible (  |  |   ), dans ce cas, 

le terme quadratique est négligeable et on obtient alors une relation linéaire (2.12) entre 

l’effort tangentiel et le glissement longitudinal. Cependant, Depater a remarqué que ce cas 

correspond à une adhérence totale sans aucun glissement. 

   
   

              si   |  |    (2.12) 
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Kalker a généralisé ce travail dans sa théorie linéaire en se positionnant dans la zone 

linéaire de la courbe (Figure 2.5 (b)). La surface du contact est alors une surface 

d’adhérence et la relation qui lie les pseudo-glissements aux efforts tangentiels est 

linéaire:  

 

(

  
  
M  

)    a (

     

    √a    

  √a    a    

)(

  
  
  

) (2.13) 

où     sont les coefficients de Kalker [42] et     est le moment de pivotement. 

A mesure que les pseudo-glissements augmentent, la loi phénoménologique qui lie 

les pseudo-glissements aux efforts tangentiels devient non linéaire (Figure 2.5 (b)), d’où la 

limite de la théorie linéaire de Kalker. De plus, cette théorie permet de calculer les 

résultantes des efforts du contact pour des pseudo-glissements faibles, mais ne fournit 

aucune information sur la distribution des contraintes tangentielles dans la surface du 

contact. 

Kalker [43] a donc introduit une autre théorie dite théorie simplifiée. Lorsque la 

roue roule sur le rail, un déplacement   (
  
  
) du matériau a lieu et la coordonnée d’un 

point de la surface de contact est la somme d’un déplacement rigide   (
  
  
) et d’un 

déplacement   (
  
  
) qui génère une déformation. 

Quand une particule   de la roue entre en contact avec une particule   du rail à 

l’instant t (Figure 2.8), on aura alors : 

 

Figure 2.8 – Déformations de la roue et du rail [33] 
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   (t)    (x 
  t)    (t)    (x 

  t) (2.14) 

 Et les vitesses des points   et    sont donc données par la relation suivante : 

 

{
 
 

 
     ̇ (t)   ̇ (x 

  t)   ̇  
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 (2.15) 

On définit le glissement réel    entre les deux surfaces, comme la différence de 

vitesses entre la roue et le rail : 

          ( ̇ (t)   ̇ (t))  (( ̇ (x 
  t)   ̇ (x 

  t)) (2.16) 

  En supposant que le champ de déformations est faible, on peut introduire une 

coordonnée moyenne    telle que : 

 
x 
  x 

  x  
x 
  x 

 

 
 (2.17) 

Cette approximation permet de réécrire le glissement réel comme :  

 
    ̇   ̇  (

   

 x 
 
   

 x 
) ẋ  

   

 t
 
   

 t
 (2.18) 

Où le premier terme  ̇   ̇  est la différence des vitesses des deux corps rigides, 

appelée   , le deuxième terme 
   

   
 

   

   
 est le champ de déformation { l’intérieur de la 

surface du contact et le troisième terme 
   

  
 

   

  
 est la variation des déplacements au 

cours du temps.  

Si l’on considère deux vecteurs G et   qui représentent les pseudo-glissements selon 

l’expression suivante : 

 
  (

  
  
 

)  et   (
 
 
  

) (2.19) 

 La différence de vitesses des deux corps rigides    en un point  (     ) de la 

surface du contact sera égale au torseur cinématique {G ;  } en ce point : 
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    v(      ) (2.20) 

Les composantes du vecteur    s’expriment en fonction des pseudo-glissements 

par : 

    v(     y        x ) (2.21) 

Si  ̇     (dans un référentiel lié au contact, la matière s’écoule dans la direction 

opposée { l’avancement v du véhicule), alors l’équation (2.18) peut s’écrire de la manière 

suivante :  

 
      

  

 x 
v  

  

 t
 (2.22) 

avec        . 

Alors les deux composantes du glissement réel sont données par : 
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 (2.23) 

En intégrant l’équation (2.23), on peut déduire le déplacement   (
  
  
). En utilisant 

la théorie d’élasticité, le déplacement est lié à la contrainte tangentielle   (
  
  
) par les 

relations suivantes : 
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  + d d 

             

 (2.24) 

avec   √(    )  (    )  

La résolution de ce système est très complexe. Kalker a réduit cette complexité en se 

basant sur la modélisation de Winkler [44], où la roue roule sur une fondation élastique 

modélisée par des ressorts verticaux indépendants les uns des autres (Figure 2.9). Par la 

loi de Hooke, en introduisant un coefficient de proportionnalité L appelé la flexibilité de la 
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fondation de Winkler, on peut écrire la relation linéaire entre les contraintes tangentielles 

et les déplacements de la manière suivante : 

 

Figure 2.9 – Fondation élastique de Winkler [44] 

 
{
u     
u     

 (2.25) 

Cette loi modélise un corps qui se déplace sur un lit de ressorts, la flexibilité L étant 

comparable { l’inverse du module de Young  
 

 
 . Cependant, contrairement à   qui ne 

dépend que du type de matériau,   dépend aussi de la forme des corps en contact et du 

chargement. L’équation (2.23) peut s’exprimer par : 

  

{
 

 v    v (     y   
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v    v (     x   
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 (2.26) 

Lorsque le roulement est stationnaire, les dérivées par rapport au temps seront 

nulles. Alors, l’équation (2.26) devient : 
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 (2.27) 

Dans la zone d’adhérence où |(      )|  𝜇| | , le glissement relatif entre la roue et 

le rail est nul (    ). Les contraintes tangentielles sont déterminées par l’intégration de 

l’équation (2.27), on obtient alors :  
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 (2.28) 
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Selon la loi de Coulomb, dès que l’inégalité |(      )|  𝜇| | n’est plus vérifiée, on 

arrive dans une zone de glissement. Les contraintes tangentielles sont alors données par : 

 

{
 
 

 
       

v   

|v   |

      
v   

| v   |

 (2.29) 

Cette théorie a été implémentée par Kalker dans un code appelé FASTSIM [45]. Ce 

code, qui est l’un des éléments standards de calcul des efforts du contact roue-rail dans les 

logiciels commerciaux, est d’une grande efficacité en temps de calcul. Toutefois, sa validité 

est restreinte au cas de faibles pseudo-glissements en raison de l’hypothèse de linéarité 

locale. A titre d’illustration, la figure 2.10 montre une comparaison entre une solution 

numérique de référence (algorithme CONTACT développé également par Kalker [46,47]) 

et les résultats obtenus { l’aide de la théorie simplifiée dans le cas d’un pseudo-glissement 

longitudinal seul [33] : 

 

Figure 2.10 – Répartition des contraintes dans le contact pour un pseudo-glissement longitudinal : (a) 

Zone d’adhérence A et de glissement G dans le contact (b) Pression du contact (c) Contraintes 

longitudinales calculées à l’aide de la théorie simplifiée (d) Contraintes longitudinales issues d’une 

solution numérique de référence [33] 

On remarque que les résultats obtenus en considérant la linéarité entre les 

contraintes tangentielles et les déplacements (Figure 2.10 (c)) sont proches des résultats 

de la solution de référence (Figure 2.10 (d)). 

3.2.3- Algorithme FASTSIM 

L’algorithme FASTSIM [45] est utilisé dans la plupart des codes de calcul multi-corps 

de la dynamique des systèmes ferroviaires. En approximant la valeur de la flexibilité L de 

l’équation (2.27) par des flexibilités    équivalentes aux trois pseudo-glissements, on 

aura :  
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 (2.30) 

Pour identifier les flexibilités L et Li, Kalker [45] a fait une correspondance avec la 

théorie linéaire. En se plaçant dans la zone d’adhérence (la zone linéaire de la figure 2.5 

(b) où |(      )|  𝜇| |), le glissement relatif entre la roue et le rail est nul (    ), les 

équations (2.30) peuvent donc se réécrire de la manière suivante : 
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 (2.31) 

Par intégration de l’équation (2.31), on obtient : 
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 (2.32) 

En correspondance avec la théorie linéaire donnée par l’expression (2.13), on a : 

 

{
 
 

 
    ∬  dx dy    a      

   ∬  dx dy    a (      √a      )
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 (2.33) 

 Ainsi, on peut déterminer les flexibilités Li { l’aide des expressions suivantes : 
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 (2.34) 

 Et la valeur de la flexibilité L peut être choisie comme : 
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Après l’identification des flexibilités, la formule (2.30) peut s’exprimer de la manière 

suivante : 

 
 (x  y )   (x  y )  

 

 x 
  (2.36) 

avec :     (x  y )  (

    

  
    

  

) et  (x  y )  (
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x 
) et   (

  
  
) . 

En subdivisant l’ellipse de contact en plusieurs bandes dans la direction 

longitudinale et chaque bande en plusieurs éléments comme il est indiqué sur la figure 

2.11, et en commençant dans chaque bande par l’élément avec un    maximal là où le 

vecteur des contraintes tangentielles est nul, on peut résoudre le problème avec le schéma 

numérique suivant :  

 

Figure 2.11 – Maillage de l’ellipse de contact 

           
       

dx 
                            dx      dx  

Dans ce schéma, on connait                   et on suppose     =0. Ainsi on 

trouve :                              
            dx  

{
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‖    
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 et       
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(2.37) 

Après la détermination des contraintes tangentielles dans chaque élément, les 

efforts tangentiels et le moment de pivotement peuvent être déterminés grâce aux 

relations suivantes :  
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(
  
  
)  ∑ ∑   dx dy 

           

  M   ∑ ∑ [    x      y ]dx dy 
           

  (2.38) 

3.3- Analyse des contraintes générées par le contact de roulement 

Au cours d’une révolution de la roue, les éléments du rail sont soumis à un cycle de 

contraintes. Comme le montre la figure 2.12 [48], pour une roue roulant de la gauche vers 

la droite, { l’instant initial   , l’élément matériel A sous la roue est soumis à une contrainte 

de compression, l’élément voisin B est soumis à une contrainte de cisaillement forte et C à 

une contrainte de cisaillement faible et ainsi de suite jusqu’{ son annulation.  

 

Figure 2.12 – Contraintes générées dans le rail par le contact de roulement [48] 

Au deuxième instant    la roue s’est déplacée, l’élément B est soumis à une 

contrainte de compression et les éléments voisins A et C sont soumis à des contraintes de 

cisaillement fortes. Au troisième instant    la roue s’est encore déplacée, l’élément C est 

soumis à une contrainte de compression, l’élément voisin B est soumis à une contrainte de 

cisaillement forte et l’élément A à une contrainte de cisaillement faible. Par conséquent, un 

élément du matériau (par exemple l’élément A) est soumis à la contrainte de compression 

maximale { l’instant   , { la contrainte du cisaillement maximale { l’instant    et à une 

contrainte de cisaillement faible { l’instant    et cela d’une manière cyclique { chaque 

passage de la roue. Selon [48], les contraintes normale, longitudinale et latérale se 

calculent dans les éléments du matériau du rail grâce aux relations suivantes :   
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où    est la profondeur par rapport à la zone du contact. La section critique étant donnée 

par  
  

 
  . . 

3.4- Analyse par éléments finis du contact roue-rail 

Différentes études de modélisation du contact roue-rail par éléments finis existent 

dans la littérature ([63], [64], [65], etc.). Une étude réalisée par Arslan et al. [49] { l’aide 

du code ANSYS a permis de déterminer les contraintes de von Mises dans la roue, la 

pression du contact et l’enfoncement de la roue dans le rail. Dans leur étude, la roue subit 

un effort vertical de 10 tonnes, et ils ont obtenu les résultats présentés dans les figures 

2.13 et 2.14 :  

 

Figure 2.13 – Contrainte équivalente de von Mises de la roue au niveau du contact [49] 

 

Figure 2.14 – Enfoncement de la  roue dans le rail et la pression du contact [49] 

Pour une charge normale de 10 tonnes, la contrainte équivalente de von Mises 

atteint une valeur maximale de 700 MPa, la roue s’enfonce dans le rail de 0,2 mm et la 
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pression du contact atteint 1360 MPa. 

Pour étudier l’effet de différents paramètres sur l’interaction roue-rail, une étude 

numérique par éléments finis a été réalisée par Vo et al. [50] pour deux valeurs de pseudo-

glissement longitudinal : 0,28% et 0,47%. Ils ont observé que la zone du contact et les 

zones de concentration des contraintes sont plus larges avec un pseudo-glissement 

longitudinal de 0,28%, tandis que la pression de contact est sensiblement la même dans 

les deux cas. Si on incline le rail d’un petit angle autour de l’axe longitudinal vers 

l’intérieur de la voie : les contraintes, la surface du contact et les efforts du contact 

diminuent ; c’est pour cela que les normes ferroviaires prévoient une inclinaison du rail de 

1:20 ou 1:40 pour augmenter la durée de vie de la voie et assurer le confort des passagers. 

Dans le réseau européen c’est l’inclinaison de 1:20 (2,86°) qui est la plus utilisée. 

La méthode des éléments finis permet d’étudier le contact roue-rail, mais 

l’inconvénient majeur de cette méthode est le temps calcul qui est prohibitif. Il faut ainsi 

un temps de calcul très élevé pour simuler le roulement de la roue sur quelques 

millimètres de rail. Pour simuler le roulement sur des kilomètres, le calcul dynamique 

multi-corps est le plus adapté. Toutefois, il nécessite d’améliorations afin d’intégrer la 

flexibilité des éléments. Cette problématique sera abordée dans les prochains chapitres 

qui traitent du couplage éléments finis-dynamique multi-corps. 

Conclusion 

Les efforts du contact roue-rail sont déterminés en découplant le comportement 

normal et le comportement tangentiel. Pour le comportement normal, la théorie de Hertz 

est utilisée pour déterminer l’effort normal, la distribution de la pression du contact, la 

forme et la taille de la surface du contact. Pour le comportement tangentiel, on définit les 

pseudo-glissements qui permettent de décrire la cinématique au niveau du contact roue-

rail. Pour des pseudo-glissements modérés, on peut calculer les efforts tangentiels avec la 

théorie de Kalker linéaire ou avec la théorie de Kalker simplifiée. Dans la première 

théorie, on calcule directement les résultantes des efforts du contact mais sans aucune 

information sur la distribution des contraintes dans la zone du contact. Dans la seconde, 

on détermine d’abord cette distribution pour en déduire les résultantes des efforts.  

Pour la théorie linéaire, la zone du contact est une zone d’adhérence, et dès que les 

pseudo-glissements atteignent une valeur limite, les contraintes tangentielles chutent vers 

zéro.  
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Pour la théorie simplifiée, la zone du contact est une zone d’adhérence pour les 

pseudo-glissements faibles, et dès qu’ils atteignent une valeur limite, un glissement est 

considéré et les contraintes tangentielles sont calculées par la loi de Coulomb. 

La méthode des éléments finis permet d’étudier le contact roue-rail, mais elle ne 

sera pas considérée pour la suite du projet en raison des temps de calcul trop élevés. Les 

modèles de dynamique multi-corps sont les plus utilisés par les opérateurs ferroviaires 

pour simuler la circulation des trains complets sur des kilomètres de voie. Malgré cela, ces 

modèles nécessitent des améliorations afin d’intégrer la flexibilité des éléments. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



48 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



49 
 

Chapitre 3 :                                   

Equations de mouvement de 

l’essieu et du bogie 

Dans ce chapitre, le développement des équations mathématiques décrivant le 

comportement dynamique de l’essieu et du bogie ferroviaire circulant sur une voie { une 

vitesse constante est réalisé. Ces équations permettent de modéliser et de comprendre le 

comportement global du véhicule ferroviaire lors de sa circulation sur une voie en 

alignement ou en courbe. 

1- Systèmes de référence   

Pour notre étude, différents repères seront considérés (Figure 3.1) : 

 

Figure 3.1 – Systèmes de référence [51] 

 Un repère global    qui a comme origine un point de la ligne centrale entre 

les deux rails. Il est fixe par rapport au temps et il permettra de positionner l’essieu 

par rapport à sa position initiale. Son axe X est l’axe longitudinal parallèle aux rails, Y 

est l’axe latéral et Z est l’axe normal.  

 Un repère local   qui coïncide avec le repère global    { l’état initial, et qui 

suit le déplacement longitudinal de l’essieu à la même vitesse v que l’essieu. 

 Un repère    dit repère de pivotement. Il s’agit d’un repère intermédiaire, 

qui tourne par rapport à   d’un angle   autour de Z.  
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 Un repère   , repère de l’essieu, qui a comme origine son centre de masse, 

et qui tourne par rapport à    d’un angle   autour de   , tandis que l’axe    coïncide 

avec l’axe de l’essieu.  

De plus, on en considère deux autres repères   (           ) et   (           ) 

attachés aux points de contact roue-rail des roues gauche et droite respectivement (Figure 

3.2) : 

 

Figure 3.2 – Repères liés au contact roue-rail [51] 

Les angles    et    sont les angles de contact roue-rail des roues droite et gauche 

respectivement, et    et    sont les rayons de roulement des roues droite et gauche 

respectivement. 

Les matrices de passage entre les différents repères sont données par les 

expressions suivantes : 
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e  
e  
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 cos  sin  
  sin  cos  
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En combinant les équations (3.1) et (3.2), on aura :  
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z 
)  [

cos sin  
 cos sin cos cos sin 
sin sin  sin cos cos 

] (
x
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z
) 

(3.5) 

Si on suppose que   et   sont petits, l’équation (3.5) devient : 

 
(
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z 
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] (
x
y
z
) (3.6) 

2- Degrés de liberté de l’essieu 

Par rapport au repère local R localisé au centre de la masse de l’essieu, les 6 degrés 

de liberté de celui-ci sont définis de la manière suivante :  

 x : déplacement longitudinal ; 

 y : déplacement latéral ; 

 z : déplacement vertical ; 

   : angle de roulis autour de    ; 

   : angle de lacet autour de Z ; 

 ω : vitesse angulaire de roulement autour de    . On peut éventuellement 

considérer une perturbation α de la vitesse angulaire ω.  

On suppose qu’il n’y aura jamais un rebondissement de la roue, et que le contact 

roue-rail aura toujours lieu. Avec cette hypothèse, le déplacement vertical et l’angle de 

roulis seront en fonction du déplacement latéral uniquement [51] : 

 
{
z  z(y)

   (y) 
 (3.7) 

3- Equations générales de mouvement de l’essieu en alignement 

Les équations générales de mouvement de l’essieu en alignement, sont exprimées 

dans le repère local R en fonction de ses degrés de liberté cités précédemment. Le passage 

entre le repère local R et le repère de l’essieu    est donnée par l’équation (3.5).  

La vitesse angulaire générale de l’essieu   est donnée par [51] : 

    ̇.    (   ̇).     ̇.   (3.8) 
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En utilisant l’équation (3.8),   est exprimée dans le repère de l’essieu     par : 

    .̇    (   ̇   ̇sin ).     ̇cos .    (3.9) 

Ce qui peut aussi s’écrire par :  

     .      .      .    (3.10) 

avec     ̇       (   ̇   ̇    )         ̇     . 

Le moment d’inertie angulaire de l’essieu est donné par l’équation suivante :  

       .        .        .    (3.11) 

où              sont les moments d’inertie principaux de l’essieu. Il faut noter qu’en raison 

de la symétrie, on a      . 

La dérivée du moment d’inertie angulaire par rapport au temps peut être calculée en 

supposant que   et   sont petits. De plus, en utilisant l’équation (3.6) pour l’exprimer 

dans le repère d’équilibre R, elle s’écrit : 

 d 

dt
 (   ̈      ̇).      ̈.   (    ̇     ̈).   (3.12) 

Les équations de mouvement de l’essieu peuvent être maintenant écrites dans le 

repère d’équilibre. D’après la loi de Newton, avec    la masse de l’essieu, et r(x,y,z) 

vecteur position, on a :  

 

{
   ̈  ∑ 

d 

dt
 ∑ 

 (3.13) 

On peut représenter l’ensemble des forces agissant sur l’essieu ainsi que les 

paramètres nécessaires au calcul dans la figure 3.3 avec : 

    et    : efforts verticaux au niveau du contact des roues droite et gauche 

respectivement ; 

    et    : efforts latéraux au niveau du contact des roues droite et gauche 

respectivement ; 

     et     : efforts longitudinaux au niveau du contact des roues droite et 

gauche respectivement ; 
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    et    : efforts normaux au contact droit et gauche respectivement ; 

    et    : moments transmis aux roues droite et gauche respectivement ; 

    et    : forces et moments qu’appliquent les suspensions sur l’essieu ; 

    : Poids de l’essieu ; 

    et    : déplacements latéraux des points des contacts des roues droite et 

gauche de leur position d’équilibre respectivement ; 

    : distance séparant les deux rayons de roulement des deux roues. 

  

Figure 3.3 – Bilan des forces agissant sur l’essieu [51] 

Ensuite, les positions des points des contacts des roues droite et gauche sont 

données par l’équation :  
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Elles sont exprimées dans le repère d’équilibre R par : 
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 (3.15) 

En appliquant la loi de Newton (3.13), on obtient les 6 équations de mouvement 
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équivalentes aux 6 degrés de liberté :  

   quation  ogitudina e      ẍ                      

  quation  at ra e     ÿ                    

  quation vertica e     z̈                       

  quation de  ouve ent de rou is      ̈    
 

  
 ̇     (      )  

   (      )     (      )     (      )  M   M   M   

  quation de pertur ation de rou e ent      ̈            (      )  

          (      )  M   M   M   

  quantion de  ouve ent de  acet      ̈     
 

  
 ̇     (      )  

          (      )         M   M   M   

(3.16) 

Les efforts normaux aux contacts sont exprimés dans le repère d’équilibre R par les 

expressions suivantes : 

       .       ( sin     cos    )    (sin(    )sin .   sin(   

 )cos .   cos(    ).  ) 

      .       ( sin     cos    )    ( sin(    )sin .   sin(   

 )cos .   cos(    ).  ) 

(3.17) 

Pour déterminer les amplitudes         , on peut réutiliser les équations de 

mouvement (3.16) de la manière suivante :  

 

{
 
 

 
   cos(    )  

(       tan(    ) cos )  
  M 

 

        (   tan(    )     tan(    ) cos )

  cos(    )  
(        tan(    ) cos )  

  M 
 

        (   tan(    )     tan(    ) cos )

 (3.18) 

Avec   
     ̈               et   

     ̈    
 

  
 ̇                    

                  

En supposant que les angles de contact sont petits et en négligeant les forces 
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d’inertie dues aux mouvements verticaux et celles dues au roulis devant les chargements 

de l’essieu, on peut simplifier l’équation (3.18)  par : 
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 (3.19) 

Les forces de contact sont généralement définies dans les plans de contact, en 

utilisant toujours les transformations des coordonnées (3.1, 3.2, 3.3, 3.4) ; on exprime les 

forces de contact dans le repère d’équilibre R  pour les roues droite et gauche par : 
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 (3.20) 

où                                 sont les composantes des efforts et des moments dans le 

plan du contact pour les roues droite et gauche respectivement. Ces efforts et moments 

font intervenir les pseudo-glissements. Pour chaque point de la surface de contact, on peut 

définir la position dans le repère d’équilibre en utilisant les positions des points centraux 

de contact :  
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 (3.21) 

Ensuite on peut déterminer l’expression des pseudo-glissements : 
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où         peuvent s’écrire dans le repère d’équilibre R en utilisant les transformations 

(3.3) et (3.4) et    est donnée par l’équation (3.9). En développant les calculs et en 

négligeant les termes d’ordre supérieur à 2, on obtient les expressions suivantes :  
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Si les angles de roulis et de lacet sont petits, alors les expressions (3.23) se 

simplifient : 
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De plus, si on suppose que les angles des contacts sont petits, alors les expressions 

(3.24) peuvent être encore simplifiées :  
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 (3.25) 

En utilisant la théorie linéaire de Kalker donnée par l’équation (2.13), on déduit des 

expressions (3.25) les composantes des efforts et des moments des contacts dans les plans 

des contacts :  
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Ces composantes permettent finalement d’écrire les expressions des efforts des 

contacts dans le repère d’équilibre : 
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ẏ  r  ̇  v 

v
)  √a    (

 ̇

v
 
  
r 
)) sin(    )

M    a ( √a    (
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Grâce à ces expressions, on peut déterminer l’ensemble des efforts et des moments 

transmis par les roues aux rails. 

4- Equations simplifiées de mouvement de l’essieu en alignement 

En se plaçant dans le contexte des petits angles, les équations simplifiées de 

mouvement de l’essieu sont déterminées en utilisant simplement les équations des 

mouvements latéral et de lacet des expressions (3.16) et en exploitant l’équation (3.27) en 

supposant que tous les angles sont petits, on aura :  
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(3.28) 

Ces deux équations sont non linéaires. En effet, les rayons de roulement des roues 

gauche et droite    et    respectivement, les angles des contacts    et    et l’angle de roulis 

  sont en général des fonctions non linéaires par rapport au déplacement latéral y. Ils 

dépendent des profils de la roue et du rail ainsi que des points des contacts. De plus, les 

forces de suspensions     et      peuvent également être des fonctions non linéaires.  

Pour une roue conique avec un angle de conicité  , on a : 
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Dans ce cas, en utilisant les équations (3.29), les équations (3.28) peuvent se 

réécrire : 
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(3.30) 

Si les forces des suspensions     et  M   sont linéaires, alors les équations (3.30) le 

sont également. 

5-  Equations générales de mouvement de l’essieu en courbe 

Dans ce paragraphe, on développe les équations de mouvement d’un essieu 
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attaquant une courbe avec un rayon constant ou variable. Pour cela, on introduit un 

système de référence lié { l’essieu qui circule sur la voie avec une vitesse constante v. Dans 

les courbes, on considère un dévers qui permet de réduire les forces centrifuges. Ce 

dévers consiste à soulever le rail extérieur par rapport au rail intérieur de       étant le 

dévers. 

Dans les développements qui suivent, l’essieu est considéré rigide et on suppose 

qu’il ne rebondit pas sur le rail. La figure 3.4 montre les systèmes de référence qui seront 

utilisés pour la suite de l’étude : 

 Un repère    lié { la voie et qui suit le mouvement de l’essieu sur la ligne 

centrale de la voie ; 

 Un repère    lié { l’essieu et qui a comme origine son centre de gravité.  

 

Figure 3.4 – Systèmes de référence en courbe [51]  

Par rapport { la voie, l’essieu a un mouvement de lacet et un mouvement de roulis 

qui peuvent être donnés par les angles   et   (Figure 3.4). Ces deux angles étant 

considérés petits, le passage entre les coordonnées des repères de voie    et de l’essieu 

   s’écrit : 
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) (3.31) 

L’accélération générale de l’essieu     est définie par l’expression : 
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         ̇        (     )       ̇   ̈  (3.32) 

avec :  
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    : vitesse angulaire de la voie ; 

     : angle du dévers ; 

  R : rayon de la courbe ; 

     : accélération générale de la voie ; 

     : position du centre de gravité de l’essieu.  

En développant l’équation (3.32), on obtient : 
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La vitesse angulaire générale l’essieu est définie par : 

   ( ̇   ̇).    (   ̇).    ( ̇  
v

 
) .    (3.34) 

En utilisant l’expression de cette vitesse angulaire, le moment d’inertie de l’essieu 

dans son repère    devient : 

     ( ̇   ̇).      . (   ̇).      . ( ̇  
v

 
) .    (3.35) 

avec             les moments d’inertie principaux de l’essieu. Il faut noter qu’en raison de la 

symétrie, on a      .  

En calculant la dérivée du moment d’inertie par rapport au temps, on obtient : 
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(3.36) 

Comme indiqué sur la figure 3.5 qui représente le bilan des forces agissant sur 

l’essieu, on voit que l’essieu applique sur les rails deux forces          et reçoit de la part 

des rails des efforts         . Le poids de l’essieu est modélisé par une force   , les 

suspensions par    et l’effet du reste du véhicule est représenté par l’effort      localisé à 

une hauteur h. Ce dernier génère une composante centrifuge lors de l’attaque de la courbe 

qui est donnée par  
     

 

  
. 

 

Figure 3.5 – Bilan des forces agissant sur l’essieu [51] 

En appliquant la loi de Newton (3.13), on obtient : 
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(3.37) 
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En développant ces expressions, on obtient les équations suivantes :  
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(3.38) 

ce sont les équations de mouvement d’un essieu attaquant une courbe.   

6- Equations de mouvement du bogie 

On considère un bogie avec deux essieux (Figure 3.6). Les essieux sont liés au corps 

du bogie par la suspension primaire. De plus, le bogie est lié à la caisse par la suspension 

secondaire. Pour chaque essieu, 4 degrés de liberté sont considérés (latéral, vertical, roulis 

et lacet) et pour le corps du bogie, 5 degrés de liberté sont considérés (latéral, vertical, 

roulis, lacet et tangage).  



64 
 

 

Figure 3.6 – Modèle du bogie [51] 

Les vecteurs de déplacement des essieux et du corps du bogie sont donnés par :  
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 (3.39) 

L’énergie cinétique du bogie peut s’exprimer par :   
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où [ ] [  ]    [  ] sont les matrices de masse du corps de bogie, du premier et du 

deuxième essieu respectivement. 

Pour calculer l’énergie potentielle, en introduisant des matrices [  ] qui dépendent 

uniquement des positions par rapport au centre de masse de l’essieu et de bogie et des 

vecteurs (  
 ) des déplacements des rails, on définit [51] : 

 ( ) : le vecteur de déplacement relatif entre la caisse et le bogie : 

( )  [  ]( 
 ).  

 (  ) et (  ) : les vecteurs de déplacement relatif entre le bogie et le premier 

et le deuxième essieu respectivement : (  )  [  ](  
 )  [  ]( 

 ). 

 (  
 ) et (  

 ) : les vecteurs de déplacement relatif entre le premier et le 

deuxième essieu avec les rails respectivement :  (  
 )   [  ](  

 )  

[  ](  
 ). 

Ainsi, l’énergie potentielle peut s’écrire :  
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où [  ] [  
 ] [  

 ]    [  ] sont les matrices de rigidité de la seconde suspension, de la 

première suspension du premier essieu, de la première suspension du deuxième essieu, et 

de la structure de la voie respectivement. 

Ensuite l’énergie de dissipation peut s’écrire : 
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(3.42) 

où [  ] [  
 ] [  

 ]    [  ] sont les matrices d’amortissement, de la seconde suspension, de 

la première suspension du premier essieu, de la première suspension du deuxième essieu, 

et de la structure de la voie respectivement. 

Si on considère le vecteur des coordonnées généralisées (q) suivant : 

 

(q)  *

( )
(  )

(  )
+ (3.43) 

On détermine les équations de mouvement à partir de l’équation de Lagrange : 

 d

dt
[
   
 q̇

]  
   
 q

 
   

 q
 
   
 q̇

   (3.44) 

avec   (  ) et     la force équivalente au déplacement   .  

En développant l’équation (3.44), on obtient l’équation de mouvement du bogie : 

 [M ](q̈)  [  ](q̇)  [  ](q)    (3.45) 

où [  ] [  ] [  ] sont les matrices de masse, d’amortissement et de rigidité du bogie 

respectivement.  
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Conclusion  

Dans ce chapitre, on a détaillé les équations de mouvement de l’essieu en alignement 

et en courbe, puis les équations de mouvement du bogie.  

Sachant qu’un train se compose généralement de plusieurs véhicules, que chaque 

véhicule a généralement une caisse et deux bogies et que chaque bogie a généralement 

deux essieux, on peut déduire à partir des équations développées précédemment les 

équations de mouvement général du train. Ces équations permettront ainsi de déterminer 

le comportement dynamique global du train lors de sa circulation sur une voie.  

Pendant le développement des équations de mouvement, on a été amené à 

déterminer les efforts de contact en utilisant les théories déjà présentées dans le chapitre 

2. En effet, les efforts dans le plan du contact roue-rail font intervenir des pseudo-

glissements qui décrivent la cinématique de la roue en contact avec le rail.    

Les codes de calcul de la dynamique des systèmes ferroviaires (SIMPACK, VOCO, 

VAMPIRE, VI RAIL .etc.) utilisent les équations développées dans ce chapitre pour l’étude 

de dynamique multi-corps des systèmes ferroviaires. On verra dans les chapitres suivants, 

les modèles multi-corps d’un train circulant sur une voie sous SIMPACK. De plus, comme 

nous le verrons dans le prochain chapitre, les efforts équivalents aux suspensions, 

dépendent de leurs modélisations. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



67 
 

Chapitre 4 :                         

Modélisation multi-corps du ZTER 

Dans ce chapitre, une modélisation multi-corps d’un véhicule ferroviaire est réalisée. 

Le véhicule modélisé { titre d’exemple est un ZTER circulant sur une voie en alignement et 

en courbe parfaite sans défauts de la géométrie de la voie. Ce modèle sera utilisé par la 

suite pour calculer les efforts d’interaction véhicule-voie. 

1- Modélisation du Véhicule ZTER 

La rame Z 21500, surnommée ZTER (Figure 4.1), est une automotrice électrique à 

trois caisses dédiée au service des trains express régionaux TER de la SNCF ; elle a été 

construite par ALSTOM et BOMBARDIER et livrée à la SNCF entre 2002 et 2004. 

Actuellement elle est exploitée dans les régions Bretagne, Centre Val de Loire et Pays de la 

Loire. Elle a la particularité par rapport aux autres TER d’avoir la capacité de circuler { 

200 km/h, ce qui lui permet de circuler sur les lignes à grandes vitesses. 

 

 Figure 4.1 – Rame ZTER : ses dimensions et nomination des composants de la motrice 

[http://fbrisou.free.fr/RAIL21/FicheZ21500.pdf] 

Pour la suite de l’étude, le logiciel de dynamique multi-corps SIMPACK [52] est 

utilisé et seule la voiture de tête est modélisée. Comme indiqué sur la figure 4.1, on 

retrouve, de gauche à droite, les composants suivants de la voiture de tête : caisse, bogie 1, 

bogie 2, essieu 1, essieu 2, essieu 3 et essieu 4. Dans la suite de l’étude, les roues de chaque 

essieu seront nommées : roue droite et roue gauche. 

1.1- Modélisation des essieux en contact avec les rails 

La première étape consiste à modéliser les essieux. Pour cela, on réalise un axe : 



68 
 

cylindre de diamètre 180 mm et de longueur 2000 mm (Figure 4.2). Pour le profil des deux 

roues, le profil standard S 1002 (Figure 4.3) a été retenu. L’essieu est centré sur les rails 

pour avoir le rayon d’équilibre des deux côtés des rails, ce rayon est de 460 mm. Les deux 

roues sont positionnées de part et d’autre de la ligne centrale de la voie à une distance de 

750 mm.  

 

Figure 4.2 – Modélisation de l’essieu sous SIMPACK 

 

Figure 4.3 – Profil S 1002 de la roue  

Pour construire le modèle du véhicule, il faut renseigner les caractéristiques de 

masse de chaque essieu en définissant pour chacun d’eux : la masse et les trois moments 

d’inertie principaux par rapport aux axes passant par son centre de gravité. 

Ensuite, on définit les rails et les traverses. Les rails ont un profil standard de type 

UIC 60 (Figure 4.4) et sont positionnés de part et d’autre de la ligne centrale de la voie, { 

une distance de 750 mm. Le rail gauche est incliné de 1:20 alors que le rail droit est incliné 

de -1:20 par rapport { l’axe longitudinal. Ces inclinaisons permettent d’assurer un meilleur 

contact entre la roue et le rail en compensant la conicité de la roue.  

Les traverses sont modélisées par des parallélépipèdes de dimensions        

              qui suivent le déplacement longitudinal des essieux. Il faut noter que 
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sur SIMPACK, la distribution des traverses est continue sans espace entre elles, ce qui 

n’est pas le cas en réalité. Il est cependant possible de représenter l’espacement des 

traverses dans SIMPACK lorsqu’on utilise une voie flexible comme nous le verrons dans le 

prochain chapitre. 

 

Figure 4.4 – Profil UIC 60 du rail  

Le comportement normal du contact est modélisé par la théorie de Hertz (Equations 

2.2, 2.3, 2.4, 2.5 et 2.6) et le comportement tangentiel par l’algorithme FASTSIM (Equation 

2.37), avec un coefficient de frottement de 0,3. Le matériau au niveau du contact a un 

comportement élastique linéaire avec un module de Young de 210 GPa et un coefficient de 

Poisson de 0,28.  

Pour représenter les semelles dans ce premier modèle, l’hypothèse des semelles 

rigides a été retenue. Le rail est ainsi supposé être rigidement lié aux traverses (on 

traitera le cas des semelles flexibles en utilisant la voie flexible dans le prochain chapitre). 

Les traverses sont liées au sol par des ressorts et des amortisseurs modélisant le ballast. 

1.2- Modélisation des bogies et du véhicule 

Le bogie est constitué de 6 pièces : le corps du bogie, un traversin et 4 guides 

d’essieu (Figure 4.5). Les guides d’essieu sont équipés de roulements et permettent de 

guider en rotation les essieux, ils sont liés au corps du bogie par la première suspension. 

Cette dernière sera modélisée par deux liaisons de part et d’autre du guide d’essieu 

désignées par liaison 1 et liaison 2 en figure 4.5. La deuxième suspension est la liaison qui 

lie le traversin au corps du bogie. 
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Figure 4.5 – Modélisation du bogie sous SIMPACK 

Après la modélisation des essieux et des bogies, on peut modéliser le véhicule 

complet en intégrant la caisse (Figure 4.6). Cette dernière est liée par des liaisons rigides 

aux deux traversins. 

 

Figure 4.6 – Modélisation du véhicule complet sous SIMPACK 

Pour réaliser une première simulation, on considère une voie en alignement de 

longueur 1 km, on définit la gravité 9.81 m.s-2 suivant l’axe z, celui-ci étant orienté vers le 

bas sur SIMPACK. On effectue également un pré-chargement pour équilibrer le système et 

déterminer le chargement initial de tous les éléments et on définit une vitesse de 100 

km/h et un temps de calcul de 36 s pour simuler le roulement sur le 1 km de voie.  

2- Analyse des résultats 

Une fois le calcul effectué, on peut visualiser la circulation du train sur la voie. On 
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peut également voir l’évolution des déplacements, des vitesses et des accélérations ainsi 

que les efforts et les modes de vibration de la caisse, des bogies et des essieux et leurs 

fréquences propres.   

2.1- Modes de vibration du véhicule et leurs fréquences propres 

Le véhicule vibre suivant 94 modes de vibration au total, équivalent à son nombre 

de degrés de liberté, avec des fréquences propres allant de 0,3 Hz pour le premier mode à 

613 Hz pour le dernier mode. Les très basses fréquences (entre 0,3 Hz et 1,3 Hz) 

correspondent aux modes de vibration de la caisse. Les figures 4.7 et 4.8 illustrent le 

mode de vibration verticale (0,92 Hz) et celui de tangage (1,15 Hz) de la caisse. 

 

Figure 4.7 – Mode de vibration verticale de la caisse 

 

Figure 4.8 – Mode de vibration de tangage de la caisse 

Les autres modes correspondent à la vibration des bogies et des essieux. La figure 

4.9 montre le mode de vibration du roulis de l’essieu (64 Hz). Les plus hautes fréquences 

(vers 600 Hz) correspondent aux déplacements verticaux des traverses (Figure 4.10). 
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Figure 4.9 – Mode de vibration du roulis de l’essieu 

 

Figure 4.10 – Mode de vibration verticale des traverses 

2.2- Analyse des efforts d’interaction véhicule-voie 

Dans ce paragraphe, on analyse l’évolution des efforts verticaux aux roues (Figure 

4.11 (a)). Puisque la voie est en alignement et sans défauts, ces efforts restent constants 

et de même valeur des deux côtés de l’essieu. Sachant que les essieux 2 et 3 sont plus 

lourds que les essieux 1 et 4, et que le bogie avant est plus lourd que le bogie arrière, 

l’essieu le plus chargé est par conséquent l’essieu 2 avec un effort vertical de 71308 N, et 

le moins chargé est l’essieu 4 avec un effort vertical de 68620 N.  

Si on observe l’évolution des efforts latéraux aux roues (Figure 4.11 (b)), on 

constate qu’ils sont faibles, constants et presque de la même valeur absolue pour toutes 
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les roues, l’ordre de ces efforts est d’environ  160 N. 

 

Figure 4.11 – Efforts verticaux et latéraux au niveau des contacts roue-rail du véhicule ZTER pour une 

voie en alignement et sans défauts 

Ce premier modèle constitué entièrement de corps rigides ne rend pas compte de 

l’effet de la rotation et de la déformation de l’essieu. Les forces de contact sont 

directement liées au poids du véhicule, ce qui entraîne des valeurs importantes d’efforts 

verticaux tandis que les efforts latéraux restent négligeables. 

3- Simulation du roulement du véhicule ZTER en courbe 

Dans ce paragraphe, on analyse le roulement du véhicule ZTER sur une voie en 

courbe. Le choix a été porté sur deux virages : le premier virage est une courbe serrée de 

rayon 250 m, et le second virage est une courbe large de rayon 600 m. En appliquant 

l’ équation (1.19), on choisit un dévers de 75 mm pour le rayon de 250 m, et un dévers de 

160 mm pour le rayon de 600 m. En choisissant une vitesse de 100 km/h pour les deux 

rayons, on s’assure que la relation (1.22) est vérifiée et qu’il est possible de circuler sur 

les deux courbes à cette vitesse.  

La voie, dans les deux cas est de longueur totale 1 km et se compose de 5 parties 

(Figure 4.12) : 

 Alignement de longueur 200 m ; 

 Clothoïde de longueur 200 m, qui permet de faire la transition entre 

l’alignement et la courbe. Le rayon de courbure croîtra linéairement de 0 à 250 m 

(ou 600 m) et le dévers de 0 à 75 mm (ou 160 mm) ; 
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 Courbe de longueur 200 m avec un rayon constant de 250 m (ou 600 m) et 

un dévers constant de 75 mm (ou 160 mm) ; 

 Clothoïde de longueur de 200 m avec un rayon décroissant linéairement de 

250 m (ou 600 m) à 0, et un dévers décroissant de 75 mm (ou 160 mm) à 0 ; 

  Alignement de longueur de 200 m. 

 

Figure 4.12 – Tracé de la voie avec des courbes de rayon (a) 250 m (b) 600 m 

3.1- Courbe de rayon 250 m 

En observant l’évolution des efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail 

(Figure 4.13), on voit que l’effort vertical reste constant dans la première partie en 

alignement de la voie. Dans le clothoïde, il augmente pour les roues gauches et diminue 

pour les roues droites avant d’atteindre un palier en courbe. Dans le deuxième clothoïde, 

il diminue pour les roues gauches et augmente pour les roues droites jusqu’{ retrouver la 

valeur initiale. 

Si l’on observe l’effort latéral que les roues exercent sur les rails (Figure 4.14), on 

constate qu’il est négligeable dans les parties en alignement de la voie. En courbe, il est 

du même signe pour les essieux 2 et 4 et de signe opposé pour les essieux 1 et 3. On 

constate également que les essieux 1 et 3 reprennent plus d’efforts en courbe que les 

essieux 2 et 4. 

La courbe est un virage vers la droite avec un dévers et insuffisance du dévers, les 

forces centrifuges tendent à faire sortir les essieux de la voie par le côté gauche, ce qui 

explique le chargement important des roues gauches par rapport aux roues droites.  

Les essieux 1 et 3 attaquent la courbe en premier, ce qui permet de pousser les rails 

et de réorienter le bogie et les essieux 2 et 4, ces essieux seront alors moins chargés que 
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les essieux 1 et 3. Les roues droites des essieux 2 et 4 tendent à se décoller du rail ce qui 

explique le changement de signe de l’effort latéral. 

 

Figure 4.13 – Efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail du véhicule ZTER pour une voie en 

courbe de rayon 250 m (a) Essieu 1 (b) Essieu 2 (c) Essieu 3 (d) Essieu 4 
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Figure 4.14 – Efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail du véhicule ZTER pour une voie en 

courbe de rayon 250 m (a) Essieu 1 (b) Essieu 2 (c) Essieu 3 (d) Essieu 4 

3.2- Courbe de rayon 600 m 

En observant l’évolution des efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail pour 

la courbe de rayon 600 m (Figure 4.15), on constate qu’ils sont moins élevés par rapport 

aux efforts calculés pour le cas de la courbe de rayon 250 m (Figure 4.13).  

Si on observe les efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail pour la courbe de 

rayon 600 m (Figure 4.16), on remarque qu’ils se rééquilibrent des deux côtés et qu’ils 

sont en valeur absolue inférieurs à ceux observés dans le cas de la courbe de rayon 250 

m. 

En augmentant le rayon, les accélérations centrifuges diminuent (Equation 1.16), 

ce qui permet de rééquilibrer les chargements entre les roues droites et gauches.  
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Figure 4.15 – Efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail du véhicule ZTER pour une voie en 

courbe de rayon 600 m (a) Essieu 1 (b) Essieu 2 (c) Essieu 3 (d) Essieu 4 



78 
 

 

Figure 4.16 – Efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail du véhicule ZTER pour une voie en 

courbe de rayon 600 m (a) Essieu 1 (b) Essieu 2 (c) Essieu 3 (d) Essieu 4 

3.3- Analyse spectrale des efforts en courbe 

En analysant les spectres des efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail du 

premier essieu en plein courbe pour les courbes de rayon 250 m et 600 m, on remarque 

que ces spectres présentent un pic à une fréquence de 0,8 Hz (Figure 4.17). Cette 

fréquence correspond à la fréquence de mouvement de lacet des essieux ; on peut le 

vérifier en utilisant la formule de Klingel (Equation 1.9) corrigée par le multiplicateur de 

Heumann (Equation 1.10), en considérant une distance qui sépare les deux essieux d’un 

bogie de 2,6 m. 

En augmentant le rayon de la courbe, l’amplitude de mouvement de lacet des 

essieux en plein courbe diminue. 
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Figure 4.17 – Spectres des efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail du premier essieu en plein 

courbe pour les deux courbes de rayon 250 m et 600 m 

Conclusion 

Dans ce chapitre, on a développé un modèle multi-corps sous SIMPACK du véhicule 

ZTER. Ce modèle permet d’étudier le comportement dynamique du véhicule lors de sa 

circulation sur une voie en alignement et en courbe. Deux exemples de courbes ont été 

analysés : une courbe serrée avec un rayon de 250 m et une courbe large avec un rayon 

de 600 m. Le choix de ces rayons est pour vérifier le comportement du véhicule pour 

deux cas de courbes, une courbe serrée et une courbe large. 

Le véhicule présente 94 modes de vibration en total avec des fréquences propres 

allant de 0,3 Hz pour le premier mode à 613 Hz pour le dernier mode. Les basses 

fréquences correspondent aux modes de vibration de la caisse, alors que les autres 

modes correspondent à la vibration des bogies et des essieux.  

En passant de l’alignement { une courbe { droite de rayon 250 m, l’effort vertical au 

niveau du contact roue-rail diminue pour la roue droite et augmente pour la roue gauche, 

et l’effort latéral augmente en valeur absolue pour les deux roues, mais il est plus 

important pour la roue gauche. Dans une courbe avec un dévers et une insuffisance de 

dévers, les effets centrifuges tendent { pousser l’essieu contre le rail extérieur et à le 

décoller du rail intérieur. Le rail extérieur est alors plus sollicité. Pour une courbe de 

rayon 600 m, on réduit les sollicitations sur le rail extérieur en rééquilibrant les 
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chargements entre les deux rails.  

En courbe serrée, le mouvement de lacet des essieux est plus important, ce qui peut 

affecter la stabilité du véhicule, la sécurité et le confort des voyageurs. En augmentant le 

rayon, l’amplitude de mouvement de lacet diminue. Ces résultats sont cohérents avec la 

théorie présentée dans le chapitre 1. 

Compte tenu des différents résultats obtenus, on déduit qu’il est préférable 

d’augmenter au maximum le rayon des courbes, permettant ainsi de réduire d’une 

manière importante les sollicitations sur le rail extérieur et d’augmenter sa durée de vie 

et de réduire les mouvements de lacet des essieux. De plus, une courbe de grand rayon 

peut être attaquée avec une vitesse plus grande.  

Les résultats décrits précédemment sont obtenus { l’aide d’un modèle composé 

d’éléments supposés rigides. Ceci constitue une hypothèse assez forte qui peut affecter 

les prédictions des spectres des efforts d’interaction véhicule-voie. Pour examiner 

l’influence d’une telle hypothèse, des éléments flexibles seront introduits dans le modèle. 

Le chapitre qui suit est ainsi dédié { l’intégration des essieux flexibles et des rails 

flexibles dans le modèle ZTER. 
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Chapitre 5 :                                     

Essieux et voie flexibles 

Dans ce chapitre, on poursuit le développement du modèle du véhicule ZTER décrit 

dans le chapitre précèdent en intégrant les essieux flexibles et la voie avec des rails 

flexibles. Cette intégration se fait par un couplage éléments finis-dynamique multi-corps, 

afin d’améliorer la modélisation du véhicule et de la voie et d’affiner la prédiction des 

spectres d’efforts d’interaction véhicule-voie.  

1- Méthodologie d’intégration des éléments flexibles dans le modèle 

multi-corps 

Pour intégrer des éléments flexibles dans un modèle multi-corps du véhicule et de la 

voie, on réalise un modèle éléments finis de l’élément flexible. Ce modèle contient : la 

géométrie de l’élément flexible, les caractéristiques de son matériau, son maillage et ses 

conditions aux limites (Figure 5.1). Le nombre de degrés de liberté du modèle éléments 

finis est généralement très élevé, il est donc nécessaire de le réduire en n’en retenant 

qu’un nombre limité afin de réduire les temps de calcul du modèle multi-corps avec des 

corps flexibles. Cette réduction est possible grâce aux méthodes de sous-structuration 

qu’on expliquera dans le paragraphe suivant. Après cette phase de réduction, le modèle 

éléments finis réduit est intégré au reste du modèle multi-corps via les nœuds 

d’interfaces. 

 

Figure 5.1 – Méthodologie d’intégration des éléments flexibles dans le modèle multi-corps [52] 

2- Réduction de modèle 

Pour l’étude de la dynamique des structures et des systèmes mécaniques, on utilise 



82 
 

souvent des modèles éléments finis afin d’évaluer la déformation d’une pièce mécanique 

ou d’une structure. Ces modèles peuvent être composés de milliers voire de millions de 

degrés de liberté. La résolution d’un problème dynamique avec ce type de modèles 

requiert des temps de calcul trop longs. Pour maintenir des temps de calcul raisonnables, 

on peut recourir à un maillage grossier du modèle et ainsi réduire le nombre de degrés de 

liberté mais au prix d’une dégradation de la qualité des prédictions. Une autre alternative 

consiste à recourir à des techniques de remaillage sur la base d’estimation d’erreur mais 

cette approche nécessite une bonne expertise et peut également s’avérer coûteuse en 

temps de calcul. 

Une approche plus élégante serait de réduire le nombre de degrés de liberté tout en 

utilisant un maillage fin. De telles méthodes existent et sont connues sous le nom de 

méthodes de sous-structuration ou de construction de super-élément. 

2.1- Méthodes de sous-structuration 

En absence d’amortissement, la discrétisation spatiale d’un problème d’équilibre 

dynamique conduit au système d’équations suivant : 

 [M](ü)  [ ](u)  ( ) (5.1) 

avec ( ) le vecteur déplacement (les degrés de liberté du modèle éléments finis), [ ] et 

[ ] les matrices de masse et de rigidité respectivement et ( ) le vecteur sollicitation.  

Les degrés de liberté du modèle éléments finis peuvent être classés en deux 

catégories :  

 Degrés de liberté d’interface : il s’agit des degrés de liberté où des 

chargements ou des conditions aux limites cinématiques sont appliqués. 

 Degrés de liberté internes : il s’agit des degrés de liberté qui ne sont pas 

concernés par des conditions aux limites. 

Lors de la réduction de modèle, seuls les degrés de liberté d’interface sont 

conservés, et les nœuds correspondant permettent de lier le modèle réduit au reste du 

modèle multi-corps. 

En séparant les deux types de degrés de liberté, l’équation (5.1) peut être réécrite 

sous la forme : 
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avec    et    les degrés de liberté d’interfaces et internes respectivement.   

L’idée est de prédire le comportement dynamique du modèle éléments finis en ne 

prenant en considération que les degrés de liberté d’interfaces, dont le nombre est 

généralement très limité comparativement au nombre de degrés de liberté total. Pour ce 

faire, on considère une matrice de passage [P] dont les colonnes sont la base de réduction : 

 (
u 
u 
)  [ ](u ) (5.3) 

En combinant l’équation (5.3) et l’équation (5.2) et en multipliant par le transposé 

de la matrice [P], on obtient l’équation (5.4), qui traduit l’équilibre du modèle réduit.   

 
[ ] [

M  M  

M  M  
] [ ](ü )  [ ] [

      

      
] [ ](u )  [ ] (

  
 
) (5.4) 

Le choix de la base de réduction est important pour construire un modèle réduit 

dont le comportement est représentatif de celui du modèle éléments finis. Il faut s’assurer 

que la base de réduction représente bien la force des liaisons du modèle éléments finis 

avec les autres composants du modèle multi-corps. On inclut généralement dans la base 

de réduction des modes statiques qui représentent les déformations statiques causées par 

les autres composants du modèle multi-corps. Pour déterminer ces modes, on considère 

que le problème est statique ce qui permet de simplifier l’équation (5.2) par : 

 
[
      

      
] (
u 
u 
)  (

  
 
) (5.5) 

On aura alors : 

 u      
     u  (5.6) 

La base de réduction est ainsi donnée par :   

 
(
u 
u 
)  [

 
    

     
] (u ) (5.7) 

avec I la matrice identité. Cette méthode est connue sous le nom de la méthode de Guyan 
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[24]. 

On remarque que les modes statiques sont les déformations statiques du modèle 

éléments finis qui résultent d’un déplacement unitaire imposé à l'un des degrés de liberté 

d’interface alors que les autres degrés de liberté d’interface sont imposés nuls et aucune 

force n’est appliquée aux degrés de liberté internes. Pour illustrer la construction des 

modes statiques, on considère le cas simple d’une poutre discrétisée { l’aide de 11 

éléments, 12 nœuds et 2 degrés de liberté par nœud (Figure 5.2). Deux nœuds d’interfaces 

et 10 nœuds internes sont considérés (4 degrés de liberté d’interfaces et 20 degrés de 

liberté internes). Le problème ayant 4 degrés de liberté d’interface, on doit construire 4 

modes statiques [54]. 

 

Figure 5.2 – Illustration des modes statiques dans le cas d’une poutre 

La méthode de Guyan souffre de certaines limites quant à la précision du modèle 

réduit généré. En effet, celle-ci décrit difficilement les phénomènes dynamiques car le 

modèle est réduit en utilisant une base statique uniquement. Pour pallier à cette 

limitation, la méthode de Craig-Bampton [53] améliore la méthode de Guyan en ajoutant 

des modes dynamiques à la base statique. Ces modes dynamiques sont calculés à partir 

d’un modèle avec des degrés de liberté d’interfaces fixes. Dans ce cas l’équation (5.2) 

devient : 

 
[
M  M  

M  M  
] (

 
ü 
)  [

      

      
] (

 
u 
)  (

  
 
) (5.8) 

De l’équation (5.8), on peut déduire : 



85 
 

 M  ü     u    (5.9) 

Le calcul des modes dynamiques se fait par la résolution du problème aux valeurs 

propres donné par :  

 (      
 M  )     (5.10) 

où   
  sont les pulsations propres associées aux modes propres   . On obtient ainsi la base 

de réduction en considérant des coordonnées généralisées    : 
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Les modes à interfaces fixes pour le cas de la poutre simple, décrit précédemment, 

sont illustrés dans la figure 5.3 :  

 

Figure 5.3 – Illustration des modes à interfaces fixes dans le cas d’une poutre [54] 

Une seconde alternative à la méthode de Guyan consiste à considérer des modes 

propres à interfaces libres au lieu des modes propres à interfaces fixes [55], ce qui permet 

de déterminer les modes de vibration libres de la structure ; pour cela, l’équation (5.2) 

s’écrit sous la forme : 
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) (5.12) 

Le calcul des modes propres à interfaces libres se fait par la résolution du problème 

aux valeurs propres donné par : 
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])     (5.13) 

Les modes à interfaces libres pour le cas de la poutre simple, décrit précédemment, 

sont illustrés dans la figure 5.4 : 

 

Figure 5.4 – Illustration des modes à interfaces libres dans le cas d’une poutre [54] 

Lorsque le modèle réduit n’est pas entièrement contraint, les modes { interfaces 

libre incluent des modes de corps rigides. Ces modes rigides sont donnés par : 

 [ ]     (5.14) 

Si une force est appliquée sur l’un des degrés de liberté d’interface du modèle réduit 

avec des modes à interfaces libres et des modes rigides, la force provoquera un 

mouvement rigide du corps avec une accélération constante. Pour évaluer la déformation 

du modèle suite { l’application de cette force, il faut l’équilibrer avec une force d’inertie 

équivalente à cette accélération constante [52]. Pour remédier à ce problème, on peut 

éliminer les modes rigides et prendre en considération un nombre important de modes 

propres mais cela peut conduire à des temps de calcul très longs. Il est donc préférable 

d’enrichir la base de réduction en intégrant d’autres type de modes, appelés les modes 

d’interfaces [55]. Ces modes sont calculés en appliquant une force unitaire { certains 

degrés de liberté d’interface et en résolvant le problème aux valeurs propres donné par 

l’équation (5.15). On parvient ainsi { représenter la déformation du modèle et à corriger la 

troncature des modes propres [54]. 

 ([ ]    
 [M])   ( ) (5.15) 
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Pour résoudre l’équation (5.15), on considère le cas statique du comportement 

donné par l’équation (5.1) avec une force unitaire appliquée à un seul degré de liberté 

d’interface, on a :   

 [ ](u)  ( ) (5.16) 

La matrice de rigidité [K] est non inversible dans le cas d’une structure libre avec 

des mouvements rigides. Pour l’inverser et calculer les modes d’interface, il faut fixer 

certains degrés de liberté d’interface de manière isostatique. L’équation (5.16) 

devient donc :  

 
[
         

         

         

] (
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)  (
f
 
 
) (5.17) 

où f sont les réactions correspondant aux degrés de liberté d’interface fixes. 

Le déplacement d’un degré de liberté (interne ou d’interface) est la somme d’une 

composante rigide et d’une composante déformable. Ce déplacement est en fonction des 

modes rigides et des modes propres. Par superposition linéaire de ces modes, on peut 

écrire : 

 (u)  (u )  (u )    r    p (5.18) 

En combinant l’équation (5.18) et l’équation d’équilibre (5.1), on obtient :  

 [M](ü )  [M](ü )  [ ](u )  [ ](u )  ( ) (5.19) 

En prenant en considération l’équation (5.14), l’équation (5.19) devient : 

 [M]  r̈  [M]  p̈  [ ]  p  ( ) (5.20) 

En multipliant par le transposé des modes rigides, on obtient : 

   
 [M]  p̈    

 [ ]  p    
 ( )   

 [M]  r̈ (5.21) 

En utilisant l’orthogonalité des modes, on aura : 

   
 ( )   

 [M]  r̈    (5.22) 
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Alors :  

 r̈  (  
 [M]  )

    
 ( ) (5.23) 

La force d’inertie équivalente { l’accélération du mouvement de corps rigide générée 

par l’application de la force unitaire est donnée par :  

 (   )  ( )  [M]  r̈ (5.24) 

En combinant les équations (5.23) et (5.24), on obtient : 

 (   )  [  [M]  (  
 [M]  )

    
 ]( )  [ ]( ) (5.25) 

A partir de l’équation (5.25) et pour résoudre l’équation (5.15), les modes 

d’interfaces peuvent être définis par : 

    [ ] [ ]  [ ]( )  [ ]( ) (5.26) 

La matrice [G] ayant les caractéristiques suivantes [55] : 

 [ ]  [ ]     [ ] [ ][ ]  [ ]     [ ] [M][ ]     (5.27) 

On peut ainsi calculer les pulsations propres   
  des modes d’interfaces.  

2.2- Amortissement 

Les développements détaillés dans le paragraphe précédent décrivent un système 

sans amortissement. Or les systèmes réels sont amortis mais il est difficile de déterminer 

l’amortissement réel. C’est pourquoi, pour des raisons de simplicité, on utilise souvent un 

modèle d’amortissement visqueux. Lorsqu’on introduit le terme d’amortissement dans 

l’équation (5.1), on obtient :  

 [M](ü)  [ ](u̇)  [ ](u)  ( ) (5.28) 

où [C] est la matrice d’amortissement. Si on fait l’hypothèse que la matrice 

d’amortissement possède les mêmes propriétés d’orthogonalité que les matrices de masse 

et de rigidité, alors le système d’équation (5.28) peut être découplé pour chaque mode i 

sous la forme :  
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   ü  c u̇    u     (5.29) 

On définit l’amortissement critique du mode i en fonction de sa pulsation propres    

par :  

 c     √           (5.30) 

Le taux d’amortissement généralement égal à 2% pour les pièces en acier, est défini 

tel que : 

    
c 
c   

 
c 

     
 (5.31) 

Lorsque l’amortissement est faible, on peut également utiliser l’amortissement de 

Rayleigh [66], où la matrice d’amortissement est une combinaison linéaire de la matrice 

de masse et de la matrice de rigidité : 

 [ ]   [M]   [ ] (5.32) 

En faisant l’équivalence entre l’équation (5.29) et l’équation (5.32) et en utilisant 

l’équation (5.31), on peut exprimer le taux d’amortissement par :  

 
   

 

 
(
 

  
    ) (5.33) 

Lorsqu’un amortissement de Rayleigh est considéré, le choix des coefficients α et β 

est difficile. Généralement il est souhaitable que l’amortissement soit indépendant de la 

fréquence. Pour ce faire, on peut considérer deux modes différents i et j et supposer qu’ils 

ont le même taux d’amortissement : 

 
         

 

 
(
 

  
    )  

 

 
(
 

  
    ) (5.34) 

Alors α et β sont déterminés par : 

 
  

     

     
  et   

 

     
 (5.35) 

Toutefois, l’amortissement n’est toujours pas indépendant de la fréquence pour les 
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autres modes (autres que i et j). En pratique, pour avoir un amortissement très faible, on 

considère des valeurs des coefficients de l’ordre du millième. 

En conclusion, pour la suite de l’étude, on considère un coefficient d’amortissement 

visqueux de 2% pour tous les modes de l’essieu et 0,001 pour les deux coefficients de 

l’amortissement de Rayleigh pour la voie. 

3- Intégration des essieux flexibles dans le modèle ZTER 

Pour intégrer des essieux flexibles dans le modèle de dynamique multi-corps, un 

modèle éléments finis des essieux a été construit en utilisant le code ABAQUS [56]. 

Compte tenu de la différence entre les essieux, deux modèles différents ont été créés : un 

modèle pour les essieux 1 et 4 et un modèle pour les essieux 2 et 3. Pour répondre à des 

exigences de symétrie de maillage, on part d’un maillage 2D d’une section (Figure 5.5) : 

 
Figure 5.5 – Modèle axisymétrique de l’essieu 

On génère ensuite le maillage 3D de la moitié de l’essieu par révolution et on 

termine par une symétrie miroir pour obtenir le maillage de l’essieu entier. Cette 

procédure permet d’obtenir un maillage hexaédrique réglé et symétrique par rapport au 

centre de l’essieu (Figure 5.6). Ce modèle éléments finis est constitué d’éléments 

hexaédriques à 8 nœuds et { intégration réduite. 

 
Figure 5.6 – Maillage 3D de l’essieu 
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Après la création du maillage 3D du modèle éléments finis de l’essieu, il faut définir 

les nœuds d’interface qui seront retenus durant la réduction du modèle (Figure 5.7). Nous 

avons retenu 2 nœuds d’interface situés au niveau des boites de roulement qui seront 

utilisés pour maintenir l’essieu en rotation et 72 nœuds d’interfaces par roue, ces nœuds 

sont situés sur les circonférences des deux roues en contact avec les rails. Aucune 

condition aux limites n’est appliquée { l’essieu afin de réaliser une réduction de modèle à 

interface libre en calculant les modes statiques, les modes dynamiques à interface libre et 

les modes d’interface. Ces modes permettront de décrire le comportement dynamique du 

modèle d’essieu réduit qui sera intégré au modèle multi-corps SIMPACK du ZTER. 

 

Figure 5.7 – Nœuds d’interfaces de l’essieu 

Pour répartir de manière réaliste les charges transmises { l’essieu, les nœuds 

d’interfaces sont couplés { des groupes de nœuds. Les deux points du maintien par 

roulement sont liés aux extrémités de l’axe par un couplage rigide. Ce couplage permet de 

rigidifier une partie des extrémités de l’axe et ainsi de représenter l’action des boites de 

roulement. Chaque nœud de réduction sur la table de roulement est couplé à une rangée 

de nœuds dans la direction axiale afin de répartir les forces de contact roue-rail. Cette 

répartition utilise des coefficients de pondération qui dépendent de la distance entre le 

nœud d’interface (nœud maître) et le nœud qui lui est couplé (nœud esclave). 

Pour chaque essieu (Figure 5.8), un fichier « input » d’ABAQUS est généré pour 

lancer les calculs éléments finis et obtenir le fichier résultats « .sim »  qui contient les 

caractéristiques du modèle réduit de l’essieu. Pour que ce modèle soit intégré dans 

SIPMACK, il faut générer un fichier « .fbi » à partir des deux fichiers précédents en 

utilisant un utilitaire SIMPACK. 

En créant un corps flexible sur SIMPACK et en important les fichiers « Essieu_1.fbi » 

et « Essieu_2.fbi », associés { l’analyse modale des essieux 1, 4 et 2, 3 respectivement, on 
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peut visualiser les 876 modes propres des essieux : modes rigides et modes flexibles. La 

figure 5.9 et la figure 5.10 illustrent les 4 premiers modes flexibles du premier essieu et du 

deuxième essieu respectivement.  

 

Figure 5.8 – Génération du fichier SIMPACK .fbi à partir des fichiers ABAQUS .inp et .sim 

 

Figure 5.9 – 4 Premiers modes du premier essieu avec leurs fréquences propres 

 
Figure 5.10 – 4 Premiers modes du deuxième essieu avec leurs fréquences propres 
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Ces résultats sont cohérents avec les résultats de la littérature (Figure 1.25 et Figure 

1.29). On peut noter qu’aucun mode n’existe en basses fréquences [0 Hz ; 50 Hz]. Pour 

chaque mode, le taux d’amortissement est fixé à 2 %. On élimine les modes rigides et on ne 

s’intéresse qu’{ la gamme de fréquences [50 Hz ; 1000 Hz] afin de réduire le temps de 

calcul. 

Les modèles d’essieux flexibles sont ensuite intégrés au modèle multi-corps du 

véhicule ZTER par l’intermédiaire des nœuds d’interface retenus lors de la réduction 

modale. La figure 5.11 illustre le modèle du véhicule complet avec des essieux flexibles : 

 

Figure 5.11 – Modèle multi-corps du ZTER sur SIMPACK avec des essieux flexibles  

Des modes d’interface sont générés suite { l’application des conditions aux limites 

au niveau des boites de roulement. Le calcul de ces modes est fait par application d’une 

force unitaire sur les 6 degrés de libertés de chaque nœud du maintien par les roulements, 

on obtient ainsi 12 modes d’interface. 

4- Analyse des résultats 

La simulation de la circulation sur une voie en alignement et sans défauts est 

similaire à celle du chapitre précédent. Le nombre de modes propres du véhicule passe de  

94 modes pour un modèle avec des corps rigides à 328 modes pour un modèle avec des 

essieux flexibles. Les fréquences propres sont comprises entre 0,009 Hz à 3597,8 Hz. La 

figure 5.12 illustre deux modes de vibration de l’essieu 1 à 688,16 Hz et 3597,79 Hz :  

 

Figure 5.12 – Modes de vibration de l’essieu à moyenne et haute fréquences 
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L’examen des efforts verticaux et les efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail 

des différents essieux (Figure 5.13 et Figure 5.14 respectivement), montre que ces efforts 

ne sont plus constants comme c’était le cas pour le modèle avec des essieux rigides. Avec 

un essieu flexible, les efforts oscillent de manière sinusoïdale. 

 

Figure 5.13 – Efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail du véhicule ZTER avec essieux flexibles 

(a) Essieu 1 (b) Essieu 2 (c) Essieu 3 (d) Essieu 4 

 Lorsque on examine les efforts latéraux (Figure 5.14), on constate qu’ils passent de 

valeurs négligeables dans le cas d’essieux rigides à des valeurs relativement importantes 

dans le cas d’essieux flexibles (variation entre -5,2 kN et 5,2 kN). Cette augmentation des 

efforts latéraux est due aux déformations générées au niveau du contact roue-rail. 

Les efforts verticaux et latéraux (Figure 5.15) oscillent avec une fréquence égale à 

celle de la rotation des essieux donnée par l’équation (5.36). Comme on peut voir sur la 

figure 5.11, ces oscillations proviennent probablement de la flexion des essieux due au 

poids du véhicule. 
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Figure 5.14 – Efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail du véhicule ZTER avec essieux flexibles 

(a) Essieu 1 (b) Essieu 2 (c) Essieu 3 (d) Essieu 4 

 
Figure 5.15 – Spectres des efforts au niveau des contacts roue-rail du premier essieu flexible (a) Efforts 

verticaux (b) Efforts latéraux 
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5- Essieux flexibles en courbe 

Dans ce paragraphe, on analyse l’effet de la flexibilité des essieux sur les efforts 

d’interaction véhicule-voie lors de la circulation sur une voie en courbe. On étudie ici les 

deux mêmes exemples de voie en courbe du chapitre 4 avec des courbes de rayon de 250 

m et 600 m avec les mêmes dévers de 75 mm et 160 mm respectivement. On constate 

(Figure 5.16, Figure 5.17, Figure 5.18, Figure 5.19) que les efforts verticaux et latéraux au 

niveau des contacts roue-rail de l’essieu 1 en pleine courbe sont oscillatoires avec une très 

grande différence entre la roue gauche et la roue droite. Dans le cas de la courbe serrée de 

rayon 250 m, on remarque des pics d’effort vertical importants sur la roue gauche 

probablement dus au contact du boudin. Ces pics disparaissent lors de la simulation du 

roulement sur une courbe large de rayon 600 m (Figure 5.17). 

 

Figure 5.16 – Efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail du premier essieu flexible en courbe de 

rayon 250 m 

 

Figure 5.17 – Efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail du premier essieu flexible en courbe de 

rayon 600 m 
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Figure 5.18 – Efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail  du premier essieu flexible en courbe de 

rayon 250 m 

 

Figure 5.19 – Efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail  du premier essieu flexible en courbe de 

rayon 600 m 

 

Figure 5.20 – Spectres des efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail du premier essieu flexible 

en courbes de rayon 250 m et 600 m respectivement 

L’analyse des spectres des efforts décrit précédemment met en évidence l’oscillation 

de ces efforts suivant deux fréquences (Figure 5.20 et Figure 5.21) : la fréquence de 
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rotation de l’essieu de 9,61 Hz donnée par l’équation (5.36) et la fréquence de mouvement 

du lacet de 0,8 Hz donnée par les équations (1.9 et 1.10). On constate également qu’en 

passant d’une courbe serrée de rayon 250 m à une courbe large de rayon 600 m, 

l’amplitude du mouvement de lacet diminue, les valeurs moyennes des efforts côté droit et 

côté gauche ont tendance à se rééquilibrer : 

 
Figure 5.21 – Spectres des efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail du premier essieu flexible en 

courbes de rayon 250 m et 600 m respectivement 

6- Voie flexible 

Dans ce paragraphe, on examinera l’effet de la flexibilité de la voie sur les efforts 

d’interaction véhicule-voie. De plus, nous comparerons l’effet de la flexibilité de la voie 

seule (voie flexible et essieu rigide) et l’effet de la flexibilité de la voie combiné { celui de la 

flexibilité de l’essieu (voie et essieu flexibles). 

Comme pour le modèle d’essieu, nous avons utilisé le code ABAQUS [56] pour 

développer un modèle éléments finis de la voie. Pour un contrôle efficace du maillage, 

nous avons développé un modèle élémentaire d’une section de voie (Figure 5.22) qui est 

composée d’une seule traverse, de deux tronçons de rails, de deux semelles et du ballast. 

Tous les éléments sont modélisés par des solides 3D qui ont un comportement élastique 

linéaire.  

Ce modèle élémentaire est dupliqué pour construire un tronçon complet de la voie 

flexible en alignement avec la longueur souhaitée (Figure 5.23). Pour pouvoir utiliser le 

modèle ainsi construit, il est nécessaire d’effectuer un collage numérique des nœuds 

coïncidents et de positionner le tronçon de voie flexible par rapport à la voie rigide. La 

position du tronçon flexible au sein de la voie doit permettre d’observer une zone de 

transition voie rigide - voie flexible et une zone de transition voie flexible - voie rigide. 
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 Figure 5.22 – Modèle élémentaire de la voie flexible sur ABAQUS  

 

Figure 5.23 – Modèle complet de la voie flexible en alignement 

La longueur de la voie flexible impacte directement le temps de calcul de l’étape de 

réduction de modèle ainsi que celui du modèle SIMPACK. Aussi, le choix de la longueur de 

la voie flexible doit permettre d’avoir des résultats cohérents en pleine voie flexible en 

amortissant les effets de la transition voie rigide-voie flexible avec des temps de calcul 

raisonnables. Pour notre cas, on considère une voie flexible de 31 traverses ce qui 

équivaut { une longueur d’une vingtaine de mètres. 

Après avoir construit le modèle éléments finis de la voie flexible, et comme pour le 

cas des essieux flexibles, il faut définir les nœuds d’interfaces qui seront retenus durant la 

réduction du modèle (Figure 5.24). Ces points sont choisis sur la surface de roulement des 

deux rails droit et gauche et sur leurs plans de symétrie. Pour chaque rail, on retient un 

nœud au niveau de chaque traverse et un nœud équidistant de deux traverses 

consécutives. Cela permet d’avoir une distribution régulière des nœuds d’interface car une 

distribution irrégulière de ceux-ci peut détériorer la qualité des prédictions du modèle 

SIMPACK. A l’instar du modèle d’essieu flexible, les nœuds d’interfaces sont couplés à des 

groupes de nœuds afin d’assurer une bonne répartition des charges moyennant un 
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nombre limité des nœuds d’interface. 

 

Figure 5.24 – Nœuds d’interfaces de la voie flexible 

Pour compléter le modèle de voie flexible, la surface basse du ballast est encastrée et 

une réduction statique du modèle selon la méthode de Guyan est réalisée. Pour intégrer le 

modèle de voie flexible dans le modèle dynamique multi-corps SIMPACK, il faut fournir 

des données additionnelles telles que l’amortissement, la position du tronçon de la voie 

flexible au sein de la voie rigide et les raideurs de fixation de la voie flexible à la voie 

rigide. La figure 5.25 donne un aperçu du modèle global et de la déformation de la voie 

flexible. 

 

Figure 5.25 – Déformation de la voie flexible durant le passage du véhicule 

Alors que le système véhicule-voie avec la voie flexible et les essieux rigides possède 

904 modes propres avec des fréquences allant de 0,29 Hz à 7957,23 Hz, le même système 

avec la voie flexible et les essieux flexibles possède 1134 modes propres avec des 

fréquences allant de 0,009 Hz à 7957,23 Hz. La figure 5.26 illustre un mode de vibration 

latérale de la voie flexible à 15,33 Hz. La figure 5.27 illustre quant à elle un mode de 

vibration verticale de la voie flexible à 159,50 Hz. Ces résultats sont en accord avec les 
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résultats de la littérature présentés dans le chapitre 1 de ce document (Figure 1.9 et 1.10). 

 

Figure 5.26 – Mode de vibration latérale de la voie flexible à 15,33 Hz 

 

Figure 5.27 – Mode de vibration verticale de la voie flexible à 159,50 Hz 

 

Figure 5.28 – Effort vertical et effort latéral au niveau du contact roue-rail pour l’essieu rigide roulant 

sur une voie rigide ou flexible et leurs spectres 

Pour des raisons de symétrie, en analysant les efforts verticaux et latéraux au niveau 

du contact roue-rail de la roue droite de l’essieu 1 et leurs spectres (Figure 5.28) pour 
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deux modèles multi-corps du véhicule ZTER, avec voie rigide et essieux rigides et avec 

voie flexible et essieux rigides (au milieu de la voie flexible où les effets de la transition 

voie rigide – voie flexible sont amortis), on constate que ces efforts sont oscillatoires dans 

le cas de la voie flexible. La fréquence d’oscillation (premier pic sur les courbes de 

spectres fréquentiels) correspond { la fréquence d’espacement des traverses donnée par 

l’équation (1.3) qui est de l’ordre de 42 Hz pour la vitesse donnée. Le deuxième pic de 

fréquence observé correspond à un harmonique de la fréquence de l’espacement des 

traverses. 

En intégrant les essieux flexibles, on constate une différence remarquable pour 

l’effort latéral (Figure 5.29) : 

 

Figure 5.29 – Effort vertical et effort latéral au niveau du contact roue-rail avec la voie flexible et 

essieux rigides ou flexibles 

En effet, en examinant les spectres de ces efforts (Figure 5.30), on constate qu’ils 

oscillent avec deux fréquences fondamentales, la première correspond à la fréquence de 

rotation de l’essieu donnée par l’équation (5.36) et la seconde à la fréquence 

d’espacement des traverses. 

 

Figure 5.30 – Spectre de l’effort vertical et de l’effort latéral au niveau du contact roue-rail avec la voie 

flexible et essieux rigides ou flexibles 
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En considérant une voie flexible, en comparaison avec les résultats obtenus avec le 

modèle à essieux rigides, le modèle à essieux flexibles fournit des efforts d’interaction 

véhicule-voie oscillant aux périodes correspondant à la fréquence de rotation des essieux 

et à la fréquence d’espacement des traverses. De plus l’amplitude des efforts latéraux est 

beaucoup plus élevée pour le modèle à essieux flexibles (Figure 5.29), ceci est dû aux 

déformations générées au niveau du contact roue-rail. 

En comparant les résultats obtenus avec une voie rigide à ceux obtenus avec une 

voie flexible (Figures 5.13, 5.14, 5.28, 5.29), il apparait que les amplitudes diminuent de 72 

% pour les efforts latéraux et augmentent pour les efforts verticaux de 100 %. Ces 

résultats peuvent s’expliquer probablement par les déplacements verticaux 

supplémentaires de l’essieu générés par les déformations des rails. 

7- Voie flexible en courbe 

Dans ce paragraphe, on étudie l’effet de la flexibilité de la voie en courbe sur les 

efforts d’interaction véhicule-voie en comparant les résultats entre les modèles avec 

essieux rigides et avec essieux flexibles. Pour cela, on considère les mêmes exemples de 

voie en courbe considérés précédemment : courbes de rayon 250 m et 600 m avec des 

dévers 75 mm et 160 mm respectivement. On réalise donc deux modèles éléments finis de 

la voie flexible en courbe pour les deux rayons, ces modèles sont représentés sur la figure 

5.31 : 

 

 Figure 5.31 – Modèles éléments finis de la voie flexible en courbe de rayon 250 m et 600 m 

respectivement 

En intégrant les modèles de la voie flexible en courbe dans le modèle dynamique 

multi-corps du véhicule, on peut visualiser la position et la géométrie de la voie flexible 

par rapport à la voie rigide sur SIMPACK (Figure 5.32). La difficulté majeure qui se pose 
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pour ce type de voie flexible réside dans la superposition à la voie rigide. 

 

Figure 5.32 – Voie flexible en courbe sur SIMPACK de rayon 250 m et 600 m respectivement 

En examinant les efforts verticaux aux contacts roue-rail de l’essieu 1 dans les 

courbes de rayon 250 m (Figure 5.33) et de rayon 600 m (Figure 5.34) et en comparant les 

résultats du modèle à essieux rigides à ceux du modèle à essieux flexibles, il apparaît que 

la roue gauche est toujours plus chargée que la roue droite. De plus, en augmentant le 

rayon, il apparaît que les efforts au niveau du contact roue-rail côté gauche tendent à se 

rééquilibrer avec ceux du côté droit. 

 

Figure 5.33 – Efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail en courbe de rayon 250 m pour la roue 

droite et pour la roue gauche du premier essieu  

 

Figure 5.34 Efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail en courbe de rayon 600 m pour la roue 

droite et pour la roue gauche du premier essieu 

En examinant les spectres de ces efforts verticaux (Figure 5.35 et Figure 5.36), on 
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remarque trois pics, le premier correspond à la fréquence de rotation de l’essieu (9,6 Hz), 

le second correspond à la fréquence générée par l’espacement des traverses (42 Hz) et le 

troisième correspond { une harmonique de la fréquence d’espacement des traverses. 

 

Figure 5.35 – Spectre des efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail en courbe de rayon 250 m 

pour la roue droite et pour la roue gauche du premier essieu 

 
Figure 5.36 – Spectre des efforts verticaux au niveau des contacts roue-rail en courbe de rayon 600 m 

pour la roue droite et pour la roue gauche du premier essieu 

On note toutefois que la longueur de la voie flexible considérée ne permet pas de 

détecter le mouvement de lacet de l’essieu, mais permet de réaliser des calculs dans un 

temps raisonnable. Cependant, on peut considérer, comme il a été observé dans le cas de 

la voie rigide, que le mouvement de lacet est négligeable pour le rayon 600 m.  

 

Figure 5.37 – Efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail en courbe de rayon 250 m pour la roue 

droite et pour la roue gauche du premier essieu 
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En examinant les efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail de l’essieu 1 pour 

les courbes de rayon 250 m (Figure 5.37) et de rayon 600 m (Figure 5.38) et en comparant 

les modèles à essieux rigides et à essieux flexibles, de grandes différences sont observées, 

notamment pour la courbe de rayon 600 m ceci est dû aux déformations générées au 

niveau du contact roue-rail qui sont probablement plus importante pour la courbe de 

rayon 600 m. 

 
Figure 5.38 – Efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail en courbe de rayon 600 m pour la roue 

droite et pour la roue gauche du premier essieu 

En comparant les résultats obtenus, en courbe de rayons 250 m et 600 m, avec une 

voie rigide à ceux obtenus avec une voie flexible, il apparait, sur les spectres des efforts 

d’interactions roues-rails (Figures 5.21, 5.39 et 5.40), qu’avec le modèle { voie flexible, les 

amplitudes des efforts latéraux diminuent. Ces résultats sont similaires à ceux obtenus 

pour la voie en alignement et s’expliquent également par les déplacements verticaux 

supplémentaires de l’essieu générés par la déformation des rails. 

 
Figure 5.39 – Spectres des efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail en courbe de rayon 250 m 

pour la roue droite et pour la roue gauche du premier essieu 
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Figure 5.40 – Spectres des efforts latéraux au niveau des contacts roue-rail en courbe de rayon 600 m 

pour la roue droite et pour la roue gauche du premier essieu 

Conclusion 

Dans ce chapitre, on a développé des modèles multi-corps sous SIMPACK du 

véhicule ZTER avec des essieux flexibles circulant sur une voie flexible en alignement et 

en courbe. La flexibilité des éléments a été considérée en réalisant un couplage éléments 

finis-dynamique multi-corps. 

Les modèles éléments finis de l’essieu et de la voie ont été réduit en utilisant les 

méthodes de sous-structuration. Le modèle de la voie a été réduit en utilisant la méthode 

de Guyan et celui de l’essieu en utilisant la méthode de Craig-Bampton à interfaces libres. 

Pour prendre en considération l’amortissement, un taux d’amortissement 2 %, considéré 

généralement pour les pièces en acier, a été défini pour tous les modes de l’essieu, et un 

amortissement faible de Rayleigh pour la voie.  

En évaluant les forces d’interaction véhicule-voie, des oscillations correspondant à 

la fréquence de rotation de l’essieu pour le cas des essieux flexibles ont été observées. 

Ces oscillations sont dues à la rotation de l’essieu déformé sous l’effet du poids du 

véhicule. En considérant en plus la flexibilité de la voie, les efforts latéraux d’interaction 

véhicule-voie sont plus élevés. De plus, sur l’ensemble des efforts (verticaux et latéraux) 

d’interaction véhicule-voie, une seconde fréquence d’oscillation, due { la fréquence de 

l’espacement des traverses, vient s’ajouter { celle due { la fréquence de rotation de 

l’essieu.  

Pour la voie en courbe, les deux exemples du chapitre précédent, deux courbes de 

rayon 250 m et 600 m avec des dévers de 75 mm et 160 mm respectivement, ont été 

traités. Dans ces deux cas, les efforts d’interaction sont également oscillatoires avec deux 

fréquences d’oscillation : la fréquence de rotation de l’essieu et la fréquence de 
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mouvement de lacet. En comparant les résultats pour les deux courbes de rayons 250 m 

et 600 m, l’amplitude de mouvement de lacet diminue en augmentant le rayon et 

également les valeurs moyennes des efforts se rééquilibrent des deux côtés de l’essieu. 

De plus, on a observé qu’avec une voie flexible, et comparativement à une voie rigide, 

l’amplitude des efforts latéraux diminue alors que les efforts verticaux augmentent en 

raison des déplacements verticaux supplémentaires de l’essieu générés par la 

déformation des rails. 

Les résultats décrits tout au long de ce chapitre ont été obtenus { l’aide de modèles 

constitués d’une voie et de roues parfaites sans irrégularités, ce qui est n’est pas le cas en 

réalité. La voie et les roues présentent toujours des irrégularités, celles-ci constituent une 

source d’excitation du système véhicule-voie très influents sur les forces dynamiques du 

contact roue-rail. De plus, elles génèrent des vibrations indésirables. Le prochain 

chapitre sera ainsi consacré au développement de modèles multi-corps de ZTER avec des 

irrégularités de roues et de la voie. 
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Chapitre 6 :                              

Irrégularités de la roue et de la voie 

Dans ce chapitre, les modèles multi-corps du véhicule ZTER en interaction avec la 

voie développés dans les deux chapitres précédents seront modifiés en intégrant des 

irrégularités de la roue et de la voie et les efforts d’interaction véhicule-voie seront 

comparés pour différentes configurations. Comme déjà expliqué dans le premier 

chapitre, la roue et la voie sont caractérisées par des irrégularités qui constituent une 

source d’excitation du système véhicule-voie. Dans ce chapitre, nous considérons trois 

types d’irrégularités : l’usure ondulatoire des rails, le méplat de roue et le joint de rail.  

1- Usure ondulatoire des rails  

Dans ce paragraphe, l’effet de la flexibilité des essieux et de la voie sera évalué avec 

des modèles multi-corps du véhicule ZTER intégrant l’usure ondulatoire des rails. 

L’usure ondulatoire est un phénomène qui affecte { la fois les trains, les trams, les métros 

et tout autre type de transport sur rails. Elle est causée par la résonance du véhicule et de 

la voie. La figure 6.1 montre un exemple d’usure ondulatoire de rails avec une longueur 

d’onde λ. 

 

Figure 6.1 – Exemple d’usure ondulatoire des rails avec une longueur d’onde λ [33] 

L’usure ondulatoire est le résultat de la combinaison de deux mécanismes : le 
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mécanisme de fixation de la longueur d’onde et le mécanisme d’endommagement (Figure 

6.2). Initialement le rail est non usé avec une rugosité intrinsèque, avec le temps la 

rugosité du rail combinée avec les pseudo-glissements au niveau du contact roue-rail 

excite des chargements dynamiques du véhicule et de la voie en modifiant le profil du 

rail. Sachant que les véhicules circulant sur une voie sont généralement identiques et 

circulent avec la même vitesse, alors la longueur d’onde de l’usure ondulatoire sera la 

même d’un véhicule { l’autre ce qui forme le mécanisme de fixation de la longueur 

d’onde. Le mécanisme de l’endommagement résulte du comportement { long terme de 

l’interaction véhicule-voie. Les deux principaux mécanismes de l’endommagement sont 

l’usure et l’écoulement plastique au niveau de la table de roulement du rail. 

 

Figure 6.2 – Mécanismes de génération de l’usure ondulatoire [33] 

L’usure ondulatoire peut-être classifiée en 5 types suivant ses longueurs d’onde et 

ses mécanismes de génération [57] (Figure 6.3). Pour le premier type, le mécanisme de 

fixation de la longueur d’onde est la résonance des masses non suspendues. Le type 2, 

quant à lui, est associé à la torsion des essieux. Le type 3 est causé par la flexion des 

essieux et de la voie et le type 4 correspond à la résonance des traverses. Finalement, le 

type 5 correspond à la vibration « pinned-pinned mode» des rails.  

 

Figure 6.3 – Classification de l’usure ondulatoire [57] 
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Pour couvrir les 5 types d’usure ondulatoire des rails, nous choisissons dans notre 

cas deux longueurs d'onde : une longueur d’onde large de 850 mm et une longueur 

d'onde courte de 60 mm. L’usure ondulatoire est modélisée par une fonction sinus 

ajoutée identiquement aux deux rails avec une amplitude de 100 μm (Figure 6.4) : 

 

Figure 6.4 – Profils modélisant l’usure ondulatoire avec une longueur d’onde de (a) 850 mm (b) 60 mm 

Les forces d'interaction véhicule-voie qui ont été choisies pour cette analyse 

correspondent aux forces au niveau du contact roue-rail de la roue droite du premier 

essieu pendant son passage sur des rails rigides en alignement avec une usure 

ondulatoire de longueur d’onde de 850 mm et une vitesse de 100 km/h (Figure 6.5) : 

  

Figure 6.5 – Effort vertical et effort latéral au niveau du contact roue-rail pour l’essieu rigide ou 

flexible roulant sur des rails rigides avec usure ondulatoire de 850 mm et leurs spectres 
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Nous remarquons que la flexibilité de l'essieu a un effet significatif sur l’effort 

latéral au niveau du contact roue-rail Y. La fréquence dominante pour l’effort vertical au 

niveau du contact roue-rail Q est la fréquence d'excitation donnée par la formule (6.1), 

tandis que la fréquence dominante pour l’effort latéral est la fréquence de rotation des 

essieux donnée par l’équation (5.36). 

 f   (      )  
v

 
        z (6.1) 

Pour la deuxième longueur d'onde (Figure 6.6) avec toujours une vitesse de 100 

km/h, on remarque des valeurs importantes des efforts Y et Q, une perte de contact 

pendant quelques instants et une excitation d'une gamme de fréquences jusqu'à 5 kHz, 

avec des pics qui correspondent aux harmoniques d'une fréquence fondamentale égale à 

la fréquence d'excitation donnée par : 

 f   (     )  
v

 
      z (6.2) 

 

Figure 6.6 – Effort vertical et effort latéral au niveau du contact roue-rail pour l’essieu rigide ou 

flexible roulant sur des rails rigides avec usure ondulatoire de 60 mm et leurs spectres 

En réduisant la vitesse à 20 km/h (Figure 6.7), nous remarquons que la perte de 

contact ne se produit plus et que l'amplitude des forces Y et Q et la gamme de fréquences 

sont réduites. De plus, nous remarquons une différence négligeable entre la 

considération d’un essieu rigide et d’un essieu flexible. La fréquence fondamentale dans 
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ce cas est donnée par : 

 f   (            h)  
v

 
      z (6.3) 

 

Figure 6.7 – Effort vertical et effort latéral au niveau du contact roue-rail pour l’essieu rigide ou 

flexible roulant à une vitesse de 20 km/h sur des rails rigides avec usure ondulatoire de 60 mm et leurs 

spectres  

En roulant sur un rail avec usure ondulatoire, la roue a tendance à rebondir. Ce 

comportement peut être réduit soit en réduisant la vitesse, soit en augmentant la 

longueur d'onde de l’usure ondulatoire. Les valeurs des efforts d'interaction Y et Q seront 

également réduites. 

En considérant la voie flexible et en gardant la vitesse de 100 km/h, pour le premier 

cas de longueur d’onde, les valeurs de l’effort vertical Q sont augmentées et celles de 

l’effort latéral Y sont diminuées (Figure 6.8). Ces résultats s’expliquent, comme déjà 

mentionné dans le chapitre précédent, par des déplacements verticaux supplémentaires 

de l’essieu générés par les déformations des rails.  

En plus de la fréquence d'excitation et de la fréquence de rotation, la fréquence 

d'espacement des traverses est également considérée. La différence entre les efforts 

latéraux Y à la roue en considérant un essieu rigide ou un essieu flexible est réduite 

(Figures 6.6 et 6.8). 
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Figure 6.8 – Effort vertical et effort latéral au niveau du contact roue-rail pour l’essieu rigide ou 

flexible roulant sur la voie flexible avec usure ondulatoire de 850 mm et une vitesse de 100 km/h et leurs 

spectres  

Pour la seconde longueur d'onde, les valeurs des deux efforts Y et Q sont également 

diminuées pour le modèle avec voie flexible par rapport au modèle avec voie rigide 

(Figure 6.9) : 

 

Figure 6.9 – Effort vertical et effort latéral pour l’essieu rigide ou flexible roulant sur la voie flexible 

avec usure ondulatoire de 60 mm et une vitesse de 100 km/h et leurs spectres  
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2- Méplat de roue 

Dans ce paragraphe, l'effet de la flexibilité de l’essieu et de la voie sera évalué pour 

le cas des roues présentant un méplat de roue. Le méplat de roue (Figure 6.10) est 

généré lorsque la roue subit des blocages et des glissements alternés pendant son 

roulement sur un rail. Cela est possible quand les freins sont défectueux ou lorsque les 

efforts de freinage sont trop élevés par rapport aux efforts de frottement roue-rail [58]. 

Au moment de sa formation, le méplat de roue présente des arêtes de coupe agressives 

qui sont rapidement arrondies par l'usure et la déformation plastique. 

Le méplat de roue nouvellement formé a une profondeur    et une longueur       

donnée par [58] :  

     √   d   d    √   d                        (6.4) 

où    est le rayon de la roue et il a été supposé que la profondeur du méplat est faible 

par rapport au rayon de la roue. Le méplat de roue arrondi à une longueur plus grande 

avec le maintien de la profondeur initiale (Figure 6.10) : 

 

Figure 6.10 – Méplat de roue et géométrie 2D idéalisée du méplat nouvellement formé et du méplat 

arrondi [58] 

Le déplacement vertical de la roue dû au méplat nouvellement formé est 

approximé par :  

 z  d  
x 
 

   
                           

    

 
 x  

   

 
 (6.5) 

où    décrit la distance horizontale par rapport au centre du méplat. Le méplat arrondi 
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est supposé avoir la même profondeur    que le méplat nouvellement formé et le 

déplacement vertical dû au méplat arrondi est décrit par : 

 
z  

d 
 
(  cos (  

x 
  
))           

    
 

 x  
   

 
 (6.6) 

Dans notre cas, la profondeur choisie est de 1 mm et la longueur du méplat 

nouvellement formé est calculée en utilisant l’équation (6.4) et correspond à 60,66 mm 

(  = 460 mm). Alors la longueur du méplat arrondi peut être déduite et elle est égale à 

106,76 mm. 

Sur SIMPACK [52], le méplat de roue peut être ajouté { une roue { l'aide de l’option 

roue à géométrie non parfaite (Untrue Wheels), la circonférence de la roue n'est pas 

purement circulaire et le rayon nominal de la roue n'est plus constant mais varie avec 

l'angle de rotation (Figure 6.11) :  

 
Figure 6.11 – Géométries atypiques de la roue sur SIMPACK [52] 

C'est une méthode simplifiée qui n'affecte que la position verticale du profil de la 

roue, alors que la courbure longitudinale de la roue utilisée dans les calculs du contact et 

le centre de gravité de la roue ne sont pas modifiés [52]. 

Le méplat de roue arrondi est réalisé par une variation périodique du rayon 

nominal de la roue. La variation du déplacement vertical de la roue     est déterminée 

par la multiplication de la variation du rayon     et de l'angle de rotation de la roue    : 

  z      .    (6.7) 

Dans notre cas, la variation du rayon de la roue en fonction de l'angle de rotation 

donnée par la figure 6.12. Après la réalisation des calculs, on peut examiner les efforts de 

contact roue-rail Y et Q. En comparant ces efforts (Figure 6.13) pendant le roulement des 

essieux du véhicule ZTER à une vitesse de 100 km/h sur une voie en alignement avec des 
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rails rigides et un méplat arrondi sur la roue droite du premier essieu, on remarque des 

pics d’efforts avec des valeurs importantes à la sortie du contact du méplat, une perte de 

contact { l’entrée pendant quelques instants, et l’excitation d'une gamme de fréquence 

allant jusqu'à 3,5 kHz. 

 
Figure 6.12 – Variation du rayon de la roue en fonction de son angle de rotation pour le méplat de roue 

arrondi 

 
Figure 6.13 – Effort vertical et effort latéral pour l’essieu rigide ou flexible avec méplat de roue roulant 

sur une voie avec des rails rigides et ses spectres 

En réduisant la vitesse à 20 km/h (Figure 6.14), on remarque que la perte de 

contact ne se produit plus et que l'amplitude des efforts et la gamme de fréquences sont 
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réduites. 

 
Figure 6.14 – Efforts Q et Y pour l’essieu rigide ou flexible avec méplat de roue roulant sur une voie 

avec des rails rigides à une vitesse de 20 km/h et ses spectres 

En considérant le cas de la voie flexible et en gardant la vitesse de 100 km/h, les 

valeurs des efforts Y et Q sont réduites par rapport au modèle avec une voie rigide 

(Figure 6.15) : 

 
Figure 6.15 – Effort vertical et effort latéral pour l’essieu rigide ou flexible avec méplat de roue roulant 

sur une voie flexible et ses spectres 
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Le méplat de roue constitue une irrégularité sévère qui affecte énormément les 

efforts d’interaction véhicule-voie. Il a pour conséquence un rebondissement de la roue 

qui génère une perte de contact roue-rail pendant un bref instant entrainant des pics 

d’efforts qui caractérise l’impact de la roue contre le rail. 

3- Joint de rail 

Dans ce paragraphe, l'effet de la flexibilité des essieux et de la voie sur les efforts 

d’interaction véhicule-voie sera évalué dans le cas du passage de véhicule sur un joint de 

rail. Le joint de rail est l’une des discontinuités les plus sévères de la surface de 

roulement du rail où les extrémités des deux rails se rencontrent. Comme indiqué sur la 

figure 6.16, les deux rails sont espacés d’un jeu j et sont reliés par deux éclisses 

boulonnées : 

 
Figure 6.16 – Joint de rail (1) rail (2) éclisse (3) boulon (4) jeu [59] 

Pour les lignes ferroviaires modernes, les joints de rail sont remplacés par des rails 

longs soudés. Cependant, les lignes secondaires ont toujours un grand nombre de joints 

de rail. Généralement, le joint de rail rompt la continuité de la voie en raison de l'écart 

entre les rails, la différence de hauteur et l'angle d'inclinaison. De plus, la rigidité 

verticale du rail diminue considérablement au niveau du joint de rail. En raison de 

l'existence de cette discontinuité, le passage d’une roue sur le joint de rail génère des 

efforts d'impact dynamiques importants ce qui peut provoquer des dommages sévères 

aux rails, tels que l'écaillage, l'usure et les fissures [59]. D'autre part, lorsqu’une roue 

passe sur un joint de rail, un bruit d'impact transitoire est produit en plus du bruit de 

roulement. 

Pour simuler le passage d’un joint de rail, nous utilisons le modèle de la voie 

flexible avec le joint de rail (Figure 6.17).  L'effet des boulons est négligé et les éclisses 

sont rigidement fixées aux rails. Le jeu j entre les deux rails a une valeur de 5 mm.  

En effectuant une simulation, nous visualisons la déformation des rails pendant le 
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roulement sur le joint de rail et nous remarquons une différence entre le roulement sur 

des rails continus et le roulement sur les joints de rails (Figure 6.18).  

 
Figure 6.17 – Modèle éléments finis de la voie flexible avec joint de rail 

 

Figure 6.18 – Déformation des rails durant le passage sur des (1) rails continus (2) joints des rails 

En évaluant les forces d'interaction véhicule-voie Y et Q pendant le passage des 

roues sur les joints de rails pour les essieux rigides et flexibles avec une vitesse de 100 

km/h, nous remarquons des pics d’efforts qui caractérisent l'impact (Figure 6.19). Les 

amplitudes de ces pics sont plus remarquables pour l’effort latéral avec des essieux 

flexibles, tandis que la modélisation des essieux (rigide ou flexible) n’affecte pas l’effort 

vertical. 

 
Figure 6.19 – Effort vertical à la roue et effort latéral pour l’essieu rigide/flexible roulant sur une voie 

flexible avec joint de rail 
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Conclusion 

Dans ce chapitre, on a développé des modèles multi-corps sous SIMPACK du 

véhicule ZTER avec des éléments flexibles et des irrégularités de la voie et de la roue. 

Trois cas d’irrégularités ont été considérées, { savoir : l’usure ondulatoire, le méplat de 

roue et le joint de rail.  

En excitant les modèles avec des irrégularités de la roue et de la voie, on remarque 

que les flexibilités des éléments et la vitesse affectent les efforts d’interaction véhicule-

voie. En cas de l’usure ondulatoire des rails avec une longueur d'onde large, la roue reste 

en contact avec le rail et un effet important sur l’effort latéral { la roue est considéré. La 

réduction de la longueur d'onde entraîne des pertes de contact pendant quelques 

instants suite au rebondissement de la roue générant des efforts d’interaction véhicule-

voie importants et une excitation d'une gamme de fréquences allant jusqu'à 5 kHz. En 

réduisant la vitesse, le rebondissement de la roue ne se produit plus et le contact est 

toujours maintenu. De plus, on observe une réduction des valeurs des efforts 

d’interaction véhicule-voie et de la gamme de fréquences excitée. 

Dans le cas des modèles avec méplat de roue, une perte de contact est remarquée à 

l’entrée du méplat en contact ainsi que des pics d’efforts d’interaction véhicule-voie 

importants à sa sortie. Une gamme de fréquences continue est excitée et pouvant aller 

jusqu’{  3,5 kHz. 

Les efforts de contact Y et Q importants générés par l’usure ondulatoire et le 

méplat de roue augmentent le risque de fatigue de contact de roulement des roues et des 

rails. Comme déjà mentionné dans le chapitre 2, ce risque est réduit par le reprofilage 

des roues et le meulage des rails pour éliminer ces irrégularités, ce qui réduit également 

le risque d’amorçage des fissures et leur propagation. 

Pour les joints de rail, nous remarquons des pics d’efforts d’interaction véhicule-

voie qui caractérisent l’impact. Toutefois, les lignes des chemins de fer modernes n'ont 

pas de joint de rail. En effet, on trouve désormais des rails longs soudés. L’étude de 

l’influence des joints de rail n’est donc plus une problématique pour les nouvelles lignes 

ferroviaires, toutefois, il existe des problématiques similaires comme le passage sur des 

appareils de voie. 
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Conclusion générale 

Dans le cadre des travaux de cette thèse, les modèles de dynamique multi-corps du 

véhicule ZTER en interaction dynamique avec la voie ont été développés en utilisant le 

logiciel SIMPACK. En premier lieu, ses modèles sont composés de corps rigides liés par 

des ressorts et des amortisseurs, ce qui a permis d’avoir des modèles avec un nombre de 

degrés de liberté limité et ainsi de réaliser des calculs en temps réel à basses fréquences. 

 Ces modèles ont été améliorés en intégrant des essieux flexibles et/ou des rails 

flexibles par couplage éléments finis – dynamique multi-corps. Des modèles éléments 

finis de l’essieu et de la voie ont été développés en utilisant le code ABAQUS. Ensuite, ces 

modèles ont été réduits en utilisant des méthodes de sous-structuration. Le modèle 

éléments finis de la voie a été réduit en utilisant la méthode de Guyan, tandis que le 

modèle éléments finis de l’essieu a été réduit en utilisant la méthode de Craig-Bampton 

avec des interfaces libres. 

Pour prendre en considération l’amortissement, un taux d’amortissement a été 

considéré pour les modes de l’essieu et un amortissement faible de Rayleigh a été 

considéré pour la voie. 

Pour la résolution du problème de contact roue-rail, la théorie de Hertz a été 

considéré pour la résolution du problème de contact normal et l'algorithme FASTSIM a 

été considéré pour la résolution du problème de contact tangentiel. 

En examinant les efforts de contact roue-rail, on a constaté qu’ils sont affectés par 

la modélisation des essieux et de la voie ainsi que les irrégularités de la roue et de la voie. 

Pour le cas des modèles sans défauts avec des essieux flexibles et de la voie flexible, ces 

efforts sont oscillatoires en comparaison avec des modèles avec des éléments rigides qui 

présentent une réponse constate. Ces oscillations sont caractérisées par deux fréquences, 

la fréquence de rotation des essieux et la fréquence d’espacement des traverses. La 

fréquence de rotation des essieux est générée par la rotation des essieux avec la 

déformation générée par le poids du véhicule tandis que la flexibilité de la voie affecte 

majoritairement l’effort latéral au niveau du contact roue-rail.  

En considérant l’usure ondulatoire des rails en plus des flexibilités des essieux et 

de la voie, un effet important est remarqué sur l’effort latéral et ainsi des 

rebondissements de la roue pour le cas de courtes longueurs d’onde. Ces 
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rebondissements sont réduits en réduisant la vitesse ou en augmentant les longueurs 

d’onde, ce qui réduit également la gamme de fréquences excitée.  

Pour le cas de méplat de roue, le rebondissement de la roue est également constaté 

ainsi que des pics des efforts de contact caractérisant l’impact de la roue sur le rail.  

Le joint de rail est caractérisé par une discontinuité de la voie qui génère un impact 

et des pics d’efforts importants lors du passage de la roue. 

Les résultats obtenus dans le cadre de cette thèse prouvent que les flexibilités des 

composants des modèles multi-corps du véhicule et de la voie ferroviaires, 

particulièrement les essieux et la voie, doivent être prise en compte pour la prédiction 

des efforts d’interaction véhicule-voie afin d’élargir le domaine fréquentiel des 

simulations. Néanmoins, les modèles développés dans le cadre de cette thèse nécessitent 

une étape de validation avec des mesures issues d’essais physiques. Ces essais pourraient 

montrer le domaine de validité du couplage éléments finis – dynamique ferroviaire ainsi 

que valider les réponses obtenues sur des cas théoriques. 
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ANNEXE A :                             

Simulation du contact roue-rail par 

éléments finis 

Dans cette annexe, on détaille l’étude comparative de la théorie de Hertz avec la 

simulation numérique mentionnée dans le chapitre 2, la théorie de Hertz est comparée 

avec une modélisation éléments finis afin de vérifier si la surface du contact est bien 

elliptique et si la pression du contact donnée par les deux approches est la même. 

Développement du modèle éléments finis 

Le logiciel ABAQUS [56] est considéré pour réaliser un modèle éléments finis du 

contact roue-rail. Le calcul est en dynamique explicite à cause de la non-linéarité du 

modèle. En plus, cette méthode ne nécessite pas un espace de mémoire important par 

rapport aux modèles implicites, mais elle est conditionnement stable. A titre 

d’illustration dans le cas unidimensionnel, le pas de temps doit être inférieur à un pas 

critique donné par (A.1) :  

 
 t  

  

√
 
 

 
(A.1) 

où    est la taille du plus petit élément,   module de Young et   la masse volumique. 

On modélise le roulement d’une portion de la roue sur une portion du rail (Figure 

A.1). Le modèle est composé de 5 parties : 3 parties collées pour la roue et 2 parties 

collées pour le rail. Pour optimiser le temps de calcul, un maillage fin est considéré au 

niveau du contact. Les deux corps ont le même module de Young de 210 GPa, le même 

coefficient de Poisson de 0,28 et la même masse volumique de 7800 kg/m3. La vitesse de 

roulement est fixée à 50 km/h.   

Un effort vertical de 75000 N est appliqué au centre de la roue, il modélise la charge 

{ la roue. Deux étapes de calcul sont considérées, la première d’une durée de 0,012 s pour 

mettre la roue en contact avec le rail, et la deuxième d’une durée de 0,0148 s pour faire 

rouler la roue sur les 250 mm du rail. 
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Figure A.1 – Modèle éléments finis du contact roue-rail sous ABAQUS 

On considère un contact de type surface-surface avec la méthode de pénalité et 

avec glissement. Le coefficient de frottement est fixé à 0,2. Au premier lieu, trois tailles de 

maillage sont considérées au niveau du contact : 2 mm, 1,5 mm et 1 mm. 

Résultats du modèle éléments finis 

 

Figure A.2 – Effet de la taille du maillage sur la surface du contact, la pression du contact et 

l’écrasement des solides 

La surface du contact est bien elliptique (Figure A.2), la pression du contact 

augmente en diminuant la taille du maillage, la forme et les dimensions de l’ellipse 
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deviennent de plus en plus précis en réduisant le maillage, tandis que l’écrasement des 

solides reste constant.  

En considérant un maillage de 0,5 mm au niveau du contact (Figure A.3), la 

pression de contact maximal atteint 994 MPa. Avec la théorie de Hertz, la pression 

maximale est de l’ordre de 1000 MPa, soit un écart de 6% qui pourrait être réduit en 

utilisant un maillage plus fin. 

 

Figure A.3 – (a) Surface de contact elliptique, (b) Pression de contact 

En concluant cette annexe, la modélisation éléments finis permet de modéliser le 

contact roue-rail. La surface du contact est bien elliptique, et la pression maximale 

prédite par le modèle éléments finis est proche { celle obtenue { l’aide de la théorie de 

Hertz. La méthode des éléments finis n’a pas été retenue dans le cadre de ce projet vu les 

temps de calcul très élevés. 
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ANNEXE B :                              

Evaluation du coefficient de 

déraillement 

Dans cette annexe, on exploite les efforts de contact donnés auparavant pour 

évaluer le coefficient de déraillement pour les différentes configurations. Comme déjà 

démontré dans le chapitre 1, le coefficient de déraillement est donné par la formule de 

Nadal (1.13). En pratique, le rapport entre l’effort latéral { la roue Y et l’effort vertical { la 

roue Q doit être inférieur à une valeur conventionnelle de 0,8 pour éviter tout risque de 

déraillement. 

 Coefficient de déraillement pour les configurations sans les 

défauts 

En comparant le coefficient de déraillement pour les configurations sans les 

défauts de la roue et du rail, c’est-à-dire le roulement sur une voie en alignement avec 

des éléments rigides, puis avec des essieux flexibles et ensuite avec des rails flexibles, on 

remarque qu’il atteint 0,002 pour les modèles avec des éléments rigides, 0,072 avec des 

essieux flexibles et 0,02 avec les essieux et les rails flexibles (Figure B.1) : 

 

Figure B.1 – Coefficient de déraillement pour les essieux et les rails rigides ou flexibles sans défauts 
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En considérant l’usure ondulatoire des rails, le maximum du coefficient de 

déraillement ne change pas pour le cas de l’usure ondulatoire avec une longueur d’onde 

large de 850 mm, tandis qu’il atteint une valeur de 0,3 pour le cas de la longueur d’onde 

de 60 mm (Figure B.2) : 

 

  Figure B.2 – Coefficient de déraillement pour les essieux et les rails rigides ou flexibles avec de l’usure 

ondulatoire des rails de longueurs d’onde de 850 mm et 60 mm respectivement 

Pour le cas du méplat de roue et du joint de rail, le maximum du coefficient de 

déraillement atteint 0,27 pour le premier cas de méplat de roue et 0,05 durant le 

roulement sur un joint de rail (Figure B.3) : 

 

 Figure B.2 – Coefficient de déraillement pour les essieux et les rails rigides/flexibles avec 

méplat de roue et joint de rail respectivement 

Ces résultats montrent que la flexibilité des essieux et de la voie affecte le 

coefficient de déraillement, ce paramètre est sous-estimé en considérant des éléments 

rigides, surestimé en considérant la flexibilité des essieux seulement. 
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ANNEXE C :                                         

Etude acoustique de l’usure 

ondulatoire 

Dans le cadre du projet CERVIFER et en collaboration avec Monsieur Marc 

ANCIANT de ESI Group, une étude acoustique de l’usure ondulatoire a été réalisée. En 

considérant le cas de l’usure ondulatoire avec une longueur d’onde de 60 mm déjà traité 

précédemment et en exploitant les spectres des efforts de contact générés, les puissances 

rayonnées des différents composants ont été obtenues (Figure C.1 et Figure C.2) :   

 

Figure C.1 – Puissances rayonnées des différents composants dans le cas de l’essieu rigide [60] 

Deux cas de modélisation des essieux sont considérés, à savoir : l’essieu rigide et 

l’essieu flexible. 

Il a été remarqué que le comportement est diffèrent du squeal noise, où la roue est 

principalement excitée sur un seul de ses modes. Il faut noter également qu’une 

différence notoire existe entre l’essieu rigide et l’essieu flexible due principalement au 
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fait que l’on a +12 dB d’effort latéral dans le cas de l’essieu flexible qu’on retrouve sur 

l’acoustique (+6 dB au global).  

 

Figure C.2 – Puissances rayonnées des différents composants dans le cas de l’essieu flexible [60] 

Cette étude donne un premier aperçu de ce que l’on peut faire en chainage de calcul 

mécanique plus vibro-acoustique. 
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Jusqu'à présent les modèles multi-corps d'interaction véhicule-voie ferroviaire 

utilisent principalement des composants rigides. De tels modèles présentent l’avantage 

d’un nombre de degrés de liberté limité permettant de réaliser des calculs en temps réel à 

basses fréquences. En revanche, ils ne permettent pas de prédire avec suffisamment de 

précision les spectres des efforts de contact roue-rail en raison de l’hypothèse d’éléments 

rigides qui est assez forte. Aussi ces modèles gagneraient à être améliorés en prenant en 

considération la flexibilité des éléments. Ceci est possible grâce au couplage éléments finis  

–  dynamique multi-corps. 

Les travaux réalisés dans le cadre de cette thèse ont pour objectif, l’amélioration des 

prédictions des efforts d’interaction véhicule-voie par intégration d’essieux et de rails 

flexibles dans les modèles multi-corps du véhicule et de la voie. Des modèles éléments 

finis des essieux et de la voie ont été développés et couplés au modèle global de la 

dynamique multi-corps via des méthodes de réduction de modèles afin de gagner en 

précisions tout en limitant le nombre de degrés de libertés.  

Différentes configurations des modèles multi-corps du véhicule et de la voie avec 

des essieux et des rails flexibles ont été explorées afin d’évaluer les effets de la flexibilité 

des éléments sur les prédictions des efforts de contact. Les premiers modèles sont réalisés 

avec des essieux flexibles roulant sur une voie théorique parfaite sans défauts avec des 

rails rigides en alignement puis en courbe. Ces modèles ont été ensuite modifiés afin 

d’intégrer la flexibilité des rails ainsi que des excitations générées par les défauts des 

roues et des rails (usure ondulatoire, méplat de roue et joint de rail). 

Mots clés: Modèles multi-corps du véhicule et de la voie ferroviaire ; Eléments finis ; 

réduction de modèle ; Essieu flexible ; Rail flexible ; Usure ondulatoire ; Méplat de roue ; 

Joint de rail.  
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