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Avant-Propos 
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s’agit d’une Convention Industrielle de Formation par la Recherche (CIFRE) financée par le ministère 

de l’Enseignement supérieur, de la Recherche et de l’Innovation et mise en œuvre par l’Agence 

Nationale pour la Recherche et la Technologie (ANRT). Elle est enregistrée sous le numéro 

2016/1446. 
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m’avoir épaulé avec bienveillance et humour. Je finis donc ma longue formation académique avec vos 

conseils et j’emporte avec moi vos méthodes de travail pour la suite. 

Je suis vivement reconnaissant à Didier Saury, professeur à l’ISAE-ENSMA, pour avoir accepté 

d’examiner ce mémoire et de présider le jury. Mes remerciements s’adressent également à Myriam 

Lazard, docteure habilitée à diriger des recherches à l’ENSIP, et Jorge SEABRA, professeur à 

l’université de Porto, pour avoir lu attentivement ce rapport et en avoir rédigé une appréciation 

argumentée. 

Merci à mes collègues de travail, les doctorants. Je tiens à citer leur nom pour que la postérité sache 

que je les ai fréquentés durant leurs dures années de doctorat, avant qu’ils ne deviennent connus suite à 

la publication de leur thèse : Charlotte Fossier, Charly Lagresle, Dimitri Niel, Emna Ben-Younes, 

Etienne Bossy, Grégoire Isaac, Guillaume Vouaillat, Jean-Baptiste Boni, Jean Di Stasio, Nicolas 

Grenet de Bechillon, Pierre Brossier, Pierre Navet, Pierrick Merino, Quentin Thoret-Bauchet, Thomas 

Touret, Tommy Pinel et Valentin Ripard. 

Merci à toute l’équipe du pôle énergétique de l’ECAM Lyon, enseignants, techniciens et élèves en 

projet, avec qui j’ai partagé la vie de l’école pendant ces trois années sur la colline de Fourvière. Merci 

au personnel du LaMCoS, notamment à Sophie De Oliveira pour le soutien administratif et Jérôme 

Cavoret pour l’aide technique. Merci aux ingénieurs du département des ensembles dynamiques 

d’Airbus Helicopters, notamment à Adrien Escoffier, Gilles Eymard-Duvernay et Matthias Gatti pour 

votre passion et votre ouverture d’esprit qui m’ont inspiré. 

Pour terminer, je tiens à remercier les amis que j’ai rencontrés à Lyon. Merci tout particulièrement 

à Clara, Lucie et Tommy qui ont sans aucun doute contribués à la réussite de cette thèse.  
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Ce mémoire est dédié aux enseignants de collèges et lycées en sciences et mathématiques. Nous 
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Résumé 

Le contexte environnemental actuel conduit l’industrie aéronautique à considérer de nouveaux 

critères de développement. D’une part, les gouvernements exigent des réductions d’émissions de 

polluants et d’autre part, les clients, c’est-à-dire les avionneurs, poussent à réduire les consommations 

de carburants. Ces deux objectifs peuvent être atteints grâce à l’amélioration des performances 

énergétiques. A ce titre, il est important de comprendre et de quantifier les pertes générées dans les 

systèmes de transmission de puissances. 

L’objectif de l’étude présentée dans ce manuscrit est de modéliser les pertes de puissance d’une 

boîte de transmission arrière d’hélicoptère. Ces boîtes sont généralement caractérisées par la présence 

d’un engrenage à renvoi d’angle spiro-conique et d’une lubrification par bain d’huile. 

Une campagne de tests sur un banc d’essai élémentaire a été effectuée afin de mesurer le couple 

résistant de roues dentées spiro-coniques en rotation dans un bain d’huile. Un phénomène peu 

commun sur l’évolution du couple avec la vitesse de rotation a été observé. A partir de ces résultats, 

un modèle analytique simple a été développé pour le calcul de la perte de puissance. Ce modèle a 

ensuite été validé sur une application réelle de boîte de transmission d’hélicoptère, pour laquelle des 

mesures de couple résistant et de températures ont été effectuées.  

Mots-clés : perte de puissance, barbotage, ventilation, boîte de transmission, engrenage, spiro-

conique, réseau thermique.  
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Abstract 

The current environmental context is driving the aeronautic industry towards new design criteria. 

On the one hand, governments demand emission reductions of pollutants and on the other hand, 

customers, i.e. aircraft manufacturers, are pushing to reduce fuel consumption. Both of these goals can 

be achieved through efficiency improvements. As such, it is important to understand and quantify 

losses generated in power transmission systems. 

The objective of this study is to model the power losses of an helicopter tail gearbox. These 

gearboxes are generally characterized by the presence a spiral bevel gear and oil bath lubrication. 

A test campaign on an elementary test bench was carried out to measure the resistive torque of 

spiral-bevel wheels rotating in an oil bath. An uncommon evolution of the torque with the rotational 

speed was observed. From these results, a simple analytical model has been developed for the 

calculation of power losses. This model was then validated on a tail helicopter gearbox application, for 

which resistive torque and temperature measurements were made. 

Key-words: power losses, churning, windage, gearbox, gears, spiral-bevel, thermal network. 

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



 

 

  

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



 

  

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



 

 

  

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



 

 

 

15 

 

 

Table des matières 

 

 

AVANT-PROPOS ________________________________________________________________ 5 

RESUME ______________________________________________________________________ 9 

ABSTRACT ___________________________________________________________________ 11 

TABLE DES MATIERES __________________________________________________________ 15 

NOTATIONS __________________________________________________________________ 19 

INTRODUCTION GENERALE _____________________________________________________ 23 

REVUE BIBLIOGRAPHIQUE ______________________________________________________ 27 

1. INTRODUCTION ________________________________________________________ 28 

2. PERTE PAR FROTTEMENT A LA DENTURE _____________________________________ 29 

2.1. Description _______________________________________________________ 29 

2.2. Cas des engrenages spiro-coniques _____________________________________ 32 

2.3. Evaluation du coefficient de frottement _________________________________ 36 

2.4. Calcul de la perte par frottement d’un couple spiro-conique : application à une boîte 

de transmission arrière d’hélicoptère ____________________________________________ 41 

3. PERTE PAR VENTILATION _________________________________________________ 43 

3.1. Description _______________________________________________________ 43 

3.2. Présentation des modèles basés sur des approches différentes ________________ 45 

3.3. Application des modèles de calcul de perte par ventilation __________________ 51 

3.4. Cas des engrenages spiro-coniques _____________________________________ 52 

4. PERTE PAR BARBOTAGE __________________________________________________ 53 

4.1. Description _______________________________________________________ 53 

4.2. Présentation des modèles basés sur des approches différentes ________________ 59 

4.3. Cas des engrenages spiro-coniques _____________________________________ 62 

4.4. Application numérique des modèles de perte par barbotage d’une roue spiro-conique

 64 

5. CONCLUSION __________________________________________________________ 66 

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



Table des matières 

 

 

 

16 

 

MODELISATION DE LA PERTE PAR BARBOTAGE DES ENGRENAGES SPIRO-CONIQUES _______ 69 

1. INTRODUCTION ________________________________________________________ 70 

2. PRESENTATION DU BANC DE BARBOTAGE ____________________________________ 70 

3. RESULTATS EXPERIMENTAUX _____________________________________________ 73 

3.1. Evolution du couple peu commune _____________________________________ 74 

4. MODELISATION DES PERTES PAR BARBOTAGE ________________________________ 77 

4.2. Détermination du coefficient adimensionné de barbotage ___________________ 78 

4.3. Détermination du coefficient adimensionné de ventilation ___________________ 78 

4.4. Développement d’un modèle de baisse d’immersion d’huile _________________ 80 

5. ESSAIS AVEC DEFLECTEUR ET FLASQUES ____________________________________ 87 

5.1. Impact de déflecteurs ________________________________________________ 87 

5.2. Impact de flasques __________________________________________________ 88 

6. APPLICATION DU MODELE A UNE ROUE DENTEE DE BOITE DE TRANSMISSION 

D’HELICOPTERE ________________________________________________________________ 90 

7. CONCLUSION __________________________________________________________ 96 

APPLICATION A UNE BOITE DE TRANSMISSION ARRIERE D’HELICOPTERE ________________ 97 

1. INTRODUCTION ________________________________________________________ 98 

2. PRESENTATION DE LA BOITE DE TRANSMISSION ARRIERE (BTA) __________________ 98 

3. PERTES DANS LA BTA __________________________________________________ 102 

3.1. Sources des pertes _________________________________________________ 102 

3.2. Résultats d’essais __________________________________________________ 103 

3.3. Comparaison aux résultats numériques _________________________________ 105 

4. ESTIMATION DES TEMPERATURES DE LA BTA _______________________________ 108 

4.1. Discussion sur les différentes méthodes de modélisation thermique __________ 108 

4.2. Description de la méthode du réseau thermique __________________________ 108 

4.3. Description du réseau thermique de la BTA _____________________________ 111 

4.4. Validation de l’hypothèse liée à la répartition des pertes ___________________ 115 

5. CAS D’APPLICATION DU MODELE THERMIQUE DE LA BTA ______________________ 119 

5.1. Cas sans charge ___________________________________________________ 119 

5.2. Cas avec charge ___________________________________________________ 121 

5.3. Impact du volume d’huile ___________________________________________ 125 

5.4. Cas d’une perte totale de lubrification __________________________________ 128 

6. CONCLUSION _________________________________________________________ 131 

CONCLUSION ET DISCUSSIONS __________________________________________________ 133 

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



Table des matières 

 

 

 

17 

 

ANNEXE A : SURFACES MOUILLEES SIMPLIFIEES D’UNE ROUE SPIRO-CONIQUE __________ 139 

ANNEXE B : RESISTANCES THERMIQUES _________________________________________ 141 

1. FORMULES DE CALCUL _________________________________________________ 141 

1.1. Conduction     _______________________________________________ 141 

1.2. Striction    __________________________________________________ 142 

1.3. Convection forcée    __________________________________________ 143 

1.4. Projection d’huile    __________________________________________ 145 

1.5. Mélange diphasique    _________________________________________ 145 

1.6. Transport    _________________________________________________ 146 

1.7. Ailette    ___________________________________________________ 146 

1.8. Rayonnement    ______________________________________________ 147 

2. APPLICATION NUMERIQUE _______________________________________________ 148 

ANNEXE C : CHARGEMENT DES ROULEMENTS _____________________________________ 151 

ANNEXE D : SURFACES MOUILLEES DANS LA BTA _________________________________ 155 

REFERENCES BIBLIOGRAPHIQUES _______________________________________________ 159 

 

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



 

 

  

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



 

 

 

19 

 

Notations 

Lettres latines 

𝐴 Aire de référence m2 

𝐴𝐺 Aire de la section frontale du carter (ISO 14179-2) m2 

𝑏 Largeur de dent m 

𝑏𝑟𝑜𝑢𝑒 Largeur de la roue dentée m 

𝐶0 Charge statique de base du roulement N 

𝐶 Couple N.m 

𝑐𝑝 Capacité thermique massique J/(kg.K) 

𝐶𝑥 Coefficient de trainée dans l’équation de von Kármán [1] ― 

𝐶𝑚.𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 Coefficient adimensionné de barbotage ― 

𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙 Coefficient adimensionné de ventilation ― 

𝐷𝑓 Diamètre de pied de la roue dentée m 

𝐷𝑝 Diamètre primitif de la roue dentée m 

𝑑𝑚 Diamètre moyen d’un roulement m 

𝐷𝑚 Diamètre moyen d’une denture spiro-conique m 

𝐷𝑣 Diamètre virtuel de la roue dentée complémentaire m 

𝐷0 Diamètre extérieur de la roue dentée m 

𝑓 Coefficient de frottement ― 

𝑓0 Coefficient de perte liée aux effets visqueux dans les roulements  

𝑓1 Coefficient de perte liée à la charge dans les roulements  

𝐹 Force de trainée N 

𝐹𝑅 Effort radial N 

𝐹𝑇 Effort tangentiel N 

𝐹𝑟 Nombre de Froude = ω2R0 g⁄  ― 

𝐹𝑟∗ Nombre de Froude pour les écoulements à surface libre = ωR0 √gh⁄  ― 

𝐹𝑠 Charge statique équivalente d’un roulement N 

𝐹𝛽 Charge équivalente d’un roulement N 

𝑔 Accélération de pesanteur m/s2 

ℎ Hauteur d’immersion statique d’huile m 

ℎ𝑐 Epaisseur centrale du film d’huile m 

ℎ𝑚𝑖𝑛 Epaisseur minimale du film d’huile m 

𝐻𝑑𝑒𝑛𝑡 Hauteur de dent m 

𝐽𝑎 Jeu axial des flasques m 

𝐽𝑟 Jeu radial des déflecteurs m 

𝐾 Constante pour le coefficient adimensionné de ventilation ― 

𝑘1 Constante empirique pour le calcul du coefficient f1  

𝐾1 Constante pour le modèle de perte par ventilation de Pallas et al. [2] m 

𝑙ℎ Longueur hydraulique = 4AG UM⁄  (ISO 14179-2 [3]) m 

𝑀 Nombre de Mach ― 

𝑀0 Couple résistant dû aux effets visqueux dans les roulements N.mm 

𝑀1 Couple résistant dû à la charge dans les roulements N.mm 

𝑚𝑚 Module moyen de denture d’un engrenage spiro-conique m 

𝑚𝑛 Module normal de denture m 
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𝑚𝑡 Module apparent de denture m 

𝑁 Force normale N 

𝑝 Pression Pa 

𝑃𝐻𝑒𝑟𝑡𝑧 Pression de Hertz Pa 

𝑝𝑏 Pas de base m 

𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 Pertes par barbotage W 

𝑃𝑗𝑜𝑖𝑛𝑡 Perte d’une lèvre d’un joint à lèvre W 

𝑃𝑚é𝑐𝑎 Puissance mécanique transmise W 

𝑃𝑚𝑎𝑥 Puissance de fonctionnement maximale de la BTA W 

𝑃𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙𝑒 Puissance de fonctionnement nominale de la BTA W 

𝑃𝑅𝐿𝑇 Perte d’un roulement W 

𝑃𝑠 Perte par frottement à la denture W 

𝑃𝑠.𝑖𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛. Perte instantanée par frottement à la denture W 

𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙 Pertes par ventilation W 

𝑄 Flux de chaleur W 

𝑄𝑣 Débit volumique expulsé par une roue dentée m3/s 

𝑅 Rayon du mobile m 

𝑅𝑎 Rayon de tête de dent m 

𝑅𝑏 Rayon de base m 

𝑅𝑚 Rayon moyen d’une denture spiro-conique m 

𝑅𝑝 Rayon primitif m 

𝑅0 Rayon extérieur m 

𝑅𝑒 Nombre de Reynolds = ω R0
2  ν⁄  ― 

𝑅𝑒𝑐 Nombre de Reynolds critique = ω Rp b / ν [4] ― 

𝑅𝑞 Ecart type du profil de rugosité d’une surface (rugosité quadratique) m 

𝑅𝑇𝐻 Résistance thermique K/W 

𝑅0 Rayon extérieur de la roue dentée m 

𝑆 Aire de la surface de la roue dentée m2 

𝑆é𝑗𝑒𝑐 Aire de la surface d’éjection du débit expulsé par les dents (Pallas et al.) m2 

𝑆𝑚 Aire de la surface mouillée de la roue dentée m2 

𝑇 Force de frottement N 

𝑢 Rapport de réduction d’un engrenage =  Z2 Z1⁄  ― 

𝑢𝑣 Rapport de réduction virtuel d’un engrenage complémentaire ― 

𝑢1,2 Vitesse des surfaces 1 et 2 m/s 

𝑈 Vitesse dans l’équation de von Kármán [1] m/s 

𝑈𝑀 Périmètre de la section frontale du carter (ISO 14179-2 [3]) m 

𝑉𝑒 Vitesse de roulement moyenne, Ve = (u1 + u2) 2⁄  m/s 

𝑉𝑟 Vitesse de roulement, Vr = u1 + u2 m/s 

𝑉𝑠 Vitesse de glissement, Vs = u1 − u2 m/s 

𝑉𝑇 Vitesse tangentielle m/s 

𝑉0 Volume du bain d’huile m3 

𝑥 Déport de denture ― 

𝑥𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒 Fraction massique d’huile ― 

𝑋 Fraction volumique d’huile ― 

𝑍 Nombre de dents ― 

𝑍𝑣 Nombre de dents virtuelles de la roue dentée complémentaire ― 

 

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



Notations 

 

 

 

21 

 

Lettres grecques 

𝛼 Angle de pression normal (ou apparent si denture hélicoïdale) rad 

𝛼𝑎 Angle de pression extérieur (en tête de dent) rad 

𝛽 Angle de spiral rad 

𝛽𝑏 Angle de spiral de base rad 

𝛾 Paramètre d’accélération (Changenet et al. [4]) ― 

𝛿 Angle de face rad 

𝜀𝛼 Rapport de conduite ― 

𝜀1 Rapport de conduite d’approche ― 

𝜀2 Rapport de conduite de retrait ― 

𝜂 Rendement ― 

𝜃 Angle associé à la hauteur d’immersion rad 

𝜆 Conductivité thermique W/(m.K) 

𝜇 Viscosité dynamique Pa.s 

𝜇𝑇 Viscosité dynamique turbulente Pa.s 

𝜈 Viscosité cinématique m2/s 

𝜉 Coefficient de parois (Diab et al. [5]) ― 

𝜌 Masse volumique du fluide kg/m3 

𝜎 Rugosité composite =  Rq1
2 + Rq2

2 m 

𝜙 Paramètre (Dawson [6] et Diab et al. [5]) ― 

𝜒 Effusivité thermique = √𝜆 𝜌 𝑐𝑝 J/(K.m-2.s-1/2)] 

𝜔 Vitesse de rotation rad/s 

𝛺 Vitesse de rotation tr/min 

𝛤 Paramètre pour la réduction de la perte par barbotage (Neurouth et al. [7]) ― 

𝛬 Epaisseur de film d’huile réduite = hc √Rq1
2 + Rq2

2⁄  ― 

𝛸𝛤 Facteur de partage de charge ― 

 

Nota Bene : les unités des grandeurs physiques ne seront pas rappelées dans la suite du manuscrit, 

sauf dans les cas particuliers où elles sont différentes de celle du Système International. 

Indices 

𝑎 Tête  

b Base  

e Entrée  

m Moyen  

𝑝 Primitif  

s Sortie  

0 Extérieur  

1 Pignon  

2 Roue  
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Abréviations 

A Point de début d’engrènement  

B Point de fin d’engrènement  

BE Bague extérieure de roulement  

BI Bague intérieure de roulement  

W Point de début d’engrènement à une seule paire de dent  

V Point de fin d’engrènement à une seule paire de dent  

BTP Boîte de transmission principale  

BTI Boîte de transmission intermédiaire  

BTA Boîte de transmission arrière  

CFD Computational Fluid Dynamics  

EHD Elasto-hydrodynamique  

HD Hydrodynamique  

NR Vitesse de rotation nominale  

PFS Principe fondamental de la statique  

PIV Vélocimétrie par Image de Particule  

RLT Roulement  

RGB Rangée de grosses billes  

RPB Rangée de petites billes  

VOF Volume of Fluid  

SPH Smoothed-Particle Hydrodynamics  

SRR Slide-to-roll ratio, SRR = Vs Ve⁄   
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Le contexte environnemental actuel conduit l’industrie aéronautique à considérer de nouveaux 

critères de développement. D’une part, les gouvernements exigent des réductions d’émissions de 

polluants et d’autre part, les clients, c’est-à-dire les avionneurs, poussent à réduire les consommations 

de carburants. Ces deux objectifs peuvent être atteints grâce à l’amélioration des performances 

énergétiques des aéronefs. A ce titre, il est important de comprendre et de quantifier les pertes 

générées dans les systèmes de transmission de puissances. Ainsi, le rendement des boîtes de 

transmission est devenu un enjeu majeur dans les applications aéronautiques. Par ailleurs le besoin 

d’estimation des pertes existe à différents niveaux du processus de conception d’un hélicoptère : 

▪ La puissance disponible au rotor est calculée en soustrayant les pertes de la boîte de 

transmission à la puissance fournie par les moteurs. La puissance disponible au rotor est 

une donnée capitale pour les études aérodynamiques et la définition du domaine de vol ; 

▪ Le dimensionnement des systèmes de refroidissement des boîtes de transmission résulte 

directement des puissances dissipées dans les systèmes de transmission ; 

▪ La durabilité des engrenages dépend en grande partie de leur lubrification. Un des rôles du 

lubrifiant est d’évacuer la chaleur générée par les composants. Une lubrification 

insuffisante peut conduire à une surchauffe et à la ruine des composants. A l’inverse, une 

lubrification abondante engendre des pertes supplémentaires qui peuvent nuire aux 

performances de l’appareil. Une estimation précise de la chaleur dissipée par chaque 

composant est alors essentielle afin d’y apporter une quantité d’huile adaptée ; 

▪ Enfin, la connaissance des sources de chaleur est le point de départ du développement des 

modèles thermiques. Ces modèles permettent de connaître la température de chacun des 

éléments d’un système. Le comportement thermique d’un système mécanique est une 

composante clé de la conception car il permet de connaître, entre autres, les déformations 

des composants et donc les conditions de fonctionnement des organes. De plus, ces 

modèles permettent de prévoir le comportement des boîtes de transmission dans des 

conditions extrêmes, comme par exemple lors d’une coupure de lubrification. 

Les boîtes de transmission d’hélicoptères permettent d’acheminer la puissance générée par le ou les 

moteurs jusqu’au rotor principal et au rotor arrière (Figure 1). La vitesse de rotation très élevée en 

sortie de moteur doit être réduite afin de ne pas dépasser la vitesse du son en bout de pale des rotors. 

Les boîtes de transmission ont alors également le rôle de réduire la vitesse de rotation, grâce à des 

étages de réduction d’engrenage. 
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Figure 1 : Localisation de la boîte de transmission principale, intermédiaire et arrière. 

Les transmissions d’hélicoptères sont complexes. Elles doivent être légères et peu volumineuses, 

tout en transmettant par des engrenages des puissances de l’ordre du Mégawatt. Les boîtiers peuvent 

être composés de plusieurs étages de réduction. Il y a des engrenages à axe parallèle, comme les 

engrenages cylindriques à denture droite ou hélicoïdale, et des engrenages à axe concourant, comme 

les engrenages spiro-coniques (Figure 2). 

 

Figure 2 : Boîte de transmission principale d’hélicoptère. Mise en évidence d’engrenages cylindriques à denture 

droite et hélicoïdale et d’engrenages spiro-coniques [8]. 
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Cette étude porte sur les boîtes de transmission arrière (BTA) (Figure 3). Ces boîtes sont 

caractérisées par un seul étage de réduction. Celui-ci est composé d’un renvoi d’angle spiro-conique 

afin d’orienter l’axe du rotor arrière dans une direction perpendiculaire à celle de l’hélicoptère. Le type 

de lubrification choisi dans ces boîtes de transmission est la lubrification par bain d’huile. Ceci 

s’explique car les vitesses restent modérées et les zones à lubrifier sont facilement accessibles dans les 

BTA, contrairement aux boîtes de transmission principales (BTP) qui ont un circuit de lubrification 

pressurisé. 

 

Figure 3 : Boîte de transmission arrière (BTA) sans carter. Vue isométrique issue d’une CAO 3D. Denture spiro-

conique en rouge, roulements en vert et joints à lèvres en bleu. 

L’objectif est de modéliser les pertes de puissances générées par les engrenages spiro-coniques 

lubrifiés par bain d’huile. Le chapitre 1 présente la revue des études sur les pertes des engrenages 

spiro-coniques lubrifiés par barbotage et notamment les modèles de calcul associés. Les trois types de 

pertes dans les engrenages étudiés sont la perte par frottement à la denture, la perte par barbotage avec 

le bain d’huile et la perte par ventilation avec le fluide environnant. Le deuxième chapitre rassemble 

une campagne de tests effectuée sur un banc d’essai élémentaire afin de mesurer le couple résistant de 

roues dentées spiro-coniques en rotation dans un bain d’huile. A partir de ces résultats, un modèle 

analytique simple a été développé pour le calcul de la perte de puissance. Le troisième chapitre 

propose une application du modèle développé sur une application réelle de boîte de transmission 

d’hélicoptère, pour laquelle des mesures de couple résistant et de températures sont disponibles.  

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



 

 

   

27 

 

 

 

Chapitre 1 

Revue bibliographique 

 

 

 

1. INTRODUCTION__________________________________________________________ 28 

2. PERTE PAR FROTTEMENT A LA DENTURE _____________________________________ 29 

3. PERTE PAR VENTILATION _________________________________________________ 43 

4. PERTE PAR BARBOTAGE __________________________________________________ 53 

5. CONCLUSION ___________________________________________________________ 66 

  

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre 1 : Revue bibliographique 

 

 

 

28 

 

1. INTRODUCTION 

Les pertes de puissance générées par les engrenages sont habituellement décomposées en deux 

types de pertes : i) les pertes liées à la charge et ii) les pertes non liées à la charge.  

Les pertes liées à la charge, aussi appelées pertes à l’engrènement, sont associées aux phénomènes 

de frottement à la denture. Ce frottement est issu du mouvement relatif des surfaces. Ce mouvement 

peut être dissocié en glissement, pivotement et roulement. La cinématique des engrenages est telle que 

les pertes par glissement sont prépondérantes devant les deux autres. Ainsi, seules les pertes par 

glissement seront présentées dans cette catégorie de perte, et celle-ci sera appelée « perte par 

frottement » par la suite. 

Les pertes non liées à la charge ont plusieurs origines. Dans le cas de la lubrification par bain 

d’huile, elles peuvent provenir de la transmission de quantité de mouvement des éléments en rotation 

avec le bain d’huile d’une part, c’est-à-dire les pertes par barbotage. D’autre part, un volume d’huile 

peut être piégé dans l’espace inter-dent : au passage de l’engrènement, les dentures agissent alors 

comme une pompe expulsant le fluide par les surfaces libres, c’est la perte par piégeage. Enfin, il y a 

également le brassage du fluide environnant les éléments en rotation, ce fluide est généralement 

composé d’air et d’un brouillard d’huile, ce sont les pertes par ventilation. 

 

Figure 4 : Schéma d’une lubrification par bain d’huile d’un couple spiro-conique d’une boîte de transmission 

arrière d’hélicoptère et représentation des principales pertes non liées à la charge associées. 

Le volume du bain d’huile est faible dans les boîtes de transmission d’hélicoptères car, au regard de 

la vitesse de rotation élevée, un volume d’huile plus important entraine des pertes considérables. La 

Figure 4 représente un engrenage spiro-conique lubrifié par un bain d’huile. Seule une faible partie de 

la denture de la roue est immergée dans l’huile. Le pignon lui, est au-dessus du bain d’huile et est donc 

seulement en contact avec le fluide ambiant. Le niveau d’immersion d’huile limité et la vitesse élevée 

sont favorables à la génération de perte par le phénomène de ventilation en plus du phénomène de 

barbotage. Ces deux types de pertes seront donc investiguées dans la suite de cette étude. Au contraire, 

les pertes par piégeage sont limitées car la hauteur d’immersion est faible [9], ainsi, seule une quantité 

d’huile modérée atteint la zone d’engrènement. La perte par piégeage ne dépasse pas 3% de la perte 

totale d’un engrenage spiro-conique d’une BTA d’après les modèles de Terekhov [10], Mauz [11] et 

Maurer [12]. Ce type de pertes ne sera donc pas investigué dans cette étude. 
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2. PERTE PAR FROTTEMENT A LA DENTURE 

La perte par frottement à la denture représente généralement une grande partie des pertes au sein 

d’une boîte de transmission. En premier lieu, une présentation de ce type de perte est proposée, dans 

laquelle les principes de base ainsi que les méthodes de calcul associées sont énoncés. Puis, un cas 

d’application d’une boîte de transmission d’hélicoptère en rotation sans charge est étudié afin 

d’estimer la contribution de la perte par frottement. 

2.1. DESCRIPTION 

Le frottement peut être défini comme étant l’action qui tend à s’opposer au déplacement relatif de 

deux solides en contact [13]. Lorsque deux solides glissent l’un contre l’autre en se transmettant une 

charge normale, la présence de frottement engendre une force de frottement déterminée par la loi de 

Amontons-Coulomb [14] : 

  𝑇 = 𝑓 × 𝑁 (1) 

où N est la force normale, T la force de frottement et f  le coefficient de frottement. La force de 

frottement est à l’origine de la perte par frottement par le biais du travail qu’elle génère lors d’un 

mouvement. 

Dans un premier temps, un engrenage simple, de type cylindrique à denture droite, sera utilisé afin 

d’introduire la cinématique de base et les grandeurs principales communes à tous les types 

d’engrenages à axe parallèle. Une fois ces principes présentés, une section sera dédiée aux engrenages 

à axe concourants et notamment les engrenages spiro-coniques. 

Dans le cas d’un engrenage cylindrique droit, la force normale N exercée d’une dent sur l’autre se 

décompose en deux forces (Figure 5) : une tangentielle (utile) qui transmet le couple, et une radiale 

(parasite) qui tend à éloigner le pignon de la roue. Pendant l’engrènement, la force transmise évolue le 

long d’une ligne imaginaire formant un angle égal à l’angle de pression α avec la tangente aux cercles 

primitifs de l’engrenage. Cette ligne s’appelle la ligne d’action et est représentée en vert sur la Figure 

5. Le point A correspond au début du contact entre deux dents, c’est-à-dire le début de l’engrènement 

et le point B la fin. Selon la géométrie de l’engrenage, il est possible qu’un deuxième couple de dent 

rentre en contact, comme c’est le cas sur la Figure 5 aux instants t1 et t3. Alors le point V correspond 

au début de la zone à deux contacts et le point W à la fin de la zone à deux contacts. 

 

Figure 5 : Schéma de l’engrènement d’une denture cylindrique droite le long de la ligne d’action pour trois 

instants différents, t1 : début d’engrènement, t2 : point intermédiaire, t3 : fin d’engrènement. 
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Pour un contact entre deux dents, la puissance instantanée de frottement s’écrit : 

  𝑃𝑠.𝑖𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑎𝑛é𝑒(𝑥) = 𝑇(𝑥) × 𝑉𝑠(𝑥) = 𝑓(𝑥) × 𝑁(𝑥) × 𝑉𝑠(𝑥) (2) 

avec Ps.instantanée la perte instantanée par frottement, x la position le long de la ligne d’action et Vs la 

vitesse de glissement. Il suffit donc de connaître la cinématique, le chargement et le coefficient de 

frottement afin de calculer la perte d’un engrenage. 

G. Henriot a étudié la cinématique des engrenages. Son livre « Traité théorique et pratique des 

engrenages » [15], paru en 1954, fait référence encore aujourd’hui car c’est le premier ouvrage à 

détailler les relations analytiques qui lient les grandeurs telles que la force normale et la vitesse de 

glissement le long de la ligne d’action. Dans cet ouvrage, il est notamment montré que la valeur de la 

force normale N  appliquée à un contact de denture est divisée selon le nombre de dents qui se 

partagent la charge simultanément. Cette évolution de la force normale le long de la ligne d’action est 

décrite par le facteur de partage de charge. La Figure 6 représente les différentes formes du facteur de 

partage de charge XΓ selon la raideur des dents et la présence de corrections de flancs de denture 

(dépouilles). Ces données correspondent à une denture ayant un rapport de conduite égal à εα = 1,5. 

Le rapport de conduite traduit la proportion du nombre de dent en contact en moyenne. Dans ce cas, il 

y a alors 50% du temps une paire de dent en contact et 50% du temps deux paires de dents en contact. 

 

Figure 6 : Facteur de partage de charge 𝐗𝚪 tel que 𝐍(𝐱) = 𝐗𝚪(𝐱) × 𝐍, a) raideur de dent infinie et sans 

modifications de flanc de dent, b) sans modifications de flanc, c) avec modification de flanc adaptée (d’après la norme 

AGMA 925-A03 [16]). 

La vitesse de glissement Vs varie également pendant l’engrènement. Elle évolue linéairement avec 

la position le long de la ligne d’action en passant par une valeur nulle au point de roulement sans 

glissement. Enfin, le coefficient de frottement varie aussi le long de la ligne d’action. Ce paramètre est 

complexe à déterminer puisqu’il peut dépendre d’une multitude de phénomènes physiques tels que la 

mécanique (chargement et cinématique, phénomène d’adhésion-glissement), la mécanique des fluides, 

la thermique, la rhéologie et la chimie. Par la suite, le paragraphe 2.3 est consacré à la description du 

coefficient de frottement. 

La Figure 7 représente l’évolution de la puissance instantanée de frottement pour le cas d’une 

denture FZG de type C [17], en rotation à N = 4500 tr/min et chargée à C = 135,5 N.m (PHertz.max =

1,2 GPa). Le facteur de partage de charge utilisé est celui sans modification de flanc, c’est-à-dire le b) 

de la Figure 6. Enfin, le coefficient de frottement a été choisi constant et égal à 0,05. La perte évolue 

sensiblement le long de la ligne d’action. La puissance dissipée maximale se situe à l’approche et au 

retrait, c’est-à-dire en tête et proche du pied de dent (instant 𝑡1 et 𝑡3 sur la Figure 5), car la vitesse de 

glissement y est maximale. C’est pourquoi les corrections de flancs de dents (dépouilles), qui se 

trouvent être situées en tête et pied de dents, permettent un gain sur la perte par frottement. Ces 

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre 1 : Revue bibliographique 

 

 

 

31 

 

corrections conduisent à réduire la force supportée par une dent à l’approche et au retrait, c’est-à-dire 

aux instants où la vitesse de glissement est maximale (Figure 7). Dans la mesure où la perte par 

frottement n’est pas constante le long de la ligne d’action, il est intéressant de moyenner la puissance 

instantanée sur la plus petite période d’engrènement, c’est-à-dire le pas de base pb, afin d’obtenir la 

perte moyenne de l’engrenage. La formule de la perte par frottement moyennée Ps s’écrit alors : 

  𝑃𝑠 =
1

𝑝𝑏
∫ 𝑓(𝑥) × 𝑁(𝑥) × 𝑉𝑠(𝑥) d𝑥

𝐵

𝐴

 (3) 

 

Figure 7 : Perte instantanée par frottement d’une denture le long de la ligne d’action.   

 Denture FZG type C, 𝛀 = 𝟒𝟓𝟎𝟎 tr/min et 𝐂 = 𝟏𝟑𝟓, 𝟓 N.m (𝐏𝐇𝐞𝐫𝐭𝐳.𝐦𝐚𝐱 = 𝟏, 𝟐 GPa), 𝐟 = 𝟎, 𝟎𝟓. 

 

Figure 8 : Composition de la perte par frottement lors de l’engrènement le long du pas de base. 

 Denture FZG type C, 𝛀 = 𝟒𝟓𝟎𝟎 tr/min et 𝐂 = 𝟏𝟑𝟓, 𝟓 N.m (𝐏𝐇𝐞𝐫𝐭𝐳.𝐦𝐚𝐱 = 𝟏, 𝟐 GPa) , 𝐟 = 𝟎, 𝟎𝟓. 

La Figure 8 montre la composition des pertes par frottement le long du pas de base. En effet, il peut 

y avoir plusieurs dents en contact au même instant et donc plusieurs sources de pertes : 

- Ps.inst.1 est la puissance instantanée du premier contact denture ; 
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- Ps.inst.2 correspond à la puissance instantanée du deuxième contact denture, c’est la puissance 

instantanée visible sur la Figure 7 ; 

- Ps.inst.3 est la puissance instantanée du troisième contact denture ; 

- Ps.inst.1+2+3 est la somme des  puissances instantanées générées par les dents en contact, c’est 

donc la puissance instantanée de l’engrenage ; 

- Ps est la puissance moyenne dissipée (Eq. (3)), i.e. l’aire sous la courbe de Ps.inst.1+2+3 et est 

égale à Ps = 0,6 kW dans ce cas. 

Il est alors possible de déterminer le rendement de l’engrenage, connaissant la puissance utile et la 

puissance perdue : 

  𝜂 = 1 −
puissance perdue

puissance utile
= 1 −

𝑃𝑠

𝑃𝑚é𝑐𝑎
= 1 −

𝑃𝑠

𝐶 × 𝜔
= 1 −

0,6

63,8
= 99,0% (4) 

avec η le rendement et Pméca la puissance mécanique transmise et égale au produit du couple C par la 

vitesse de rotation ω. La valeur de 99% est caractéristique du rendement d’un engrenage. En effet, 

dans les premières étapes de dimensionnement d’une boîte de transmission, il est couramment admis 

d’utiliser une valeur de rendement de 99% pour chaque étage de réduction. À cela s’ajoutent les pertes 

non liées à la charge, telles que la perte par barbotage et ventilation, ainsi que les pertes aux 

roulements et joints d’étanchéité. 

2.2. CAS DES ENGRENAGES SPIRO-CONIQUES 

La surface de dent des engrenages spiro-coniques est théoriquement composée d’une spirale 

conique et d’une développante de cercle sphérique (Figure 9). 

 

Figure 9 : Coupe d’une dent spiro-conique (roue conique à denture spirale). 

Du fait de cette géométrie complexe, la zone d’action, c’est-à-dire la zone dans laquelle s’effectue 

le passage de la charge entre les dents, ne peut pas se réduire à une ligne comme les engrenages 

cylindriques droits, ni à un plan comme les engrenages cylindriques hélicoïdaux. Il n’est alors pas 

possible de calculer analytiquement le chargement N(x, y, z) et la cinématique Vs(x, y, z) le long de la 

zone d’action, contrairement aux engrenages cylindriques. Bien que cela ne change pas la remarque 

précédente, il convient de préciser que cette surface théorique n’est pas celle fabriquée en réalité. 

Contrainte de fabrication et surface réelle des engrenages spiro-coniques 

La surface théorique des engrenages coniques, composée d’une spirale conique et d’une 

développante de cercle sphérique, est très rarement fabriquée. En effet, il faudrait utiliser une méthode 

par fabrication additive ou par forgeage pour réaliser un engrenage conique dont la forme de denture 

respecte la surface théorique. Ces procédés ne sont pour le moment pas utilisés pour la fabrication 
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d’engrenages de transmission de puissance et pour les niveaux de qualité aéronautiques requis (qualité 

< 6). C’est alors le procédé de mise en forme par taillage qui est largement utilisé pour fabriquer un 

engrenage métallique. Or, il se trouve que les machines de taillage (Gleason, Klingelnberg, Oerlikon) 

génèrent non pas une spirale conique mais une courbe décrivant généralement un arc de cercle ou un 

arc d’épicycloïde selon la cinématique de l’outil de coupe (Figure 10). Egalement, le profil de dent ne 

suit pas une développante de cercle sphérique mais un octoïde [18] (ou Lemniscate sphérique). En 

somme, les engrenages spiro-coniques ont une forme qui, en réalité, n’est ni conique, ni spirale. Leur 

forme réelle est difficile à décrire avec des outils analytiques. Pour cette raison, l’étude des 

phénomènes intervenants au contact de la denture des engrenages spiro-coniques est complexe. 

 

Figure 10 : Courbes directrices d’usinage d’une denture spiro-conique : a) arc de cercle, b) arc d’épicycloïde [19]. 

Calcul de la perte par frottement des engrenages spiro-coniques 

Afin de calculer la perte par frottement des engrenages spiro-coniques, il se présente alors trois 

méthodes : 

- la méthode des éléments finis : la surface réelle peut être discrétisée spatialement, puis le 

chargement et la cinématique sont obtenus grâce à un calcul éléments finis ; 

- la méthode de l’engrenage complémentaire : une géométrie d’engrenage cylindrique 

complémentaire (via la transformation de Tredgold [20]) peut être obtenue à partir des 

paramètres géométriques simples du couple spiro-conique. L’engrenage cylindrique 

équivalent ainsi obtenu permet de calculer la perte par frottement classiquement par la 

méthode analytique décrite précédemment ; 

- la méthode de la perte moyenne : le rapport technique ISO 14179-2 [3] propose une formule 

permettant de calculer une perte par frottement moyenne à partir de données simples telles que 

la vitesse et le couple, de données géométriques macroscopiques de l’engrenage spiro-

conique, de la rugosité de surface moyenne et de propriétés physiques du lubrifiant. 

▪ Méthode des éléments finis 

La surface de la denture ne pouvant pas être décrite analytiquement, elle est modélisée via un 

nuage de points [21]. Ce nuage de points peut être généré à partir de la simulation du procédé 

d’usinage par exemple. Ensuite, à partir des conditions aux limites imposées, telles qu’un angle de 

rotation au pignon et un couple à la roue, il est possible de calculer l’ensemble des nœuds en contact 
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(Figure 11). Le regroupement de ces nœuds forme les zones de contact. Il y a autant de zones de 

contact que de dents en contact au même instant. 

 

Figure 11 : Simulation d’un engrènement spiro-conique sous charge, a) conditions aux limites, b) pression de 

contact sur les flancs du pignon (d’après la thèse de Julien Astoul [22]). 

La perte par frottement instantanée est la somme discrète du produit de la vitesse par la force de 

frottement en chacun des n nœuds. L’équation (5) est exprimée ici avec un coefficient de frottement 

constant. 

  𝑃𝑠.𝑖𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑎𝑛é𝑒(𝜃) = 𝑓 ∑ 𝑁𝑖(𝜃) × 𝑉𝑠.𝑖(𝜃)

𝑛

𝑖=1

 (5) 

La perte par frottement moyenne s’obtient en sommant la puissance instantanée obtenue pour 

différentes positions (angle θ) imposées au pignon, jusqu’à décrire un pas de base complet : 

  𝑃𝑠 = ∑ 𝑃𝑠.𝑖𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑎𝑛é𝑒(𝜃)𝑑𝜃

𝜃=𝜃𝑝

𝜃=0

 (6) 

  𝜃𝑝 =
2𝜋

𝑍1
 (7) 

avec θp l’angle associé à un pas de dent et Z1 le nombre de dents du pignon. 

Il peut être noté que cette méthode considère des solides non pas indéformables mais élastiques, 

contrairement à la méthode analytique présentée pour le calcul des engrenages cylindriques. Ainsi, il 

n’y a plus besoin d’utiliser une fonction de partage de charge (Figure 6), car ici elle est directement 

induite dans la résolution des équations de la mécanique dans les solides élastiques. 

▪ Méthode de l’engrenage complémentaire (transformation de Tredgold) 

Dans la théorie, cette méthode ne peut s’appliquer que pour des engrenages coniques à denture 

droite ou hélicoïdale. Dans la pratique cette méthode est souvent employée également pour les 

engrenages coniques à denture spirale (spiro-conique). De plus, il a été vu que le profil théorique des 

dents des engrenages coniques ne suit pas une développante de cercle mais une octoïde [18]. La 

méthode de l’engrenage complémentaire est donc une méthode approchée. 

Couple 

imposé

Rotation 

imposée
a) b)
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Le principe de la transformation de Tredgold, tiré du livre « Practical essays on mill work » datant 

de 1832 [20], est le suivant : en développant les cônes du pignon et de la roue sur un plan, il est 

possible de trouver un engrenage cylindrique complémentaire. Les axes du pignon et de la roue ne 

sont alors plus concourants mais parallèles, comme représenté sur la Figure 12. La transformation de 

Tredgold s’applique au cercle moyen de l’engrenage conique, c’est-à-dire au milieu de la largeur de 

denture. Les expressions permettant de calculer le nombre de dents et le diamètre virtuel de la roue 

dentée et du pignon de l’engrenage complémentaire sont les suivantes : 

  𝑍𝑣 =
𝑍

𝑐𝑜𝑠 (𝛿)
 (8) 

  𝐷𝑣 =
𝐷𝑚

𝑐𝑜𝑠 (𝛿)
 (9) 

  𝑚𝑚 =
𝐷𝑚

Z
=

𝐷𝑣

Z𝑣
 (10) 

avec δ l’angle de cône, Dm le diamètre moyen et mm le module moyen de l’engrenage conique. Zv le 

nombre de dent virtuel et Dv  le diamètre virtuel de l’engrenage complémentaire. Ces formules 

s’appliquent au pignon et à la roue. 

 

Figure 12 : Engrenage complémentaire (d’après Henriot [19]). 

L’engrenage complémentaire est particulièrement intéressant  car il permet d’étudier un engrenage 

conique, avec une approximation suffisante d’après Henriot [19], en considérant un simple engrenage 

cylindrique. Toutes les questions relatives à la continuité d’engrènement et la perte par frottement 

peuvent être traitées en considérant l’engrenage cylindrique complémentaire de nombres de dents Zv1 

et Zv2, de module mm et d’angle de pression α. Raffy et Godet [23] ont étudié la validité de cette 

approximation dans le cas d’un engrenage conique à denture droite. Ils concluent que la méthode est 

applicable avec une bonne approximation pour des engrenages ayant au moins 17 dents. 
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▪ Méthode de la perte moyenne, issue du rapport technique ISO 14179-2 [3] 

La troisième méthode de calcul de la perte de puissance par frottement d’une denture spiro-conique 

est celle proposée par le rapport technique ISO 14179-2 [3]. La formule énoncée permet d’estimer la 

perte simplement à partir de la puissance mécanique transmise, d’un coefficient qui rend compte de la 

cinématique de l’engrenage et enfin d’un coefficient de frottement moyen et constant : 

  𝑃𝑠 = 𝑃𝑚é𝑐𝑎 𝐻𝑉 𝑓𝑚𝑜𝑦 (11) 

avec Pméca  la puissance mécanique transmise (puissance d’entrée), HV  un paramètre de perte 

dépendant uniquement de la géométrie de l’engrenage et  fmoy le coefficient de frottement moyen. La 

formule du paramètre de perte HV pour les engrenages cylindriques est : 

  𝐻𝑣 = π (
1 + 𝑢

𝑍1 𝑢
)

1

cos (𝛽𝑏)
(1 − 𝜀𝛼 + 𝜀1

2 + 𝜀2
2) (12) 

avec u le rapport de réduction du couple pignon-roue, βb l’angle d’hélice de la denture sur le cercle de 

base et ε1, ε2 les rapports de conduite d’approche et de retrait respectivement, tels que ε1 + ε2 = εα. 

Cette formule est valable pour les engrenages cylindriques à dentures droite et hélicoïdale ainsi que 

pour les spiro-coniques. Il est précisé pour le cas des engrenages spiro-coniques qu’il faut utiliser les 

paramètres virtuels Zv1 et uv à la place de Z1 et u. Des formules sont alors proposées pour le calcul de 

ces paramètres virtuels. Les expressions sont différentes de celles de l’engrenage complémentaire issu 

de la transformation de Tredgold [20], et ne sont pas en accord avec la théorie du cône développé. 

Afin d’obtenir le nombre de dents virtuelles, la valeur du nombre de dents réelles est multipliée par 

cos (δ) (Eq. (13)), alors qu’elle est divisée par cos (δ) dans la transformation de Tredgold  (Eq. (8)). Il 

en découle une expression simple du rapport de réduction virtuel : 

  𝑍𝑣1 = 𝑍1cos (𝛿1) (13) 

  𝑢𝑣 = 𝑢2 (14) 

Les méthodes d’étude de la cinématique des engrenages spiro-coniques ayant été présentées, il ne 

reste plus qu’à évaluer le coefficient de frottement afin de pouvoir calculer la perte par frottement. 

2.3. EVALUATION DU COEFFICIENT DE FROTTEMENT 

L’évaluation du coefficient de frottement dans un contact relève de la tribologie, c’est-à-dire, en 

grecque, de la science du frottement. Les études les plus anciennes remontent au XVième siècle avec 

des observations de Léonard de Vinci [24] sur deux solides glissant l’un contre l’autre. C’est au 

XIXième siècle, grâce aux travaux de Hertz [25] sur la description d’un contact entre deux solides et à 

ceux de Reynolds [26] sur la formulation des équations de la mécanique des fluides dans le cas d’un 

contact lubrifié, que les bases de la tribologie ont été posées. La description complète du contact sous 

haute pression, tel qu’il est dans un engrenage, a été achevée en 1958 par Dowson et Higginson [27]. 

Ces derniers ont prédit la déformation des solides sous l’action du fluide : c’est le contact élasto-

hydrodynamique (EHD). De plus, ces travaux ont permis de prédire pour la première fois des 

épaisseurs de film d’huile en accord avec les résultats expérimentaux. Les formules de calcul 
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d’épaisseur de film d’huile proposées par Dowson et Higginson en 1958 sont encore utilisées 

aujourd’hui. 

Les régimes de lubrification 

Il est possible de définir une épaisseur de film réduite dans le contact, ou paramètre de Tallian [28], 

telle que : 

  𝛬 =
ℎ𝑐

𝜎
 (15) 

avec Λ l’épaisseur réduite de lubrifiant, hc l’épaisseur du film de lubrifiant au centre du contact, σ la 

rugosité composite telle que σ = √Rq1
2 + Rq2

2, et Rqi la rugosité quadratique de la surface i dans la 

direction de glissement. L’évolution du coefficient de frottement et les phénomènes physiques 

associés sont différents selon la valeur de l’épaisseur réduite. La Figure 13 représente le coefficient de 

frottement selon les quatre principaux régimes de lubrification. C’est une courbe de Stribeck et elle est 

tracée ici en fonction de l’épaisseur de film réduite. Une définition pour chaque régime est donnée par 

la suite. 

 

Figure 13 : Mise en évidence des régimes de lubrification dans un contact. Représentation sur une courbe de 

Stribeck, tracée en fonction de l’épaisseur réduite 𝚲 du film de lubrifiant. 

▪ Régime limite 

La lubrification limite correspond au cas où la charge appliquée est totalement supportée par les 

aspérités de la surface des solides en contact. Par ailleurs, le frottement entre les deux surfaces n’est 

plus déterminé par la viscosité du lubrifiant mais dépend des propriétés physico-chimiques des 

surfaces et du lubrifiant [13,29]. Dans le cas des contacts sous haute pression, tels que les engrenages, 

les surfaces sont séparées par un film formé par réaction chimique des additifs présents dans le 
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lubrifiant, c’est le tribofilm [30]. En effet, sous l’effet de la pression et la température, des radicaux 

libres de souffre et phosphore réagissent avec le métal des surfaces et forment une nouvelle liaison 

chimique. Ces macromolécules sont alors liées aux surfaces et les protègent. Dans des conditions 

sévères, il peut se produire un arrachement de ces macromolécules et ainsi entrainer localement un 

contact direct (ou sec) entre les deux surfaces, ce qui mène à des dégradations rapides. Selon la revue 

bibliographique de Castro et Seabra [31], la valeur du coefficient de frottement en régime limite se 

situe entre 0,07 et 0,15. 

▪ Régime mixte 

Le régime mixte traduit une transition entre le régime limite et le régime EHD. Le coefficient de 

frottement diminue lorsque la vitesse ou la viscosité augmentent car l’épaisseur du film d’huile 

s’agrandit, séparant ainsi les surfaces et diminuant les contacts entre aspérités. En revanche, le produit 

vitesse × vicosité  n’est pas encore suffisant pour engendrer une pression dynamique qui assure 

complètement la portance de la charge, il persiste alors quelques contacts entre aspérités.  

▪ Régime EHD 

Le régime élasto-hydrodynamique (EHD) apparaît lorsque la pression hydrodynamique générée par 

l’entraînement du lubrifiant dans le contact est suffisante pour séparer totalement les deux surfaces. La 

charge est alors entièrement transmise à travers le lubrifiant. Dans le cas des contacts sous haute 

pression, tels que ceux des engrenages, la pression dans le film d’huile (de l’ordre du giga-Pascal,      

c-à-d. 10000 bars) accroît considérablement la valeur de la viscosité de l’huile. Si bien que, l’huile 

ainsi « rigidifiée » peut être considérée comme un troisième corps quasi-solide, en plus des deux 

surfaces. Dans ce cas, l’huile engendre des déformations élastiques sur les solides du même ordre de 

grandeur que l’épaisseur du film d’huile. Les propriétés élastiques des matériaux sont alors à prendre 

en compte [32]. De plus, pour ces niveaux de pression et de contrainte de cisaillement, le 

comportement de l’huile devient non-Newtonien, c’est-à-dire que la relation entre la contrainte de 

cisaillement et le taux de déformation n’est plus linéaire [33]. 

▪ Régime HD 

Le régime hydrodynamique est similaire au régime élasto-hydrodynamique à la différence que les 

hauteurs de film d’huile sont suffisamment importantes devant les déformations des solides élastiques. 

Les solides sont alors considérés comme indéformables. Ce régime n’existe pas dans les engrenages, il 

est seulement présent dans les paliers et butées hydrodynamiques. 

Une revue de l’ensemble des contacts d’engrenages présents dans la chaîne de puissance des 

hélicoptères a été effectuée. Cette revue montre que l’ensemble de ces contacts se situent dans le 

régime limite et le régime mixte. Il peut être noté que les engrenages situés aux entrées des boîtes de 

réduction principales (juste après les moteurs) tournent à une vitesse importante et ont des charges 

réduites. Les engrenages situés en sortie de boîte de réduction principale (au niveau du rotor) tournent 

à une faible vitesse et ont de forte charge. Par conséquent, les contacts situés aux entrées sont en 

moyenne en régime de lubrification mixte et les contacts situés à la sortie sont en moyenne en régime 

mixte et limite. Dans les boîtes de transmission arrières, le contact de la denture spiro-coniques est en 

régime de lubrification mixte. 

Afin de connaître les valeurs de coefficients de frottement qui peuvent être rencontrés dans les 

contacts des dentures des boîtes de transmission d'hélicoptères, il est proposé d’appliquer plusieurs 

formules analytiques de calcul du coefficient de frottement. Les coefficients de frottement seront 
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calculés sur la plage de fonctionnement usuelle des engrenages de boîte de transmission 

d’hélicoptères.  

Application des modèles permettant de calculer le coefficient de frottement 

Il existe plusieurs formules permettant de calculer la valeur du coefficient de frottement. Ces 

formules peuvent dépendre des conditions opératoires telles que la vitesse, l’effort normal, le rayon de 

courbure équivalent du contact, l’état de rugosité des surfaces et les propriétés physiques du lubrifiant. 

Une rapide revue de quelques formules notables est proposée : 

- La formule de coefficient de frottement moyen de Buckingham (1949) [34] découle de 

mesures de puissance effectuées sur des engrenages cylindriques droits tournant à de faibles 

vitesses (VT < 10 m/s) ; 

- La formule du coefficient de frottement instantané de Benedict et Kelley (1961) [35] est 

dérivée d’essais réalisés sur tribomètre bi-disques. Cette formule est très répandue et 

traditionnellement utilisée à titre de comparaison lors du développement de nouvelles 

formules. Il peut être noté que les essais ont été réalisés avec des surfaces dont la direction des 

stries d’usinage est parallèle à la vitesse de glissement et non perpendiculaire comme dans les 

engrenages. Egalement, la forme mathématique de la formule, en logarithme, donne des 

valeurs de coefficient de frottement qui tendent vers l’infini lorsque la vitesse de glissement 

tend vers zéro, c’est-à-dire au passage du point de roulement sans glissement. Cette formule 

est alors valable pour des slide-to-roll ratio (SRR) supérieurs à 20% ; 

- La formule empirique du coefficient de frottement moyen de Schlenk (1994) [36] est issue de 

larges campagnes de mesures réalisées à l’université de Munich sur tribomètre bi-disques. Elle 

est utilisée dans les rapports techniques ISO 14179-2 [3] et ISO 13989-1 [37] ; 

- Le modèle de coefficient de frottement instantané en régime mixte de Diab (2005) [38] est 

basé sur la mesure de quatre coefficients expérimentaux via une série de 2 × 27 essais sur 

tribomètre bi-disques. Ces essais permettent de caractériser le couple matériau-lubrifiant du 

contact. Ce modèle a la spécificité d’utiliser une base théorique pour distinguer les 

contributions des aspérités (régime limite) et du lubrifiant (régime EHD) dans le contact 

mixte. L’estimation de la charge réellement reprise par les aspérités se base sur la théorie de 

McCool [39]. L’aire de la surface de contact des aspérités est calculée avec la théorie de Mikic 

[40] ; 

- La formule de coefficient de frottement instantané de Xu et al. (2007) [41] est basée sur des 

résultats issus d’un code de calcul numérique pour engrenages cylindriques. Il comprend un 

modèle de distribution de charge, de frottement et de perte à l’engrènement. Il n’y a pas 

d’informations supplémentaires sur le domaine de validité des neufs coefficients numériques 

cités dans leurs travaux ; 

- Le modèle de coefficient de frottement moyen en régime mixte de Castro et Seabra (2008) 

[31] est basé sur des mesures de couple résistant sur banc FZG. La conception de ce modèle 

est analogue à celui de Diab, dans lequel les contributions des aspérités (régime limite) et du 

lubrifiant (régime EHD) sont séparées. Ici, la fonction de répartition des contributions est 

empirique. Les travaux de Schlenk ont été repris pour l’estimation du coefficient de frottement 

issu de la contribution du lubrifiant. 

Certaines expressions donnent un coefficient de frottement moyen et d’autres donnent un 

coefficient de frottement instantané le long de la ligne d’action. Afin de comparer toutes les 
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expressions entre elles, un coefficient de frottement moyen le long de la ligne d’action sera utilisé. Le 

coefficient de frottement moyen fmoy peut-être défini en reprenant l’équation (3) et en considérant le 

coefficient de frottement constant le long de la ligne d’action : 

  𝑃𝑠 =
1

𝑝𝑏
 𝑓𝑚𝑜𝑦 ∫ 𝑁(𝑥) × 𝑉𝑠(𝑥) d𝑥

𝐵

𝐴

 (16) 

puis, en combinant l’équation (16) et (3), l’expression du coefficient de frottement moyen est 

obtenue : 

  𝑓𝑚𝑜𝑦 =
∫ 𝑓(𝑥) × 𝑁(𝑥) × 𝑉𝑠(𝑥) d𝑥

𝐵

𝐴

∫ 𝑁(𝑥) × 𝑉𝑠(𝑥) d𝑥
𝐵

𝐴

 (17) 

Ainsi, il est maintenant possible de comparer les différentes expressions de la littérature. La Figure 

14 regroupe les coefficients de frottement moyens calculés dans le cas de l’engrenage FZG type C, 

pour une large gamme de vitesses de rotation allant de 10 à 20000 tr/min. Les données sont tracées en 

fonction de l’épaisseur de film réduite Λ. Mis à part le coefficient de frottement obtenu avec le modèle 

de Buckingham, les coefficients de frottement obtenus avec tous les autres modèles diminuent avec la 

vitesse, ce qui est en accord avec la littérature de la lubrification en régime mixte (1 < Λ < 3). 

- L’écart des valeurs du coefficient de frottement de Buckingham vis-à-vis des autres modèles 

peut s’expliquer car sa formule du coefficient de frottement est obtenue à partir de mesures de 

puissance globales d’un boîtier de réduction. Ainsi, sa formule est totalement empirique et ne 

se base pas sur les phénomènes physiques présents dans le contact. Ceci dans le but d’égaliser 

les pertes mesurées avec celles issues de sa formule de perte. De plus, en 1949 la composition 

des huiles et les états de surface des engrenages étaient vraisemblablement éloignés des huiles 

additivées et des engrenages superfinis d’aujourd’hui. 

- Les valeurs de coefficient de frottement de la formule issue des travaux numériques de Xu et 

al. sont faibles dans le régime limite. Le coefficient de frottement atteint la valeur de f = 0,05 

lorsque l’épaisseur de film réduite tend vers zéro. Cette valeur n’est pas cohérente avec les 

données de la littérature qui estiment que le coefficient de frottement limite se situe entre 0,07 

et 0,15. 

- Le modèle de Diab nécessite une série d’essais pour obtenir les quatre coefficients 

expérimentaux. Ici, les valeurs utilisées sont celles qu’a obtenu Diab durant ses travaux de 

thèse [42]. Ces valeurs correspondent à des contacts de denture d’engrenage pour l’industrie 

textile. 

Le domaine de valeurs d’épaisseur de film réduite présent dans les contacts des engrenages 

d’hélicoptère est reporté sur la Figure 14. Selon les différentes formules1, les valeurs de coefficients de 

frottement aux contacts des dentures dans les boîtes de transmission d’hélicoptères peuvent se situer 

en moyenne entre 0,03 et 0,07 pour des conditions de fonctionnement nominales. 

 

1 les formules issues des travaux de Buckingham et Xu et al. ne sont pas pris en compte pour les raisons 

évoquées sur cette page. 
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Figure 14 : Evolution du coefficient de frottement moyen calculé selon différentes formules. Application sur une 

denture FZG type C, 𝛀 = 𝟏𝟎 − 𝟐𝟎𝟎𝟎𝟎 tr/min,  𝐂 = 𝟏𝟑𝟓, 𝟓 N.m (𝐏𝐇𝐞𝐫𝐭𝐳.𝐦𝐚𝐱 = 𝟏, 𝟐 GPa), huile NATO-O 155 à 80°C. 

Cette brève revue du coefficient de frottement souligne la diversité des phénomènes physiques 

intervenants dans un contact. L’estimation d’un coefficient de frottement est alors délicate et nécessite 

généralement une étude à part entière, notamment dans le cas du régime mixte pour lequel les 

phénomènes liés au contact des aspérités cohabitent avec les phénomènes liés au cisaillement visqueux 

du film d’huile. La démarche pour estimer le coefficient de frottement des transmissions mécaniques 

lubrifiées par de l’huile est alors d’une part de caractériser les propriétés physiques de l’huile, 

notamment le comportement non-Newtonien, afin de décrire correctement le régime élasto-

hydrodynamique. D’autre part, il faut évaluer la valeur du coefficient de frottement limite, qui dépend 

fortement de la liaison physico-chimique qui se créer entre les solides et les additifs de l’huile. 

Ici, l’analyse du coefficient de frottement n’étant pas l’objet de cette étude, une simple valeur 

constante du coefficient de frottement est retenue par la suite. Il a été estimé précédemment que le 

coefficient de frottement dans les contacts aux engrenages des boîtes de transmission d’hélicoptère se 

situe entre 0,03 et 0,07 selon le régime de lubrification. 

2.4. CALCUL DE LA PERTE PAR FROTTEMENT D’UN COUPLE SPIRO-CONIQUE : APPLICATION A UNE 

BOITE DE TRANSMISSION ARRIERE D’HELICOPTERE 

Le cas de la rotation d’une BTA sans transmission de charge est traité ici. L’arbre de sortie du 

boîtier est débrayé du reste de la transmission, c’est-à-dire du rotor arrière ou d’un frein dans le cas 

d’un montage sur banc d’essai. Il est intéressant de calculer un cas de rotation sans transmission de 

charge car la majorité des essais analysés dans ce manuscrit sont dans ce cas. 

Des mesures de couple résistant d’une boîte de transmission arrière en rotation sans charge sont 

disponibles. Cette campagne d’essais est décrite en détail dans le troisième chapitre. Ici, le dispositif 

expérimental est représenté schématiquement sur la Figure 15. La puissance est directement calculée 

par le produit du couple mesuré par la vitesse mesurée. Cette puissance obtenue est égale à la somme 

des pertes au sein de la boîte de transmission (Figure 15), à savoir, dans ce cas, la perte des deux 

joints, des quatre roulements et du couple spiro-conique. La valeur de cette puissance est mesurée pour 

les conditions nominales sans charge, elle est nommée « Perte ». Bien que le boîtier ne transmette pas 

de puissance, il y a quand même une faible charge transmise à l’engrènement. Cette charge correspond 
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à la résistance des éléments sur l’arbre de sortie lorsqu’ils sont mis en rotation par le pignon d’entrée. 

Cette résistance provient de la perte par ventilation et par barbotage de la roue ainsi que la perte des 

roulements et du joint de sortie. Ces pertes ne sont pas connues à priori, seule la perte totale est 

mesurée. Afin de connaître la charge transmise et ainsi pouvoir calculer la perte par frottement à la 

denture, il est admis comme hypothèse que la puissance mécanique transmise à l’engrènement est 

égale à la perte totale de la BTA : Pméca = Perte. Cette hypothèse est conservatrice car, dans ce cas 

non chargé, la puissance mécanique transmise à l’engrènement est forcément inférieure aux pertes 

totales car les pertes générées sur l’arbre d’entrée ne sont pas transmises à l’engrènement. 

La perte par frottement est calculée pour des conditions de fonctionnement nominales avec (i) la 

méthode du rapport technique ISO 14179-2 [3] et (ii) la transformation de Tredgold [20]. Ces 

méthodes ont été présentées dans le paragraphe 2.2. La méthode des éléments finis n’a pas pu être 

utilisée, faute de ressources disponibles. Les pertes de puissances par frottement du couple spiro-

conique sont présentées dans la Figure 16. Quelle que soit la méthode utilisée, la perte par frottement 

représente au maximum 0,9% des pertes totales de la boîte de transmission. Les pertes par frottement à 

la denture sont donc négligeables lorsque la boîte de transmission est en rotation sans charge. 

 

Figure 15 : Schéma du dispositif expérimental de mesure de la perte d’une boîte de transmission arrière non 

chargée. 

 

Figure 16 : Perte par frottement du couple spiro-conique d’une boîte de transmission arrière en rotation sans 

charge. La perte est calculée selon la méthode du rapport technique ISO 1479-2 [3] et celle de la transformation de 

Tredgold [20]. La perte de la perte par frottement est adimensionnée par la puissance mécanique transmise.   
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3. PERTE PAR VENTILATION 

3.1. DESCRIPTION 

La perte par ventilation est issue de la résistance du fluide qui s’oppose au mouvement d’un corps. 

Dans le cas des boîtes de transmission, la perte par ventilation est alors la puissance nécessaire pour 

entrainer le fluide environnant les pièces en mouvement, telles que les engrenages en rotation. Le 

fluide est généralement de l’air ou un brouillard composé d’air et d’huile. Ce phénomène fait partie 

des pertes indépendantes de la charge transmise et peut être majoritaire dans les cas d’application à 

grande vitesse [5,43]. Il est couramment admis que ces pertes sont très importantes lorsque les vitesses 

périphériques des engrenages dépassent 50 m/s [5,44,45]. En plus de la vitesse, la géométrie des 

engrenages joue un rôle majeur. La configuration du carter et la présence d’obstacles peut également 

avoir une influence sur la perte. 

 

Figure 17 : Représentation de l’origine de la trainée sur une roue dentée. 

La première étude conséquente sur la perte par ventilation des engrenages a été effectuée en 1984 

par Dawson [6]. Celui-ci a mesuré le couple résistant de plusieurs engrenages cylindriques de grande 

taille, à denture droite ou hélicoïdale, et en rotation jusqu’à des vitesses périphériques de 50 m/s. Le 

diamètre de pied des engrenages testés est de 300 à 1160 mm, la largeur varie de 32 à 543 mm et le 

module de denture de 2 à 24 mm. Grâce à des mesures de couple résistant des faces d’engrenage 

seules (Figure 17) et ensuite de la roue dentée complète, il a pu montrer que les dents jouent un rôle 

majeur dans la génération de perte par ventilation. La perte générée par la denture peut représenter 

90% de la perte totale d’une roue dentée, qui comprend également la perte des faces. Plus tard, cette 

expérience a été reproduite par Winfree [46], cette fois-ci sur une roue spiro-conique. La roue a un 

diamètre de 381 mm et la vitesse périphérique maximale est de 130 m/s. Winfree observe une chute de 

la perte par ventilation de 78% lorsqu’il bouche les extrémités intérieures et extérieures des dents de la 

roue spiro-conique avec du ruban adhésif. Ceci confirme les observations antérieures de Dawson sur 

les engrenages cylindriques. Ainsi, la perte par ventilation est traditionnellement décomposée en une 

contribution de la denture d’une part, et des deux faces de la roue dentée d’autre part (Figure 17). La 

perte totale par ventilation évolue avec la vitesse élevée à une puissance comprise entre 2,8 et 3 selon 

la proportion d’une contribution par rapport à l’autre, avec Pventil ∝ VT
2,8−3 [5,6,44,47,48] où Pventil 

est la perte de puissance par ventilation et VT la vitesse tangentielle de la roue dentée. En effet, la 

contribution liée à la denture est classiquement proportionnelle à la vitesse à la puissance 3, alors que 

la contribution des deux faces se trouve être proportionnelle à la vitesse à la puissance 2,8 [1]. 
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Une décomposition de la sorte permet, en outre, de séparer les deux phénomènes physiques à 

l’origine de la perte par ventilation : la trainée de pression (ou de forme) et la trainée de frottement (ou 

visqueuse). La contribution de la denture provient principalement de la trainée de pression, qui est liée 

à la forme des dents et aux différences de pression qu’elle génère (Figure 17). La contribution des 

faces provient de la trainée de frottement, c’est-à-dire du cisaillement visqueux qui s’opère dans le 

fluide entrainé par les faces de la roue. L’importance d’une contribution vis-à-vis de l’autre dépend 

principalement de la taille des dents proportionnellement à la taille de l’engrenage. Le module de 

denture m = D Z⁄  et le rapport de la largeur de dent par rapport au diamètre b D⁄  permettent de bien 

décrire cette caractéristique. Ces deux sources de trainée ont récemment pu être calculées grâce aux 

simulations numériques CFD. Une étude numérique sur des roues dentées cylindriques droites a été 

menée par Hill et al. [49]. Les résultats numériques ont montré que la trainée de frottement est faible 

devant la trainée de pression. En règle générale, la perte par trainée de pression représente l’essentiel 

de la perte par ventilation des engrenages. Une attention particulière doit alors être portée sur la forme 

des dents. 

Dawson a également observé que la forme et la distance du carter ont un impact notable sur les 

pertes par ventilation. Il utilise un coefficient multiplicateur dans sa formule de calcul des pertes, qui 

vaut 1 lorsque l’engrenage tourne à l’air libre et entre 0,5 et 0,6 lorsque l’engrenage tourne dans un 

carter ajusté. Ces résultats révèlent l’influence de la forme que prennent les écoulements aux abords du 

mobile en rotation et de leur influence directe sur le couple résistant. Plus tard, et encore une fois à 

l’aide de simulations numérique, les travaux de Hill et al. [49] et Marchesse et al. [50] ont révélé la 

forme des écoulements aux abords d’une roue dentée cylindrique droite. Bien que la géométrie de la 

roue dentée puisse se réduire à une géométrie plane par le biais de la symétrie dans la largeur, les 

écoulements, eux, sont fortement tridimensionnels. En effet, le fluide est d’abord aspiré axialement par 

l’espace inter-dent, aux extrémités de part et d’autres de la denture, puis il est ensuite expulsé 

radialement par les effets centrifuges (Figure 18). Ces résultats confirment les hypothèses qu’avait 

émises Dawson concernant le sens des écoulements autour des engrenages cylindriques [6]. 

 

Figure 18 : Lignes de courant et régions de haute pression simulées par la méthode CFD (d’après Hill et al. [49]). 

Les expériences de Winfree [46], dans lesquels les espaces inter-dent aux extrémités de part et 

d’autres la denture sont bouchés, mettent en évidence une chute substantielle de la valeur de la perte 

de puissance par ventilation. Ceci peut s’expliquer car le débit de fluide expulsé par la denture est 

coupé à la racine, c’est-à-dire dans les zones d’aspiration axiales de part et d’autres de la denture. Ces 

observations incitent à utiliser des parois de part et d’autres de la denture, et séparées d’un jeu axial, 

afin de réduire efficacement les pertes par ventilation. 
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Plusieurs études traitent de l’influence d’obstacles à proximité d’un engrenage en rotation. Des 

flasques et déflecteurs peuvent être utilisés pour modifier la valeur du jeu entre le mobile et les parois. 

Les déflecteurs circulaires sont des plaques placées en périphérie de la denture et permettent de réduire 

le jeu radial. Les flasques sont des plaques placées de part et d’autre des faces de l’engrenage de sorte 

à réduire le jeu axial, comme représenté dans la Figure 19. En ce qui concerne les déflecteurs, 

certaines études pointent une influence modérée [51,52] ou bien importante [48] sur la perte par 

ventilation. Les études employant des flasques mettent en évidence une réduction importante des 

pertes lorsque le jeu axial entre la roue dentée et les flasques est suffisamment réduit [42,45,50,53]. 

Lord [48] observe un comportement contradictoire avec les études précédentes, il ne relève pas 

d’influence du jeu axial sur les pertes par ventilation lorsqu’il fait varier le jeu Ja de 1 à 10 mm. Ceci 

peut s’expliquer car il utilise dans ces expériences une denture de faible module (m = 1 mm). La 

hauteur des dents ne serait alors pas suffisamment élevée pour créer le type d’écoulement avec le 

phénomène d’aspiration axiale, montré en Figure 18. En somme, la revue de la littérature souligne que 

des parois à proximité d’un engrenage en rotation peuvent avoir un effet de réduction des pertes par 

ventilation. Par conséquent, durant l’investigation qui est présentée par la suite, une étude de l’impact 

de parois sur les pertes sera réalisée. 

 

Figure 19 : Schéma d’une roue avec déflecteurs (à gauche) et d’une roue avec flasques (à droite). 

Enfin, bien que l’environnement des boîtes de transmission soit souvent un brouillard composé 

d’air et d’huile, très peu d’études traitent de l’influence de ce mélange diphasique sur les pertes par 

ventilation. Handschuh et Hurrell [43] ont mesuré la perte par ventilation d’un engrenage cylindrique. 

Lorsqu’ils mettent en marche la lubrification, la perte augmente de 50%. Ces pertes additionnelles 

pourraient être liées au changement de propriétés physiques du fluide environnant, qui se charge en 

gouttes d’huile et devient ainsi plus dense. Dans la mesure où il y a très peu d’informations 

disponibles dans la littérature, une partie de la réflexion présentée par la suite concernera l’influence 

du brouillard d’huile sur les pertes par ventilation. 

3.2. PRESENTATION DES MODELES BASES SUR DES APPROCHES DIFFERENTES 

Modèles basés sur des approches expérimentales 

Historiquement, de nombreuses études expérimentales ont été menées dans le but de quantifier les 

pertes par ventilation. Plusieurs formules empiriques ont été proposées. La plupart des formules se 

basent sur une analyse simplifiée de l’écoulement, c’est le cas de la formule de Dawson. 
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▪ Modèle de Dawson (1984) [6] 

La perte est décomposée en une contribution des deux faces de l’engrenage et une contribution de 

la denture : 

 ┌ ─ faces ─ ┐┌ ── denture ── ┐  

  𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙 = Ω2,9(0,16 × 𝐷𝑓
3,9 + 𝐷𝑓

2,9 𝑏0,75 𝑚1,15) × 10−20 𝛷 𝜆 (18) 

avec Ω la vitesse de rotation de la roue dentée en [tr/min], Df le diamètre de pied, Φ est un paramètre 

représentatif de l’atmosphère chargée d’huile et égal à 1 pour une atmosphère d’air pur. Enfin, λ est un 

paramètre dépendant du confinement de l’engrenage dans le carter, ce paramètre est égal à 1 pour un 

engrenage sans carter et est classiquement compris entre 0,5 et 0,7 pour un engrenage tournant dans un 

carter. Il peut être souligné que cette formule reprend les grandeurs physiques principales mises en 

évidence dans la revue de la littérature. La vitesse tangentielle est exprimée via le produit de la vitesse 

de rotation par le diamètre de pied. La puissance de 2,9 sur la vitesse est cohérente avec les valeurs de 

la littérature. La taille de la denture est représentée par la largeur et le module de denture. 

Par ailleurs, la majorité des formules basées sur une analyse simplifiée des écoulements sont 

exprimées en fonction d'un coefficient adimensionné Cm.ventil. Ce coefficient vient de l’équation de la 

force de trainée exprimée par von Kármán [1] et écrite ci-dessous : 

  𝐹 =
1

2
𝜌𝐴𝑈2𝐶𝑥 (19) 

où F est la force de traînée, ρ est la masse volumique du fluide, A l’aire de référence, U la vitesse de 

référence et Cx le coefficient de force de trainée adimensionné. Cette formule a été adaptée dans le cas 

du phénomène de ventilation pour la première fois en 1960 par Daily et Nece [54] et peut être réécrite 

comme la perte de puissance d'un mobile en rotation dans un milieu homogène : 

  𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙 =
1

2
𝜌𝑆𝜔3𝑅3𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙 (20) 

où S est une aire de référence dont la définition varie selon les études, ω est la vitesse de rotation du 

mobile et R est le rayon du mobile. L’expression du coefficient de couple adimensionné Cm.ventil est 

déduite à partir de l’équation de quantité de mouvement de Navier-Stokes transformée afin de faire 

apparaître des grandeurs sans dimension. L’équation  (21) est exprimée en régime permanent. 

  𝜌̃(𝑢̃ ⋅ 𝛻)𝑢̃ =
1

𝛾𝑀2
𝛻𝑝̃ −

1

𝑅𝑒
𝛻2𝑢̃ +

1

𝐹𝑟2
𝜌̃𝑓 (21) 

où les tildes indiquent les grandeurs adimensionnées, γ  est le coefficient adiabatique et f  est 

l’accélération due aux forces de volume de telle sorte que f̃ = f g⁄ . Le nombre de Mach (M) traduit les 

effets de compressibilité. Certaines études sur la perte par ventilation d’engrenages en rotation à hautes 

vitesses soulignent d’éventuels effets de compressibilité [45,49] pour des nombres de Mach supérieurs 

à 0,3, c’est-à-dire pour des vitesses périphériques supérieures à 100 2  m/s. Ces effets ont pour 

conséquence d’accroitre la perte par ventilation. Dans la présente étude, le nombre de Mach ne 

 

2 Pour un environnement composé d’air pur à température ambiante. 
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dépassera pas 0,17, les effets de compressibilité sont alors écartés. Le nombre de Reynolds (Re) 

représente le rapport des forces d’inertie et des forces visqueuses exercées sur une particule fluide. Des 

études sur une roue spiro-conique [55,56] et une autre sur une roue cylindrique droite [57] ont 

soulignées une faible influence du nombre de Reynolds sur les pertes par ventilation. Les effets 

d’inertie semblent donc prépondérants devant les effets visqueux. Cette hypothèse sera vérifiée par la 

suite, dans le deuxième chapitre. Enfin, le nombre de Froude (Fr) est le rapport des forces d’inertie sur 

les forces de gravité. Sur la base de ces différents nombres sans dimension, des expressions semi-

empiriques du coefficient de couple adimensionné Cm.ventil  sont établies grâce à des données 

expérimentales. 

▪ Modèle de Diab et al. (2004) [5] 

Ce modèle de Diab est basé sur l’analyse simplifiée des écoulements aux abords de la denture. 

Diab a mesuré le couple résistant de cinq roues dentées cylindriques dont les caractéristiques sont 

affichées dans le Tableau 1. 

Tableau 1 : Caractéristiques géométriques des engrenages utilisés par Diab [5] 

Désignation Dp [mm] m [mm] Z b [mm] αn [°] β [°] 

Roue n°1 288 4 72 30 20 0 

Roue n°2 144 4 36 30 20 0 

Roue n°3 144 4 36 60 20 0 

Roue n°4 144 6 24 60 20 0 

Roue n°5 288 4 72 30 20 15 

 

Comme Dawson, Diab décompose la perte par ventilation en une contribution des dents et une 

contribution des faces de l’engrenage. Ici la surface de référence S est égale au carré du rayon primitif. 

  𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙 =
1

2
𝜌𝑅𝑝

5𝜔3𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙 (22) 

  𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙 = 2 × 𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙.𝑓𝑎𝑐𝑒 + 𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙.𝑑𝑒𝑛𝑡𝑢𝑟𝑒 (23) 

Le couple adimensionné d’une face est issu de l’intégrale de la force de trainée élémentaire sur la 

surface d’un disque. Cette formule prend en compte le passage éventuel du régime laminaire au 

régime turbulent. 

  𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙.𝑓𝑎𝑐𝑒 =
2 𝑛1 𝜋

5 − 2 𝑚1

1

𝑅𝑒∗
𝑚1 (

𝑅∗

𝑅𝑝
)

5

+
2 𝑛2 𝜋

5 − 2 𝑚2
[

1

𝑅𝑒𝑚2
−

1

𝑅𝑒∗
𝑚2 (

𝑅∗

𝑅𝑝
)

5

] (24) 

avec n1 = 1,293 et m1 = 0,5 des coefficients pour le régime laminaire, n2 = 0,074 et m2 = 0,2 des 

coefficients pour le régime turbulent, Re∗ = 3 × 105  le nombre de Reynolds critique de transition 

entre le régime laminaire et turbulent et R∗ = √μRe∗ ρω⁄  le rayon critique pour lequel le régime 

d’écoulement passe du régime laminaire au régime turbulent. Cette formule est cohérente avec les 

remarques précédentes concernant la nature de la perte par ventilation générée par les faces d’un 

engrenage. La perte des faces provient de la trainée de frottement (ou visqueuse), dans laquelle la 

viscosité a une grande influence. Ici elle est prise en compte dans le nombre de Reynolds. De plus, 
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pour un régime turbulent, la perte par ventilation des faces évolue bien avec la vitesse à une puissance 

égale à 2,8. 

Le couple adimensionné de la denture est de la forme suivante : 

  𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙.𝑑𝑒𝑛𝑡𝑢𝑟𝑒 = 𝜉
𝑍

4

𝑏

𝑅𝑝
(1 + 2

1 + 𝑥

𝑍
)

4

(1 − 𝑐𝑜𝑠𝜙)(1 + 𝑐𝑜𝑠𝜙)3(1 − 𝑠𝑖𝑛2𝛽) (25) 

avec ξ un coefficient dépendant de la présence d’obstacles aux abords de la roue dentée, ξ = 1 s’il n’y 

a pas d’obstacles, x est le coefficient de déport de denture, β est l’angle d’hélice, et ϕ est un paramètre 

dont la formule est la suivante : 

  𝜙 = [
𝜋

𝑍
+ 2(𝑖𝑛𝑣(𝛼) − 𝑖𝑛𝑣(𝛼𝑎))] + 2 

𝑅𝑎

𝑅𝑏
 𝑖𝑛𝑣(𝛼𝑎) (26) 

  𝛼𝑎 = 𝑐𝑜𝑠−1 (
𝑅𝑏

𝑅𝑎
) (27) 

avec αa l’angle de pression en tête de dent, Rb le rayon de base et Ra le rayon de tête de la roue dentée 

tels que représentés dans la Figure 20. Il peut être noté que la formule du couple adimensionné 

Cm.ventil.denture ne dépend pas de nombres sans dimension propres à l’écoulement, tels que le nombre 

de Mach, Reynolds ou Froude, mais qu’il dépend seulement des caractéristiques géométriques de la 

roue dentée. Ceci s’explique car cette perte est issue de la trainée de pression qui résulte de la forme 

des dents. La perte par ventilation de la denture évolue bien avec la vitesse à une puissance égale à 3. 

 

Figure 20 : Schéma des principaux paramètres de géométrie et d’engrènement d’un couple pignon-roue. 

Ce modèle de Diab présente des similarités avec celui proposé par Dawson. Les deux modèles sont 

issues d’une analyse simplifiée des écoulements autour de l’engrenage. Dans le modèle de Diab, la 

taille des dents est prise en compte avec la largeur de denture et le nombre de dent. Ce modèle étant 

établi sur l’expression d’un effort de trainée, la masse volumique du fluide est directement incluse 

dans la pression dynamique 1 2⁄ ρV2, contrairement au modèle de Dawson qui utilisait un coefficient 

empirique Φ. L’influence de proches parois est ici modélisée par le coefficient ξ dont l’expression 

résulte d’une série d’essais en présence de flasques positionnées à plusieurs jeu axiaux Ja. 

Modèles basés sur des approches numériques CFD 

Les approches numériques majoritairement utilisées pour la simulation d’un problème de 

ventilation dans un milieu monophasique comme de l’air sont les approches eulériennes basées sur les 

équations de Navier-Stokes. Ces méthodes permettent d’obtenir des solutions quelle que soit la 

configuration et impliquent les équations de conservation de la masse et le bilan de quantité de 

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



Chapitre 1 : Revue bibliographique 

 

 

 

49 

 

mouvement. Elles sont basées pour certaines sur une modélisation de la turbulence. Dans ce type 

d’approche, les effets de la turbulence sont introduits par l’addition de la viscosité turbulente μT , 

proposée par Boussinesq en 1877 [58], à la viscosité “moléculaire” μ . Le bilan de quantité de 

mouvement selon x s’écrit alors : 

  𝜌 (𝑢
𝜕𝑢

𝜕𝑥
+ 𝜐

𝜕𝑢

𝜕𝑦
) = −

𝜕𝑝

𝜕𝑥
+ (𝜇 + 𝜇𝑇)

𝜕2𝑢

𝜕𝑦2
 (28) 

où u est la vitesse selon x, υ la vitesse selon y et p la pression. Les différents paramètres de vitesse et 

pression sont des valeurs moyennes. La turbulence est mise de côté pour ne s’intéresser qu’à 

l’écoulement moyen, ce sont les approches RANS (Reynolds-Averaged Navier-Stokes). La difficulté 

réside dans l’estimation de la valeur locale de la viscosité turbulente. Pour cela, il existe différents 

modèles de turbulence, les plus utilisés étant les modèles à deux équations de transport : k −  ε [59] et 

SST k −  ω [60].  

Les études numériques ont l’avantage de mettre en évidence la forme des écoulements. Ainsi, il a 

été montré (section 3.1) que l’écoulement autour d’un engrenage en rotation est tridimensionnel. Pour 

cette raison, la plupart des études CFD sont réalisées en trois dimensions. Les simulations montrent 

toutes une bonne cohérence avec les données expérimentales [2,49,50,52,53,56,57,61–64], ce qui 

montre que ce type de problème monophasique est bien reproduit par les méthodes RANS. 

Cependant, la principale limitation des approches eulériennes est le maillage complexe et 

transitoire. En effet, afin d’avoir un maillage adapté aux gradients des grandeurs physiques étudiées, 

telles que la vitesse et la pression, le maillage doit être raffiné dans la zone à proximité des parois. En 

ce qui concerne la zone de la denture, la méthode du maillage statique dans un repère tournant (Frozen 

Rotor) ou bien la méthode de maillage glissant peuvent être utilisées dans le cas de l’étude d’un 

pignon seul. Le maillage se complexifie dans le cas d’un couple pignon-roue car d’une part il y a 

localement à l’engrènement de très faibles volumes de fluide contenus entre les dents et d’autre part le 

maillage est transitoire du fait de la rotation de l’engrenage. Ainsi, des méthodes de maillage en 

mouvement et/ou à géométrie variable sont couramment utilisées, telles que la méthode de 

chevauchement de maillage ou bien la méthode de re-maillage dynamique [65]. Malgré ces méthodes, 

les calculs actuels nécessitent un travail en amont sur la géométrie du couple pignon-roue afin, d’une 

part, d’assurer la continuité du domaine fluide (pas de contact aux flancs de dentures) et, d’autre part, 

d’augmenter l’espace inter-dent. La Figure 21 regroupe différentes modifications géométriques. Les 

plus couramment utilisées sont la modification de l’épaisseur de dent (e) et la réduction 

proportionnelle de l’échelle (f). La Figure 22 présente une image d’un maillage avec la méthode de 

remaillage dynamique et une modification de la géométrie de denture par réduction de l’épaisseur de 

dent. 
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Figure 21 : Méthodes de modélisation du couple pignon-roue pour obtenir un maillage continu du domaine fluide.  

 

Figure 22 : Remaillage globale dû au passage successif des dents (d’après Concli et Gorla [65]). 

▪ Modèle de Pallas et al. (2012) [2] 

Le modèle semi-analytique de Pallas se base sur les travaux de Diab. Il y ait ajouté une analyse 

approfondie des écoulements autour de la denture, grâce à une série de calculs CFD. Cette analyse a 

permis d’effectuer une analogie avec les écoulements présents dans les pompes centrifuges. Dans les 

deux cas, le débit de fluide est aspiré axialement pour être ensuite expulsé radialement (Figure 18). 

Ainsi, les équations décrivant le fonctionnement de ces pompes ont pu être réemployées et adaptées au 

cas des engrenages cylindriques droits. Le modèle permet de calculer le débit volumétrique expulsé 

par les dents : 

  𝑄𝑣 = 𝐾1 × 𝑍 × 𝐻𝑑𝑒𝑛𝑡 × 𝑏 × 𝜔 (29) 

avec Qv le débit volumique expulsé par les dents et K1 une valeur obtenue par simulation numérique, 

cette valeur peut dépendre de la roue et est égale en moyenne à K1 = 5,11 × 10−3 m pour les dentures 
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cylindriques droites utilisées (Tableau 1). D’autre part, la perte par ventilation peut ensuite être 

calculée par une formule dérivée de la théorie des pompes centrifuges, et adaptée au cas des dentures 

droites : 

  𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙.𝑑𝑒𝑛𝑡𝑢𝑟𝑒 = 𝜌𝑄𝑣𝑉𝑇 (𝑉𝑇 −
𝑄𝑣  𝑡𝑎𝑛(𝛼𝑎)

𝑆é𝑗é𝑐
) (30) 

  𝛼𝑎 = 𝑐𝑜𝑠−1 (
𝑅𝑏

𝑅𝑎
) (31) 

  𝑆é𝑗é𝑐 = 𝑚 𝑍 
𝑍 + 2

2
 𝑏 (

𝜋

𝑍
− 2[𝑖𝑛𝑣(𝛼) − 𝑖𝑛𝑣(𝛼𝑎)]) (32) 

avec αa l’angle de pression en tête de dent et Séjéc l’aire de la surface d’éjection du débit Qv et m le 

module de denture. Rb est le rayon de base et Ra le rayon de tête de la roue dentée tels que représentés 

dans la Figure 20. 

3.3. APPLICATION DES MODELES DE CALCUL DE PERTE PAR VENTILATION 

La Figure 23 rassemble la perte par ventilation mesurée et calculée selon les modèles de Dawson 

[6], Diab et al. [5] et Pallas et al. [2] pour trois roues dentées utilisées dans les travaux de Diab et al. 

(Tableau 1). L’écart relatif moyen sur les trois roues dentées entre la valeur de la perte mesurée et la 

perte numérique est de 6%, 13% et 40% pour les modèles de Pallas et al., Diab et al. et Dawson 

respectivement. Le modèle de Pallas et al. est celui qui se rapproche le plus, en moyenne, de la perte 

mesurée pour les trois roues. Ce résultat était attendu dans la mesure où ce modèle est basé sur une 

étude spécifique des écoulements présents dans les engrenages cylindriques. Toutefois, il peut être 

noté que, même les modèles basés sur une analyse simplifiée, tels que celui de Diab et al. et Dawson 

donnent des valeurs de perte cohérentes pour les trois roues dentées. C’est ce type d’approche qui sera 

alors employée dans la présente étude. 

 

Figure 23 : Comparaison de la perte par ventilation expérimentale et numérique obtenue par les modèles de 

Dawson, Diab et al. et Pallas et al.. Roues n°2, 3 et 4, 𝛚 = 𝟏𝟐𝟎𝟎 𝐫𝐚𝐝/𝐬, air à 40°C. 
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3.4. CAS DES ENGRENAGES SPIRO-CONIQUES 

Peu de travaux existent sur la ventilation des engrenages spiro-coniques, ces travaux sont 

généralement liés aux applications des turboréacteurs d’avion. En effet, dans la boîte de transmission 

intermédiaire, il y a deux couples spiro-coniques tournants à haute vitesse et faiblement chargés, les 

pertes par ventilation sont alors notables. Ces différents travaux n’ont, en revanche, pas abouti à 

l’élaboration de modèles de pertes par ventilation. Cependant certaines caractéristiques spécifiques 

aux engrenages coniques peuvent être soulignées. 

Parmi les travaux réalisés par Winfree [46], il y a notamment une étude sur les configurations de 

carénages  dans le but d’établir des règles de conception. Il établit que les roues spiro-coniques doivent 

être carénées lorsque les vitesses périphériques dépassent 51 m/s. Cette vitesse se trouve être la vitesse 

maximale qui peut être rencontrée sur les engrenages spiro-coniques des hélicoptères. Selon 

l’expérience de Winfree, les pertes par ventilation ne seront alors pas suffisamment réduites pour 

justifier l’emploi de carénages. Une étude de l’influence de parois sur les pertes sera réalisée afin de 

vérifier cette remarque. 

D’autre part, Winfree remarque que le fluide est aspiré par l’intérieur de la denture et expulsé à 

l’extérieur, comme représenté sur la Figure 24. 

 

Figure 24 : Représentation de lignes de courants autour d’une roue spiro-conique gauche en rotation antihoraire. 

Selon la direction du sens de rotation, horaire ou antihoraire, les dents peuvent être orientées avec 

une courbure de forme convexe ou concave vis-à-vis de la direction de la vitesse tangentielle. Cette 

caractéristique est d’autant plus prononcée que l’angle de spirale β est grand (Figure 24). Winfree 

n’observe pas d’évolution sur la valeur de la perte de puissance selon le sens de rotation. Ce résultat 

est contraire aux expériences de Johnson et al. [55] qui notent une augmentation de la perte de l’ordre 

de 25% lorsque le sens de rotation passe d’antihoraire à horaire avec une roue gauche (comme la 

denture de la Figure 24). Toujours selon ces auteurs, cette augmentation de perte n’apparait plus 

lorsque la roue dentée est entourée d’un carénage ajusté. Ce contraste entre les deux études pourrait 

s’expliquer car l’angle de spirale β de la roue de Johnson et al. est plus important que celui de la roue 

de Winfree. Par conséquent, l’effet du changement de sens de rotation vis-à-vis de l’angle de spirale 

est plus important sur la roue de Johnson et al.3. Dans le cas des boîtes de transmissions arrière 

 

3 La valeur de l’angle d’hélice a été estimée visuellement car aucune des deux études ne mentionne la valeur. 
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d’hélicoptères, une règle de conception spécifie un sens de rotation en particulier. En effet, 

l’orientation de la denture vis-à-vis du sens de rotation est telle que les dents écopent l’huile du bain 

d’huile (à l’image des aubes de turbine Pelton par exemple). Par conséquent, seul un sens de rotation 

sera étudié durant cette étude. 

Dans sa thèse, Webb [66] a réalisé des simulations numériques des écoulements autour de roues 

spiro-coniques. Dans son étude paramétrique sur les pertes par ventilation, il trouve notamment que 

l’angle de face δ (Figure 12) a une influence sur les pertes, telle que lorsque l’angle de face diminue, 

les pertes par ventilation augmentent. 

Dans la mesure où il n’y a pas de modèle de pertes par ventilation existants pour les engrenages 

spiro-coniques, le modèle de perte développé dans ce manuscrit se basera sur une analyse simplifiée 

des écoulements autour de la denture, telle que les modèles de Dawson et Diab et al., qui fournissent 

déjà de bons résultats. 

4. PERTE PAR BARBOTAGE 

4.1. DESCRIPTION 

La lubrification par barbotage est la méthode la plus courante et la plus économique pour assurer la 

circulation du lubrifiant dans une boîte de transmission. Cette méthode est utilisée dès lors que les 

vitesses périphériques des éléments immergées dans le bain d’huile restent modérées (réducteurs 

industriels, éoliennes, boîtes de vitesses automobiles, boîtes de transmission intermédiaires et arrières 

d’hélicoptères, etc.). Le principe de la lubrification par barbotage est relativement simple puisqu’il 

s’agit de profiter de la rotation des éléments mécaniques de la boîte, et notamment des roues dentées, 

afin de mettre en mouvement le lubrifiant. Etant donné le confinement dans une boîte de transmission, 

si les projections n’atteignent pas l’ensemble des contacts à lubrifier, alors l’architecture du carter et 

des pièces en mouvement peuvent être conçues de manière à orienter ou acheminer les projections 

d’huiles. 

 

Figure 25 : Schéma des paramètres géométriques d’une roue dentée lubrifiée par bain d’huile. 

Le niveau d’immersion d’huile est souvent défini comme le rapport adimensionné de la hauteur 

d’immersion du mobile dans le bain et du rayon du mobile h/R  (Figure 25). Cette hauteur 

adimensionnée est un paramètre influant au premier ordre sur les pertes. Durant la conception d’une 

boîte de transmission, la valeur de la hauteur d’immersion des pignons, et plus généralement la valeur 

du volume d’huile, est déterminée en dernière phase de conception. C’est le paramètre d’ajustement 

principal pour diminuer les pertes par barbotage. En effet, le juste milieu doit être trouvé entre la 

réduction des pertes et le maintien d’une lubrification et d’un refroidissement suffisant des 
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composants. Dans les hélicoptères, cette hauteur d’immersion relative est classiquement comprise 

entre h R⁄ = 0,02 et h R⁄ = 0,40.  

Le phénomène de barbotage est complexe puisqu’il implique la présence de deux phases, en 

général l’air et l’huile, séparées par une surface-libre, contrairement au phénomène de ventilation. 

Régimes d’écoulements 

En 1975, Terekhov [10] a effectué une vaste campagne de mesure du couple de barbotage 

d’engrenages cylindriques droits de module entre 2 et 8 mm. Les huiles utilisées ont de hautes 

viscosités (20 < ν < 2000 cSt) et les vitesses de rotation sont modérées. Il observe une dépendance 

du couple de trainée avec la nature du régime d’écoulement dans le bain d’huile. Il distingue trois 

régimes d’écoulement séparés par un nombre de Reynolds : un régime laminaire, un régime de 

transition et un régime turbulent. Le nombre de Reynolds permet de décrire la proportion des effets 

d’inertie par rapport aux effets visqueux. Le régime laminaire est caractérisé par de faibles nombres de 

Reynolds, c’est un régime d’écoulement où les effets visqueux sont prépondérants devant les effets 

d’inertie et inversement pour le régime turbulent qui est caractérisé par des nombres de Reynolds 

élevés. Par exemple, Terekhov trouve que dans le régime laminaire le couple résistant de barbotage 

évolue avec la viscosité à la puissance 0,6 alors que dans le régime turbulent le couple évolue avec la 

viscosité à une puissance réduite à 0,3. Plus tard, en 2011, les travaux de Changenet et al. [4], toujours 

sur le barbotage d’engrenages cylindriques, permettent d’explorer des nombres de Reynolds plus 

élevées. Ceci est possible grâce à l’utilisation d’huiles moins visqueuses (8 < ν < 150 cSt) et de 

vitesses plus importantes (VT = 58 m/s) que celles des expériences de Terekhov. Il a été observé qu’à 

partir d’une valeur du nombre de Reynolds suffisamment élevée (Rec > 4000), la viscosité de l’huile 

n’a plus d’influence sur le couple de barbotage. 

Il ressort de ces investigations que le régime d’écoulement dans le bain d’huile est un élément 

important à déterminer pour la caractérisation du couple résistant de barbotage. Selon le régime 

d’écoulement, les phénomènes physiques mis en jeu sont différents et il en découle une dépendance 

plus ou moins importante à certaines grandeurs physiques telles que la viscosité de l’huile. 

Influence de la denture 

Il ressort des études précédentes que seules les dimensions extérieures des engrenages, telles que le 

diamètre et la largeur, ont une influence au premier ordre sur les pertes par barbotage. En effet, en 

1975 Terekhov [10] conclue à la suite de ces expériences que le module de denture n’a pratiquement 

pas d’effet sur les pertes. En 2011, Changenet et al. [4] mesurent le couple résistant de huit roues 

dentées cylindriques droites de module entre 1,5 et 5 mm et d’un disque en rotation. Ils observent 

expérimentalement qu’un disque cylindrique de mêmes dimensions extérieures (i.e. diamètre et 

largeur) qu’une roue dentée cylindrique génère des pertes similaires. Également, en 2017, Laruelle et 

al. [67] mesurent le couple résistant de quatre roues spiro-coniques de module égal à m ≈ 3 mm et de 

deux cônes lisses équivalents. Les huiles utilisées ont des valeurs de viscosité moyennes (35 < ν <

220 cSt) et les vitesses sont modérées (VT = 20 m/s). Ils observent le même phénomène sur des 

engrenages spiro-coniques, c’est-à-dire que le diamètre extérieur influe au premier ordre sur les pertes 

alors que le module et le nombre de dents influent au second ordre. 

Ces résultats sont contrastés par ceux de Polly et al. [9]. Ces derniers ont réalisé une campagne de 

mesure du couple résistant de barbotage d’un engrenage cylindrique à denture droite et d’un autre à 
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denture hélicoïdale, tous deux de module égal à 2,7 mm. Un engrenage équivalent sans dent, composé 

de deux disques lisses, a également été utilisé. Les vitesses étaient modérées (VT = 20 m/s) et la 

température de l’huile utilisée a été régulée afin d’obtenir différentes valeurs de viscosités (7 < ν <

30 cSt). Ils mesurent des pertes 10 à 50% plus importantes, selon la vitesse et la hauteur d’immersion, 

pour les roues dentées par rapport au disque de diamètre et largeur identique. Les écarts les plus 

importants sont mesurés pour une hauteur d’immersion de h Rp = 0,05⁄  et h Rp = 2⁄ , c’est-à-dire 

pour les cas qui se rapprochent le plus d’une configuration monophasique. A savoir de la ventilation 

dans l’air pour une immersion de h Rp = 0,05⁄  et de la ventilation dans l’huile pour l’immersion de 

h Rp = 2⁄ . De fait, ces grands écarts de pertes entre une roue dentée et un disque lisse sont 

compréhensibles pour ces valeurs d’immersion. En effet, dans le phénomène de ventilation, les pertes 

proviennent principalement de trainée de pression générée par la différence de pression sur les flancs 

de denture, les dents ont donc une importance capitale dans ce cas, comme vu dans la section 

précédente. 

Récemment il a été possible de visualiser la partie immergée de l’engrenage et ainsi mieux 

comprendre les phénomènes qui surviennent lors du passage des dents dans le bain. Várhegyi et 

Kristóf [68] ont utilisé de l’eau distillée afin de photographier la couche limite de la partie immergée 

d’une denture cylindrique droite à travers le bain. Des bulles d’air se forment dans l’espace inter-dent 

(Figure 26.a) et, à partir d’une certaine vitesse, l’espace inter-dent reste complètement rempli par l’air 

durant son passage dans le bain (Figure 26.b). La surface libre forme alors un cylindre presque parfait 

et est imperméable à l’eau. Cette observation confirme l’hypothèse émise par Luke et Olver [69] 

disant que le phénomène de barbotage pourrait induire la formation d’une couche limite d’air entre le 

mobile et le bain d’huile pour des vitesses suffisantes. Également, ces poches d’air qui remplissent 

l’espace inter-dent pourraient expliquer la raison pour laquelle les mesures de débits d’huile expulsés 

par la denture diminuent avec la vitesse de rotation jusqu’à atteindre une valeur constante dans les 

travaux de Leprince et al. [70]. Cette évolution des valeurs du débit expulsé pourrait être le reflet du 

remplissage de l’espace inter-dent par les poches d’air. Ce phénomène a également été reproduit 

récemment dans les simulations numériques diphasiques par la méthode Volume of Fluid (VoF) [71] 

ou Smoothed-Particle Hydrodynamic (SPH) [72]. Un exemple est montré pour le cas d’un engrenage 

cylindrique tournant dans un bain d’huile, la distribution de la fraction d’huile dans le plan de symétrie 

de l’engrenage est montrée en Figure 27. Chernoray et Jahanmiri [73] ont également visualisé l’air 

piégé entre les dents d’un pignon en utilisant un dispositif similaire à celui des premiers auteurs, avec 

cette fois-ci un bain d’huile minérale transparente. Grâce à un système PIV pour mesurer le champ de 

vitesse dans le bain d’huile, ils ont pu établir que l’épaisseur de la couche limite est la même pour une 

roue dentée cylindrique et pour un cylindre lisse avec les mêmes dimensions extérieures. En somme, 

ces études montrent que, pour certaines conditions opératoires, une roue dentée cylindrique en rotation 

dans un bain d’huile se comporte de la même manière qu’un disque lisse équivalent. Ainsi, les 

paramètres géométriques à considérer dans les modèles de pertes par barbotage des engrenages 

cylindriques semblent pouvoir être réduits aux dimensions extérieures d’un disque, à savoir le 

diamètre et la largeur, pour la plage de conditions opératoires où ce phénomène de piégeage d’air entre 

les dents apparaît. 
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Figure 26 : Photo de la partie immergée d’une roue cylindrique droite tournant dans un bain d’eau distillée, 

rotation horaire. 𝐡 𝐑 = 𝟎, 𝟐𝟎⁄ , 𝛎 = 𝟏 cSt, a) 𝐕𝐓 = 𝟎, 𝟓 m/s, b) 𝐕𝐓 = 𝟐, 𝟓 m/s. Source Várhegyi et Kristóf [68]. 

 

Figure 27 : Fraction d’huile simulée par CFD dans le plan de symétrie de l’engrenage. 𝐕𝐓 = 𝟐, 𝟏 m/s, (𝐡 𝐑⁄ )𝟏 =

𝟎, 𝟏𝟎 et (𝐡 𝐑⁄ )𝟐 = 𝟎, 𝟒𝟎, 𝛎 = 𝟒𝟖𝟎 cSt. Source Liu et al. [74]. 

Influence de la vitesse 

De manière générale les pertes non liées à la charge augmentent avec la vitesse. En ce qui concerne 

le phénomène de barbotage, en moyenne et selon le régime d’écoulement, la perte évolue avec la 

vitesse à une puissance comprise entre 1,47 et 2 [4,69,75–77]. Cette sensibilité à la vitesse est plus 

faible que dans le cas du phénomène de ventilation où la vitesse est à une puissance entre 2,8 et 3. 

Influence de la hauteur d’immersion 

Toutes les études mettent en évidence une augmentation des pertes par barbotage avec la hauteur 

d’immersion [4,10,76–78]. Il est alors important d’estimer correctement la valeur de la hauteur 

d’immersion afin de prédire les pertes. Dans la mesure où cette hauteur d’immersion est amenée à 

évoluer lors de la rotation des mobiles, deux hauteurs d’immersions peuvent être considérées : une 
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statique et une dynamique. L’estimation de la hauteur d’immersion statique, c’est-à-dire sans rotation 

des mobiles, découle directement du volume d’huile introduit dans la boîte de transmission et des 

dimensions géométriques internes. En revanche, la hauteur d’immersion dynamique dépend des 

déformations dynamiques du bain d’huile qui peuvent être dues aux effets d’inertie et aux effets de 

gravitation. Bien que la hauteur d’immersion dynamique soit généralement fluctuante temporellement 

et spatialement le long du mobile étudié, il est d’usage de manipuler une valeur de hauteur 

d’immersion moyenne et constante car une valeur de perte moyenne est attendue. Récemment, des 

études sur engrenages cylindriques et spiro-coniques [9,67,76,79] se sont intéressées à la déformation 

dynamique du bain d’huile et à son influence sur le couple résistant. Les paramètres influents relevés 

sont la présence d’un pignon et sa position relative par rapport au bain d’huile, le sens de rotation 

(Figure 28) et la forme du carter (Figure 29).  

 

Figure 28 : Influence du sens de rotation d’un engrenage sur la déformation du bain d’huile. 

 

Figure 29 : Influence de la forme du carter sur la déformation du bain d’huile, comparaison entre les expériences 

de Jeon et Laruelle et al. [80]. 

Influence de l’aération de l’huile et la tension superficielle 

Les lubrifiants sont couramment caractérisés par deux propriétés physiques pour l’estimation de la 

perte par barbotage : la masse volumique et la viscosité. Cependant, d’autres propriétés peuvent 

également avoir un rôle dans la génération de pertes. De l’air peut apparaître sous plusieurs formes 

dans le bain d’huile : bulles d’air, poches d’air piégées dans l’espace inter-dent (Figure 26), et enfin 

sous forme de mousse à la surface du bain d’huile. Les bulles d’air peuvent apparaître dans l’huile 

lorsque les dents de l’engrenage pénètrent dans le bain d’huile (Figure 26) ou bien lorsque le jet 

d’huile projeté par la denture retombe dans le bain. Toutes ces formes sont des sources de 

contamination de l’huile au titre qu’elles peuvent être dommageables pour la transmission [81]. Les 

problèmes associés sont une : 

1) augmentation des pertes par barbotage (ce phénomène est expliqué au paragraphe suivant) ; 

2) dégradation des propriétés thermiques du bain ; 

3) oxydation de l’huile. 
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L’aération d’une huile dépend du niveau de génération de bulles d’air vis-à-vis de la capacité de 

l’huile à se désaérer, c’est-à-dire à rejeter lesdites bulles d’air à sa surface. La valeur d’aération 

correspond physiquement à la fraction volumique d’air dans un volume d’huile. L’estimation de cette 

valeur d’aération est très complexe car, en plus de dépendre de conditions telles que la vitesse, la 

hauteur d’immersion et la température du bain d’huile, elle dépend fortement des propriétés physiques 

de l’huile. Selon Leprince et al. [82], le moment polaire, la solubilité de l’air dans l’huile et la tension 

superficielle sont des paramètres qui ont une influence sur l’aération. Leur étude a montré que si la 

valeur d’aération dépasse 10% alors les pertes additionnelles générées par l’éclatement des bulles d’air 

deviennent non négligeables. Ils observent une perte par barbotage qui peut être multipliée par 1,6 au 

maximum. Peu après, Kolekar et al. [83] ont confirmé l’influence de la tension superficielle sur les 

pertes par barbotage. Ils mesurent des pertes augmentées de 28% lorsque la valeur de la tension 

superficielle de l’huile augmente de 16%. 

En conclusion, toutes les propriétés physico-chimiques qui ont un rôle dans le phénomène 

d’aération n’ont pas encore été identifiées à ce jour. Ainsi, il est probable que les additifs présents dans 

l’huile aient également un rôle. Les principaux catalyseurs identifiés à ce jour sont la température du 

bain d’huile ainsi que l’agitation du bain d’huile, symbolisée par la vitesse et la hauteur d’immersion 

de la roue dentée. Il se trouve que les hauteurs d’immersion dans les boîtes de transmissions 

d’hélicoptères sont faibles, par conséquent il n’est pas attendu d’avoir un phénomène d’aération 

significatif. Cette hypothèse sera vérifiée par la suite. 

Influence du jeu aux parois 

Les études expérimentales sur des roues en rotation dans un bain d’huile [7,84] ont montré que les 

déflecteurs ont peu d’impact sur le couple résistant, en revanche, les flasques peuvent réduire 

considérablement le couple résistant. En effet, les flasques permettent de réduire l’effet d’aspiration et 

ainsi réduire le débit de fluide projeté par les dents. Ces observations sont en accords avec celles 

constatées pour le phénomène de ventilation (paragraphe 3.1). Neurouth [7] propose un critère 

permettant de choisir la distance axiale entre la roue dentée et les flasques. Il mesure une diminution 

de l’aération de l’huile lorsque la valeur du jeu axial diminue, ainsi les pertes par barbotage sont 

réduites. Il remarque, sur l’ensemble de ses essais, que le coefficient de moment adimensionné reste 

faible si Γ > 10, avec : 

  𝛤 =
𝜔 𝑅𝑝

2 𝜈

𝑔 ℎ 𝐽𝑎2
 (33) 

où Γ  est un paramètre adimensionné, ν  la viscosité cinématique de l’huile, g  l’accélération de 

pesanteur, h la hauteur d’immersion dans le bain d’huile et Ja le jeux axial entre les flancs de la roue et 

les flasques (Figure 19). 

Phénomène de piégeage 

Selon le sens de rotation de l’engrenage, l’huile peut être projetée à l’extérieur ou à l’intérieur 

(Figure 28). Le sens antihoraire est la configuration préférée dans les applications de boîte de 

transmission lubrifiée par bain d’huile car il permet d’amener une grande quantité d’huile dans le 

contact denture. Ce sens de rotation génère des pertes plus importantes pour deux raisons : (i) de 

l’huile est piégée entre les dents au passage de l’engrènement, il en résulte des pertes par piégeage 
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[9,79] ; (ii) le pignon et la roue se projettent mutuellement de l’huile, leur surface immergée vont alors 

s’agrandir, ce qui a pour conséquence d’augmenter leur perte individuelle de barbotage [84]. 

Dans le cas d’un couple spiro-conique, Jeon [76] a mesuré des pertes par barbotage 2,5 à 3,5 fois 

supérieures à celles de la roue seule lorsqu’il ajoute un pignon engrenant. Le pignon ajouté se situe au-

dessus du niveau du bain d’huile, il n’est donc pas immergé lorsque la boîte de transmission est à 

l’arrêt. Ces pertes additionnelles seraient donc dues à l’apparition des pertes par piégeage à 

l’engrènement ainsi qu’à l’augmentation des surfaces immergées dans l’huile lorsque la boîte de 

transmission est en rotation. Dans cette étude, les pertes par piégeage ne sont pas investiguées car elles 

sont supposées faibles au regard du volume d’huile limité dans les boîtes de transmission 

d’hélicoptère. 

4.2. PRESENTATION DES MODELES BASES SUR DES APPROCHES DIFFERENTES 

Modèles basés sur des approches expérimentales 

Historiquement, de nombreuses études expérimentales ont été menées dans le but de quantifier les 

pertes par barbotage. Plusieurs formules empiriques ont été proposées dans le cas des engrenages 

cylindriques. La formule de Changenet et al. [4] rassemble les différents points évoqués 

précédemment. A ce titre, ce modèle a servi de base pour l’élaboration de formules de pertes des 

engrenages spiro-coniques. Ces formules seront détaillées dans la section suivante. 

▪ Modèle de Changenet et al. [4] 

Comme vu précédemment, les travaux de Changenet et al. ont couvert une large gamme de 

conditions opératoires pour des engrenages cylindriques en rotation dans un bain d’huile. La formule 

de perte proposée reprend la forme de la perte par trainée, utilisée une première fois par Boness [85] 

pour le cas d’engrenage en rotation dans un bain d’huile. La formulation du couple adimensionné de 

barbotage est analogue à celle de Terekhov [10], et se décline en quatre régimes d’écoulements 

différents. Le modèle de barbotage de Changenet et al. est valable pour les engrenages cylindriques 

droits et hélicoïdaux. 

  𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 =
1

2
𝜌ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒𝑆𝑚𝑅𝑝

3𝜔3𝐶𝑚.𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 (34) 

avec 

  𝑆𝑚 = 𝑅𝑝
2(𝜃 − sin 𝜃) + 𝑅𝑝𝜃𝑏 +

2 𝐻𝑑𝑒𝑛𝑡 𝑏 𝑍

cos(𝛼) cos (𝛽)

𝜃

2𝜋
 (35) 

et 

  𝜃 = 2 𝑐𝑜𝑠−1 (
𝑅𝑝 − ℎ

𝑅𝑝
) (36) 

où θ est l’angle d’immersion tel que défini dans la Figure 25. 

Un nouveau paramètre γ, en plus du nombre de Reynolds, a été défini afin de mettre en évidence 

deux nouveaux régimes d’écoulement en lien avec les effets centrifuges. 
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  𝛾 = 𝜔2(𝑅𝑝 𝑏 𝑚)
1

3⁄
 (37) 

  𝑅𝑒𝑐 =
𝜔 𝑅𝑝 𝑏

𝜈
 (38) 

où Rec est le nombre de Reynolds critique. 

si 𝛾 < 750 𝑚2/𝑠 𝑒𝑡 𝑅𝑒𝑐 < 4000 

  𝐶𝑚.𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 = 0,812 (
ℎ

𝑅𝑝
)

0,45

(
𝑉0

𝑅𝑝
3)

0,1

𝐹𝑟−0,6𝑅𝑒𝑐
−0,21 (

𝑏

𝑅𝑝
)

0,21

 (39) 

si 𝛾 < 750 𝑚2/𝑠 𝑒𝑡 𝑅𝑒𝑐 > 4000 

  𝐶𝑚.𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 = 0,142 (
ℎ

𝑅𝑝
)

0,45

(
𝑉0

𝑅𝑝
3)

0,1

𝐹𝑟−0,6 (
𝑏

𝑅𝑝
)

0,21

 (40) 

si 𝛾 > 1250 𝑚2/𝑠 𝑒𝑡 𝑅𝑒𝑐 < 4000 

  𝐶𝑚.𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 = 22,29 (
ℎ

𝑅𝑝
)

0,1

(
𝑉0

𝑅𝑝
3)

−0,35

𝐹𝑟−0,88𝑅𝑒𝑐
−0,21 (

𝑏

𝑅𝑝
)

0,85

 (41) 

si 𝛾 > 1250 𝑚2/𝑠 𝑒𝑡 𝑅𝑒𝑐 > 4000 

  𝐶𝑚.𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 = 3,906 (
ℎ

𝑅𝑝
)

0,1

(
𝑉0

𝑅𝑝
3)

−0,35

𝐹𝑟−0,88 (
𝑏

𝑅𝑝
)

0,85

 (42) 

où V0 est le volume d’huile et le nombre de Froude Fr est défini tel que : 

  𝐹𝑟 =
𝜔2𝑅𝑝

𝑔
 (43) 

Ces expressions du moment adimensionné de barbotage mettent en évidence la présence des forces 

visqueuses ou non par le biais du nombre de Reynolds. Dans le régime turbulent (Rec > 4000), pour 

lequel ces forces visqueuses deviennent négligeables, le nombre de Reynolds n’est plus présent dans 

l’expression du moment adimensionné. Il peut être noté que pour les faibles accélérations centrifuges 

(γ < 750 m2/s) la hauteur d’immersion et le diamètre de la roue dentée ont une influence importante 

sur la perte. Pour des accélérations centrifuges importantes (γ > 1250 m2/s), la largeur de denture 

devient un paramètre influant sur la perte par barbotage. 

Modèles basés sur des approches analytiques 

Au-delà des études expérimentales susmentionnées, d'autres auteurs ont développé des relations 

analytiques permettant de quantifier les pertes par barbotage. Par exemple, Seetharaman et Kahraman 

[86] ont réduit les équations de Navier–Stokes à une formule analytique simple permettant de calculer 

le couple résistant d'un train d’engrenage partiellement immergé dans un bain d'huile. Ainsi, les pertes 

par barbotage résultent directement de la contrainte de cisaillement visqueux et sont donc 

proportionnelles à la viscosité de l'huile. Cependant, il a été souligné précédemment que les effets 
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visqueux peuvent être limités selon le régime d’écoulement dans le bain d’huile. Ainsi, par exemple, 

les pertes générées par un bain rempli d'eau peuvent être beaucoup plus élevées que celles générées 

par un bain d’huile plus visqueux [69,82,83]. Par conséquent, l'approche proposée par Seetharaman et 

Kahraman impliquant la viscosité dans la formulation ne peut s’appliquer qu’à un régime 

d’écoulement caractérisé par un nombre de Reynolds modéré. 

Modèles basés sur des approches numériques CFD 

Depuis peu, les boîtes de transmission lubrifiées par barbotage sont étudiées numériquement par 

des calculs CFD. Les approches eulériennes et lagrangiennes sont utilisées pour décrire ce problème 

diphasique à surface libre, mais pour différents objectifs. Les approches lagrangiennes, telles que la 

méthode Smoothed-Particle Hydrodynamic (SPH) [72], ne nécessitent pas de maillage, et sont donc 

plus adaptées pour les géométries complexes. Un exemple de distribution d’huile dans une boîte de 

transmission est montré sur la Figure 30. Il ressort de plusieurs études [62,87,88] que les méthodes 

SPH permettent d'obtenir une bonne estimation de la distribution d'huile dans la boîte de transmission 

mais ne sont, pour l’instant, pas adaptées à l’estimation des pertes de puissance. 

 

Figure 30 : Distribution d’huile dans une boîte de transmission automobile en utilisant une méthode SPH [89]. 

Au contraire, les méthodes eulériennes basées sur des volumes finis donnent de bons résultats de 

pertes par barbotage, en accords avec les résultats expérimentaux. L’une de ces méthodes est le 

Volume of Fluid (VoF) [71]. Celle-ci consiste à calculer dans chaque volume fini le rapport air-huile. 

Avec cette méthode, les projections d’huile et le couple résistant ont d'abord été reproduits pour un 

couple cylindrique en 2D par Li [90]. Celui-ci montre que le problème doit être tridimensionnel afin 

de bien représenter tous les phénomènes. Par la suite, des études tridimensionnelles se sont 

multipliées : sur des couples cylindriques avec les travaux de Liu et al. [74,91], sur un réducteur 

épicycloïdal par Concli et Gorla [92,93], et enfin sur des couples spiro-coniques [94,95]. Cependant, la 

principale limitation des approches eulériennes est le maillage complexe et transitoire. En effet, afin 

d’avoir un maillage adapté aux gradients des grandeurs physiques étudiées telles que la vitesse, la 

pression et le rapport air-huile, le maillage doit être raffiné dans deux zones principales : (i) la denture, 

(ii) la surface libre du bain d’huile. En ce qui concerne la zone de denture, les limitations ont déjà été 

exposées en amont dans le paragraphe 3.1. Dans le cas d’un engrenage en rotation dans un bain 

d’huile, l’huile peut se faire piéger dans l’espace inter-dent et ainsi générer des pertes par piégeage. 

Or, la modification des dimensions de la denture afin d’assurer un maillage continu (Figure 21) et 

permettre le bon déroulement du calcul numérique aboutissent à des zones inter-dent qui ne sont plus 
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représentatives des zones réelles. Le phénomène de piégeage d’huile ne peut donc pas être bien 

reproduit par ces méthodes.  

En ce qui concerne la zone de surface-libre du bain d’huile, le maillage doit être suffisamment fin 

dans l’épaisseur de la surface-libre pour traduire correctement la discontinuité de propriétés physiques 

entre les deux fluides. Dans l’exemple d’une transmission lubrifié par bain d’huile, il y a un 

classiquement un rapport de ~1000 entre la masse volumique de l’huile et celle de l’air. D'autre part, 

la position de la surface libre évoluant au cours du calcul, ce maillage raffiné doit être réparti sur une 

grande surface car la position de la surface-libre est inconnue a priori. Dans ce cas, l’utilisation d’un 

maillage adaptatif anisotrope [96,97] peut améliorer la qualité du maillage au cours du calcul en 

adaptant la taille des mailles en fonction des gradients du paramètre air-huile. Cette technique n'a pas 

été appliquée à une boîte de transmission pour le moment. 

Finalement, le temps de calcul induit par un maillage conséquent est la limitation actuelle des 

approches eulériennes. Ce temps est typiquement de plusieurs heures à plusieurs jours pour calculer un 

point de fonctionnement. Ces contraintes ne sont pas compatibles avec cette étude qui a pour vocation 

d’aboutir au développement d’un modèle de calcul analytique simple basé sur une grande série de 

résultats.  

4.3. CAS DES ENGRENAGES SPIRO-CONIQUES 

▪ Modèle ISO 14179-1 [98] 

Le rapport technique ISO 14179-1 est inspiré de la norme américaine AGMA 96FTM9 [99]. Il 

donne une formule de perte basée sur le phénomène de ventilation dans l’air de Townsend [44]. Il est 

ensuite modifié afin d'ajouter la viscosité de l'huile et la contribution de la hauteur d'immersion. Pour 

une roue dentée, la perte est décomposée en une perte liée aux faces et une autre liée à la denture, de la 

même manière que les formules de perte par ventilation : 

  𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 = 𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜.𝑓𝑎𝑐𝑒𝑠 + 𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜.𝑑𝑒𝑛𝑡𝑢𝑟𝑒 (44) 

avec : 

  𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜.𝑓𝑎𝑐𝑒𝑠 =
1,474 (

ℎ
𝐷0

)  𝜈 Ω3 𝐷0
5,7

0,2 × 1026
 

(45) 

et : 

  𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜.𝑑𝑒𝑛𝑡𝑢𝑟𝑒 = 0,2 × 10−26 × 7,37 (
ℎ

𝐷0
)  𝜈 Ω3 𝐷0

4,7 𝑏 (
7,93 −

4,648
𝑚𝑡

√𝑡𝑎𝑛𝛽
) (46) 

avec D0 le diamètre extérieur de la roue, Ω la vitesse de rotation en [tr/min] et mt le module apparent. 

Ici, la viscosité de l’huile et la forme des dents, par le biais du module de denture, sont toujours prises 

en compte, quel que soit le régime d’écoulement dans le bain d’huile. Ceci ne correspond pas aux 

observations précédentes concernant les vitesses élevées pour lesquelles le régime turbulent apparait 

dans le bain d’huile avec une prédominance des effets inertiels devant les effets visqueux ainsi que 

l’apparition de poche d’air dans l’espace inter-dent. Ce modèle ne semble alors être valable que pour 
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un régime d’écoulement laminaire dans le bain d’huile, pour lequel la viscosité de l’huile et la forme 

de la denture ont un rôle.  

▪ Modèle ISO 14179-2 [3] 

La deuxième version du rapport technique, l’ISO 14179-2, est une proposition allemande qui 

reprend les travaux de Mauz [100]. La perte est alors calculée d’une manière différente de la première 

version du rapport. La perte peut être évaluée pour une roue seule ou bien un couple pignon-roue 

immergé dans l'huile. Dans le cas d’une roue seule, la perte est donnée par : 

  𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 = [[(
4

3

ℎ

𝑅0
)

1,5 2𝑅0

𝑙ℎ
] [0,063 (

ℎ

10
) + 0,0128 (

𝑏

10
)

3

] 𝑒
(

ℎ
800

+0,2)
𝑉𝑇
10] 𝜔 (47) 

avec R0 le rayon extérieur de la roue,  lh la longueur hydraulique telle que lh = 4Ag/Um, Ag l’aire de 

la section du carter et Um le périmètre de la section du carter. Il peut être noté que ce modèle ne prend 

pas en compte de propriétés physiques du lubrifiant telles que la masse volumique et la viscosité de 

l’huile. Ceci n’est pas en accord avec les observations précédentes (section 4.1). 

▪ Modèle de Jeon [76] 

Jeon mesure le couple résistant de roues de diamètre primitif égal à 213 mm et à 222 mm dans un 

pont automobile en faisant varier la vitesse périphérique jusqu’à 23 m/s. Les expériences sont réalisées 

à partir d’une huile minérale et d’une huile synthétique ayant des viscosités cinématiques comprises 

entre 30 cSt et 280 cSt et pour des immersions relatives comprises entre 0,3 et 0,8 fois le rayon 

primitif. Il reprend la formule de perte du modèle de Changenet (Eq. (34)) en l’adaptant de la manière 

suivante : 

  𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 =
1

2
𝜌ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒𝑆𝑚𝑅𝑝

2𝑏 𝜔3𝐶𝑚 (48) 

  𝐶𝑚 = 2,185 (
ℎ

𝑅𝑝
)

0,15

(
𝑉0

𝑅𝑝
3)

−0,2

𝑅𝑒−0,25𝐹𝑟−0,53 (49) 

Il peut être noté que sa formule de coefficient de trainée adimensionné ne se décline pas selon le 

régime d’écoulement. Ici les forces visqueuses existent quelques soit le régime d’écoulement et sont 

représentées par le nombre de Reynolds à la puissance −0,25. 

▪ Modèle de Laruelle et Fossier et al. [67,77] 

Le travail réalisé par Jeon a été récemment complété par Laruelle et al. [67]. Ces derniers ont mis 

en évidence l’influence de la géométrie de l’engrenage et différents régimes d’écoulement dans le bain 

d’huile. En effet, leurs mesures sur plusieurs géométries de roues spiro-coniques et jusqu’à des 

vitesses périphériques de 20 m/s ont permis d’adapter la formule de perte (Eq. (48)), afin de donner 

une contribution plus élevée au diamètre de la roue plutôt qu’à sa largeur. 

  𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 =
1

2
𝜌ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒𝑆𝑚𝑅0

3𝜔3𝐶𝑚 (50) 

avec Sm la surface mouillée du cône équivalent, dont la formule de calcul  est détaillée en Annexe A. 
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Elles ont aussi mis en évidence la présence de deux régimes d’écoulement séparés par le nombre 

Reynolds. Ce phénomène est analogue à celui observé sur les engrenages cylindriques. L’expression 

du coefficient de trainée de Jeon a été reprise et adaptée. Ici, les nombres de Reynolds et de Froude 

sont définis avec les rayons extérieurs et non primitifs. 

Pour Re ≤ 20000 𝐶𝑚 = 1,45 (
ℎ

𝑅0
)

0,15

(
𝑉0

𝑅0
3)

−0,2

𝑅𝑒−0,25𝐹𝑟−0,53 (51) 

Pour Re > 20000 𝐶𝑚 = 0,12 (
ℎ

𝑅0
)

0,15

(
𝑉0

𝑅0
3)

−0,2

𝐹𝑟−0,53 (52) 

 𝑅𝑒 =
𝜔 𝑅0

2

𝜈
 (53) 

 𝐹𝑟 =
𝜔2 𝑅0

𝑔
 (54) 

Il ressort de cette revue de la littérature que, même si des études approfondies sont disponibles sur 

les engrenages cylindriques, il y a peu de données concernant les pertes par barbotage générées par les 

engrenages coniques. De plus, les modèles présentés ici sont différents dans l’approche et dans la 

forme. Ces modèles sont alors appliqués à une configuration. 

4.4. APPLICATION NUMERIQUE DES MODELES DE PERTE PAR BARBOTAGE D’UNE ROUE SPIRO-

CONIQUE 

Les caractéristiques géométriques de la roue dentée utilisée dans cette application sont présentées 

dans la Figure 31 et le Tableau 2. La roue est immergée à h R0 = 0,5⁄ , dans un bain d’huile de volume 

égal à V0 = 3,4 L. L’huile est à une température de 80°C, sa masse volumique est égale à ρ = 807 

kg/m3 et sa viscosité égale à  ν = 18 cSt. 

 

Figure 31 : Schéma des principales caractéristiques géométrique d’un engrenage spiro-conique. 

 

Tableau 2 : Caractéristiques géométriques principales de la roue de référence. 

D0 [mm] mt [mm] Z b [mm] broue [mm] δ [°] β [°] 

157 3,8 41 27 22 72,4 35 

D0

broue

bδ

β
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Figure 32 : Schéma des dimensions h et V0 liées au bain d’huile. 

 

 

Figure 33 : Couple résistant de barbotage calculé selon différents modèles, roue de référence (Tableau 2),         

𝒉 𝑹𝟎 = 𝟎, 𝟓⁄ , huile à 80°C, 𝝆 = 𝟖𝟎𝟕 kg/m3, 𝝂 = 𝟏𝟖 cSt. 

La perte par barbotage calculée grâce aux différents modèles de barbotage présentés précédemment 

est rassemblée sur la Figure 33 pour plusieurs vitesses périphériques. Les pertes calculées ont des 

valeurs très éloignées. L’évolution de la puissance avec la vitesse est différente entre les modèles. Le 

modèle issu du rapport technique ISO 14179-1 a une évolution très sensible à la vitesse (P ∝  ω3), et 

est très différente des trois autres modèles. Ceci s’explique car ce modèle est basé sur le phénomène de 

ventilation, dont la perte évolue avec le cube de la vitesse [5,6,44,47,48]. Il a ensuite été adapté au 

barbotage en rajoutant l’influence de la hauteur d’immersion et de la viscosité de l’huile. Les trois 

autres modèles présentent une évolution de la perte telle que P ∝  ω1,33−1,8, ce qui est cohérent avec 

les études précédentes du barbotage des engrenages cylindriques. Dans ce cas d’application d’une 

boîte de transmission aéronautique, la viscosité de l’huile est faible (ν = 18 cSt) devant celle des 

expériences de Jeon (30 ≤ ν ≤ 280 cSt). Ce dernier modèle prédit alors une perte plus faible car, 

comme vu précédemment, il ne tient pas compte du changement d’écoulement lorsque le nombre de 

Reynolds augmente. Ainsi l’influence de la viscosité est toujours considérée dans son calcul et, celle-

ci étant faible, le calcul donne alors une perte faible. Pour information, le changement de régime 
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d’écoulement n’est pas visible dans l’évolution du couple calculé avec le modèle de Laruelle et Fossier 

et al. car l’ensemble des vitesses tracées sont supérieures à la vitesse de transition, égale à 5 m/s dans 

ce cas. Dans le domaine des faibles et moyennes vitesses (VT < 20 m/s), qui est le domaine dans 

lequel ces différents modèles ont été bâtis, la valeur de la perte par barbotage peut être multipliée par 

quatre selon le modèle avec lequel elle a été calculée. Ces écarts augmentent davantage pour des 

vitesses plus élevées. En ce qui concerne le domaine d’utilisation des boîtes de transmission arrières 

(BTI et BTA), les engrenages spiro-coniques lubrifiés par bain d’huile peuvent atteindre la vitesse de 

VT = 35 m/s. Egalement, il peut y avoir des cas de barbotage marginal dans les boîtes de transmission 

principales (BTP) où la vitesse atteint VT = 50  m/s. Cela signifie que les vitesses des boîtes de 

transmission d’hélicoptères sont supérieures à celles qui ont permis de développer les différents 

modèles présentés ici. Ainsi, selon le modèle utilisé pour calculer la perte par barbotage, celle-ci peut 

soit faire partie des pertes majoritaires dans la boîte de transmission soit être du second ordre. Pour ces 

raisons il est décidé d’étudier plus en profondeur le phénomène de barbotage des engrenages spiro-

coniques pour des moyennes et hautes vitesses de rotation. 

5. CONCLUSION 

La revue de la littérature a montré que peu de travaux existent sur  les pertes de puissances 

générées par les engrenages spiro-coniques. Les pertes peuvent se séparer en deux grandes catégories : 

(i) les pertes liées à la charge, c’est-à-dire liées à la puissance mécanique transmise à la denture et (ii) 

les pertes non liées à la charge, c’est-à-dire les pertes liées à la trainée des fluides environnants, tels 

que le bain d’huile et le brouillard d’huile. 

En ce qui concerne les pertes liées à la charge, couramment appelées pertes par frottement, il a été 

montré que la méthode analytique standard ne peux pas s’appliquer aux engrenages spiro-coniques à 

cause de la forme complexe de la surface des dents. Dès lors, seules des méthodes approchées existent. 

Celles-ci se basent sur (i) une discrétisation de la surface de contact associée à un calcul de frottement 

en chaque nœud pour la méthode des éléments finis, (ii) une transformation approchée de l’engrenage 

spiro-conique en un engrenage cylindrique hélicoïdal équivalent avec la méthode de Tredgold [20] et 

enfin (iii) sur une approche empirique simple avec la formule du rapport technique ISO 14179-2 [3]. 

Les deux dernières méthodes ont été comparées entre elles sur un cas d’application et donnent des 

résultats similaires. En revanche ces méthodes n’ont pas pu être validées avec des données 

expérimentales. Néanmoins, quelle que soit la méthode utilisée, le calcul de la perte par frottement 

dépend du coefficient de frottement caractérisant le contact. La valeur de ce coefficient de frottement 

dépend d’une multitude de paramètres liés aux propriétés physiques des solides, du lubrifiant ainsi que 

des conditions opératoires telles que la vitesse, la charge et la température. Pour la gamme d’utilisation 

des engrenages dans les boîtes de transmission d’hélicoptères, la valeur du coefficient de frottement se 

situe entre 0,03 et 0,07. L'estimation précise du coefficient de frottement nécessite d’utiliser des 

modèles se basant sur des coefficients empiriques résultants d’une campagne de mesures de frottement 

sur le couple matériau – lubrifiant utilisé. Cette étude n’ayant pas été effectuée, un coefficient de 

frottement égal à 0,05 est retenu par la suite. 

Un cas d’application sur une boîte de transmission arrière d’hélicoptère a permis de montrer que, 

dans le cas d’une rotation sans charge, la perte par frottement à la denture est négligeable. Ce sont les 

pertes non liées à la charge, telles que la ventilation et le barbotage, qui représentent la majorité de la 

perte de l’engrenage dans ce cas. La perte par ventilation provient principalement de la trainée de 

pression générée par la forme des dents, cette perte est donc fortement liée à la taille de la denture. En 
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revanche la trainée visqueuse, dite de frottement, générée principalement par les faces de l’engrenage, 

représente seulement une fraction réduite de la perte par ventilation. La perte par barbotage, quant à 

elle, dépend du régime d’écoulement dans le bain d’huile. Au regard des vitesses importantes dans les 

boîtes de transmission d’hélicoptère, le régime d’écoulement dans le bain d’huile est turbulent. Pour 

ces écoulements, les effets d’inertie sont prépondérants devant les effets visqueux. Ainsi, la masse 

volumique de l’huile est étroitement liée à la perte, alors que la viscosité de l’huile a une influence 

réduite. Également, de l’air est piégé dans l’espace inter-dent lors du passage dans le bain d’huile. La 

perte par barbotage est alors liée aux dimensions extérieures de l’engrenage, telles que le diamètre et la 

largeur, et est indépendantes de la taille des dents, contrairement à la perte par ventilation. 

Dans la mesure où il n’existe pas de modèle de calcul de la perte par ventilation des engrenages 

spiro-coniques et que les modèles existants pour la perte par barbotage ne conviennent pas aux 

vitesses élevées, ces deux types de pertes seront investigués dans le chapitre suivant. Au regard de la 

multitude de paramètres influents sur ces pertes, il est décidé d’utiliser des mesures expérimentales, 

plutôt que des simulations numériques, car les temps de calculs permettant de couvrir l’ensemble des 

conditions opératoires et géométries de dentures seraient trop importants.  
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1. INTRODUCTION 

Dans ce chapitre, des mesures de couple résistant de roues spiro-coniques en rotation dans un bain 

d’huile sont effectuées. Quatre roues spiro-coniques de module entre 3,5 et 4,5 mm et de diamètre 

extérieur entre 130 et 188 mm sont utilisées. La vitesse de rotation atteint au maximum 6000 tr/min, ce 

qui représente une vitesse périphérique de 60 m/s pour la roue dentée la plus grande. Trois huiles 

minérales destinées aux applications aéronautiques sont utilisées. La viscosité des trois huiles se situe 

entre 41 et 63 cSt pour une température de 40°C. Les essais sont réalisés à une température du bain 

d’huile stabilisé à 40°C, sauf indication contraire. Les immersions relatives ont été réglées à 

h R0 = 0,2 ; 0,3 ; 0,4⁄ . 

A partir de cette campagne de mesures de couple résistant, un modèle de perte associé a été 

développé [101]. La robustesse du modèle a ensuite été testée. Des mesures ont été réalisées en 

présence de parois aux abords de la denture, telles que des déflecteurs et flasques. Enfin, une roue 

issue d’une boîte de transmission arrière d’hélicoptère a été testée. Ces essais ont abouti à une 

discussion sur la présence d’un brouillard d’huile. 

2. PRESENTATION DU BANC DE BARBOTAGE 

Le banc d’essai est composé d’un moteur électrique entrainant un arbre de transmission via une 

courroie multipliant la vitesse de rotation jusqu’à un maximum de 7150 tr/min (Figure 34). Un 

variateur de fréquence permet de modifier la vitesse de rotation du moteur. Les arbres sont guidés en 

rotation grâce à deux boîtiers de roulements composés chacun d’un roulement à bille à gorge profonde 

(SKF 6304-2Z et SKF 6205-2Z) lubrifié par graisse. Il n’y a pas de joint d’étanchéité dans le montage. 

Les pertes par barbotage sont obtenues par une mesure du couple. Le capteur de couple (CD 1140) est 

doté d’un pont de jauge de déformation avec transmission sans contact, la précision sur la mesure est 

de ± 0,002 N.m. Un capteur de vitesse de rotation est intégré dans le couplemètre, il est donc aussi 

utilisé pour la mesure de vitesse. Le carter est un parallélépipède avec une face en Plexiglas pour 

visualiser l’écoulement d’huile autour de la roue dentée (Figure 35). Les dimensions internes sont de 

394 mm × 266 mm × 104 mm (Figure 36), ce qui mène à des jeux axiaux au-dessus de 27 mm pour 

toutes les configurations, suffisants pour minimiser les effets des parois sur les pertes par barbotage  

[7,84]. Un thermocouple type K est utilisé pour mesurer la température du bain d’huile. Plusieurs 

bandes chauffantes ont été placées sur la face extérieure inférieure du carter dans le but de réguler la 

température du bain d’huile. 

 

Figure 34 : Schéma des composants du banc de barbotage. 

moteur

électrique

courroie
roulements 1

roulements 2

couplemètre

roue dentée carter
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Figure 35 : Photo de face du banc de barbotage. 

 

Figure 36 : Plan vue de face et vue de coupe du banc de barbotage. 

Dans le but d’isoler les pertes par barbotage, le couple résistant de l’arbre tournant, comprenant le 

boîtier de roulements, sans mobile a été mesuré pour différentes vitesses de rotation et ensuite soustrait 

de la mesure du couple totale. La Figure 37 rassemble les couples mesurés en enlevant le mobile de 

l’arbre juste après un essai afin de conserver les mêmes conditions thermiques dans le boîtier de 

roulements. Le couple augmente régulièrement jusqu’à 3500 tr/min pour ensuite se stabiliser ou 

baisser légèrement, ce comportement est caractéristique des roulements graissés faiblement chargés 

[102]. La disparité dans les valeurs de couple peut provenir des propriétés de la graisse, dépendantes 

de la température. En effet, le boîtier des roulements n’étant pas régulé en température, il a été noté 

que les valeurs de couple mesurées étaient plus importantes l’hiver que l’été, c’est-à-dire lorsque la 

température de la cellule est plus faible. 

Les roulements ne sont pas préchargés axialement afin de réduire leur production de chaleur. Les 

pertes des deux roulements atteignent au maximum 13 W à la vitesse de 6000 tr/min. Dans l’ensemble 

de la campagne de mesure de pertes par barbotage, les pertes aux roulements représentaient entre 2% 

carter

roue

testée

pompe de 

vidange d’huile

moteur

électrique
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et 35% pour de la perte totale selon la vitesse de rotation, l’immersion d’huile et les dimensions de la 

roue dentée, l’écart maximum est atteint pour la roue n°2 à N = 3500 tr/min et h R0 = 0,2⁄ . 

Des tests de répétabilité en présence de la roue dentée et d’un bain d’huile régulé à une température 

constante sont représentés sur la Figure 38. L’erreur relative moyenne est de 13% et l’erreur relative 

maximum est de 38% pour la plus faible vitesse et la plus faible immersion d’huile (500 tr/min et 

ℎ 𝑅0 = 0,2⁄ ). La principale source de non répétabilité est le réglage visuel du niveau d’huile. 

 

Figure 37 : Mesure du couple résistant des roulements (sans mobile sur l’arbre). 

 

Figure 38 : Test de répétabilité de la mesure du couple résistant de barbotage pour différents niveaux 

d’immersion d’huile, roue spiro-conique Dext = 157 mm, huile ρ = 837 kg/m3, ν = 58 cSt. 

Afin de mesurer un débit d’huile éjecté par la roue, un réservoir peut être placé à l’intérieur du 

carter pour récupérer une partie de l’huile projetée par le mobile (Figure 39). Dans ce but, une fenêtre 

de forme oblongue a été percée dans le réservoir et deux flotteurs permettent de mesurer le temps 

nécessaire au remplissage du volume (192 mL). Cette fenêtre d’entrée a une hauteur et une position 

réglable. Afin de réduire les incertitudes de mesure possiblement induites par l’écoulement agité dans 

le réservoir, une paroi a été introduite pour séparer la zone d’entrée de la zone de mesure. La surface 
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libre de l’huile est alors beaucoup moins agitée dans la zone de mesure. Un circuit hydraulique permet 

de vider l’huile récupérée lorsque le capteur de niveau du réservoir atteint le niveau haut, cette huile 

retourne directement dans le bain d’huile. Le système est présenté plus en détail dans les travaux de 

Leprince et al. [70], il a été montré que l’erreur relative maximum sur la mesure du débit d’huile éjecté 

est de 8%. 

 

Figure 39 : Schéma de la mesure du débit d’huile projetée par le mobile. 

3. RESULTATS EXPERIMENTAUX 

Les résultats présentés dans ce chapitre ont été obtenus en utilisant des roues spiro-coniques et un 

disque conique dont les caractéristiques sont données dans le Tableau 3 et représenté sur la Figure 31. 

Les roues 1 à 4 diffèrent principalement au niveau du diamètre extérieur et de la largeur. Le dernier 

mobile est un disque conique dont le diamètre extérieur et la largeur sont semblables à la roue 1. Les 

mobiles tournent dans le sens antihoraire jusqu’à 6000 tr/min. Les mobiles sont partiellement 

immergés dans les huiles dont les propriétés sont présentées dans le  

Tableau 4. Les niveaux d’huile étudiés valent h R0 = 0,2⁄  ; 0,3 ; 0,4 avec h la hauteur d’immersion 

d’huile statique et R0 le rayon extérieur de la roue. Ceci correspond à des volumes d’huile V0 entre 2 

et 4 L, ces paramètres sont représentés schématiquement en Figure 32. Le bain d’huile est régulé à une 

température égale à 40°C, sauf indication contraire, et la pression atmosphérique a été maintenue à 

l’intérieur du carter grâce à un reniflard. 

Tableau 3 : Caractéristiques géométriques des mobiles. 

 Symbole Roue 1 Roue 2 Roue 3 Roue 4 Cône 1 

Diamètre ext. [mm] D0 157 130 188 154 157 

Module [mm] mt 3,8 3,5 4,5 4,2  

Nombre de dent Z 41 37 41 37  

Angle de face [°] δ 72,4 58,1 72,4 58,1 72,4 

Angle de spiral [°] β 35 35 35 35  

Largeur de dent [mm] b 27 24,5 32 27,5 27 

Largeur roue [mm] broue 22 27 30 30 23 

Sens de l’hélice  Gauche Gauche Gauche Gauche  

Photo de face 

 

     

Photo de profil  
     

roue
L1

niveau haut

niveau bas

pompe

L2

L3
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Tableau 4 : Propriétés des fluides. 

 Viscosité cinématique 

à 40°C [cSt] 

Viscosité cinématique 

à 100°C [cSt] 

Masse volumique 

à 20°C [kg/m3] 

Huile n°1 58 12 849 

Huile n°2 63 8 867 

Huile n°3 41 7 849 

 

3.1. EVOLUTION DU COUPLE PEU COMMUNE 

Une évolution peu commune du couple résistant est observée quelle que soit la roue, l’huile et la 

hauteur d’immersion (Figure 40). Le couple du mobile augmente avec la vitesse de rotation jusqu’à 

atteindre un maximum local (point A) ; le couple diminue ensuite jusqu’à un minimum local (point 

B) ; pour des vitesses de rotation supérieures le couple augmente de nouveau. La diminution de couple 

juste après le point A a déjà été observée par Jeon [76] sur un banc de barbotage représentatif d’un 

pont automobile. Ce dernier explique cette chute de couple par un déplacement de la surface libre du 

bain d’huile, réduisant ainsi l’immersion locale du mobile (Figure 29). Ce déplacement de la surface 

libre viendrait des écoulements d’air générés par la roue dentée en mouvement. 

 

Figure 40 : Evolution du couple expérimental avec la vitesse de rotation. 

Roue 1, huile n°1 à 40°C, h/R0 = 0,4. 

Dans la Figure 41 il peut être noté une corrélation entre le couple et le débit d’huile éjecté par la 

roue. Comme les valeurs de couple, les valeurs du débit chutent également à 2500 tr/min pour ensuite 

se stabiliser à partir de 4000 tr/min. Dans les travaux de Leprince et al. [70], des mesures de débit 

éjecté par des roues cylindriques dentées pour plusieurs conditions opératoires ont été réalisées. Le 

débit expulsé par la roue est quasiment constant avec la vitesse de rotation et est proportionnel à sa 

hauteur d’immersion dans l’huile. Le couple étant aussi dépendant de la hauteur d’immersion, la 

baisse inhabituelle du couple observée peut être assimilé à une conséquence d’une diminution locale 

de la hauteur d’immersion. Les observations sur l'huile expulsée, issues du test de la Figure 41, 

peuvent être expliquées comme suit : 
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i) à des vitesses modérées, comprises entre 500 et 2000 tr/min, le débit mesuré augmente 

avec la vitesse car l’angle d’éjection du lubrifiant s’élargit (Figure 42.a), il alimente une 

plus grande surface de la fenêtre jusqu'à couvrir entièrement la fenêtre (Figure 42.b) ; 

ii) entre 2000 et 2500 tr/min, le débit d'huile atteint une valeur constante liée à la hauteur 

d'immersion de la roue ; 

iii) à partir de 2500 tr/min, une diminution du débit d'huile peut être observée jusqu'à 4000 

tr/min, où il se stabilise à une valeur inférieure associée à une hauteur d'immersion 

inférieure. 

 

 

Figure 41 : Corrélation entre le débit d’huile éjecté et le couple. Roue 1, huile n°3 à 40°C, 𝒉 𝑹𝟎 = 𝟎, 𝟓⁄ . 

 

 

Figure 42 : Remplissage de la fenêtre d’entrée du dispositif de mesure du débit d’huile. Roue 1, huile n°3 à 40°C, 

𝐡 𝐑𝟎 = 𝟎, 𝟓⁄ , position de la fenêtre : L1 = 50 mm, L2 = 150 mm, L3 = 0 mm, a) 1000 tr/min, b) 2000 tr/min. 

La diminution locale de l’immersion d’huile conduit, en contrepartie, à une plus grande surface de 

la roue en contact avec l’air. La Figure 43 présente l’évolution du couple de la roue dentée 1 et du 

cône 1 tournant dans un bain d’huile à h R0⁄ = 0,4. Les deux mobiles ont les mêmes dimensions 

(diamètre et largeur). À basse et moyenne vitesse, les valeurs de couples de la roue dentée et du cône 

sont similaires. Ce résultat est en accord avec des études expérimentales précédentes, que ce soit pour 

les engrenages coniques [67] ou cylindriques [4], selon lesquelles la géométrie de la dent n’a pas 

d’impact significatif sur les pertes par barbotage. À 3500 tr/min, le couple de la roue dentée et celui du 

cône commencent à se différencier ; le couple du cône continue à diminuer avec la vitesse tandis que 
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le couple de la roue dentée augmente de nouveau, comme cela a été dit précédemment. Ce 

comportement semble associé au phénomène de ventilation. En effet, la majorité de la perte par 

ventilation est liée au débit d'air pompé et expulsé par les dents [2,5,6,66]. Le cône, n'ayant pas de 

dents, génère une perte par ventilation négligeable. En conséquence, une différence notable de couple 

peut être observée entre la roue dentée et le cône à des vitesses élevées. De même, l’évolution du 

couple pour les faibles vitesses de rotation  (≤ 2000 tr/min) entraîne des pertes évoluant à la puissance 

telles que :  ω1,64 (Figure 43). Cette valeur est conforme aux travaux expérimentaux de Jeon [76] sur 

les pertes par barbotage des engrenages coniques, celui-ci trouve un coefficient égal à 1,69. Ainsi, 

comme prévu, pour les vitesses faibles et modérées, l'évolution du couple correspond bien au 

phénomène de barbotage. De la même manière, une courbe de tendance appliquée sur l’évolution du 

couple pour des vitesses de rotation supérieures à 4500 tr/min entraîne des pertes de puissance telles 

que : Ω2,9. Cette valeur est en accord avec la littérature sur les pertes de ventilation, dont les valeurs 

varient de 2,8 à 3 [5,6,55]. A ces vitesses, le phénomène de ventilation ( P ∝ ω2,9 ) devient 

prépondérant devant le phénomène de barbotage (P ∝ ω1,64). 

 

Figure 43 : Mise en évidence du phénomène de ventilation. 

Roue 1 et cône 1, huile n°1 à 40°C, 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟒. 

 

Aucun des modèles de pertes par barbotage présentés précédemment 4  ne tient compte de la 

diminution de la hauteur d'immersion et, par conséquent, des pertes de ventilation associées. Ainsi, par 

la suite, un modèle original d’estimation de perte pour roues spiro-coniques lubrifiées par bain d’huile 

est proposé sur la base de résultats expérimentaux.  

 

4 Voir paragraphe Application numérique des modèles de perte par barbotage d’une roue spiro-conique, du 

chapitre Revue bibliographique. 
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4. MODELISATION DES PERTES PAR BARBOTAGE 

Afin de combiner les pertes associées au phénomène de barbotage et celles associées au 

phénomène de ventilation, les surfaces d'application de ces deux types de pertes sont schématisées sur 

la Figure 44 et ont été dissociées comme suit : 

  𝑃 = 𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 + 𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡 (55) 

où P est la perte de puissance totale, Pbarbo  est la perte par barbotage et Pvent  est la perte par 

ventilation. Les valeurs de pertes obtenues avec le modèle seront appelées par la suite « perte 

numériques » par opposition aux pertes expérimentales. Selon les travaux précédents [4,67,78] la perte 

par barbotage peut être exprimé comme une pression dynamique de référence, une vitesse, et une 

surface associée : 

  𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 =
1

2
 𝜌ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒𝑆𝑚 𝑅0

3 𝜔3 𝐶𝑚.𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 (56) 

où ρhuile est la masse volumique de l’huile et Sm est la surface mouillée du mobile (Annexe A). 

De la même manière, la perte par ventilation Pvent peut être exprimée comme suit [5,55] : 

  𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡 =
1

2
 𝜌𝑎𝑖𝑟 (𝑆 − 𝑆𝑚)𝑅0

3 𝜔3𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡 (57) 

avec S l’aire de la surface totale de l’engrenage et (S − Sm) l’aire de la surface en contact avec l’air. 

Les pertes totales sont formulées de la façon suivante : 

  𝑃 =
1

2
 𝜌ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒𝑆𝑚 𝑅0

3 𝜔3 𝐶𝑚.𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 +
1

2
 𝜌𝑎𝑖𝑟 (𝑆 − 𝑆𝑚) 𝑅0

3 𝜔3𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡 (58) 

 

Figure 44 : Evolution schématique de la hauteur d’immersion d’huile avec la vitesse de rotation. 

L'expression correspondante de Cm.barbo  et Cm.vent  repose sur les expériences menées et les 

régimes d'écoulement observés par différents auteurs, les nombres sans dimension tels que le nombre 

de Reynold, Froude ou Mach sont utilisés ou non dans les formulation de Cm [4,10,85,103]. 
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4.2. DETERMINATION DU COEFFICIENT ADIMENSIONNE DE BARBOTAGE 

Il a été choisi d’utiliser les formules de Laruelle et Fossier [77], rappelées ici : 

Pour Re ≤ 20000 𝐶𝑚 = 1,45 (
ℎ

𝑅0
)

0,15

(
𝑉0

𝑅0
3)

−0,2

𝑅𝑒−0,25𝐹𝑟−0,53 (59) 

Pour Re > 20000 𝐶𝑚 = 0,12 (
ℎ

𝑅0
)

0,15

(
𝑉0

𝑅0
3)

−0,2

𝐹𝑟−0,53 (60) 

La hauteur d’immersion h est celle moyenne lorsque le mobile est en rotation. 

4.3. DETERMINATION DU COEFFICIENT ADIMENSIONNE DE VENTILATION 

Il existe peu de documentation sur les pertes par ventilation des engrenages coniques et, pour le 

moment, il n'existe pas de formulation concernant le coefficient adimensionné de traînée. Afin 

d'étudier l'influence des paramètres géométriques et des conditions opératoires, le même banc d'essai 

que celui utilisé pour les pertes par barbotage a été utilisé. Les pertes de ventilation ont été mesurées 

pour les roues 1, 2, 3 et 4 tournant dans l'air (Figure 45). Les pertes de puissance présentent une 

évolution classique avec la vitesse de rotation (P = f ∝ Ω3) [5,6,55]. 

 

Figure 45 : Evolution avec la vitesse de rotation des pertes par ventilation mesurées. Roues 1, 2, 3 et 4, air à 40°C. 

D’après la Figure 46 il peut être noté que le coefficient adimensionné de traînée Cm.vent  ne dépend 

pas du nombre de Reynolds. Cette observation est conforme aux investigations expérimentales et 

numériques précédentes [55,56]. Sur la même figure, les couples adimensionnés de ventilation se 

distinguent en deux groupes selon les roues. En effet, les roues 1 et 3 ont des valeurs de Cm proches de 

0,020 alors que les roues 2 et 4 ont des valeurs proches de 0,025. Ces groupes de roues sont 

différenciés géométriquement par la valeur de l’angle de face, δ = 72° pour le premier groupe et δ =

58° pour le second. Ainsi, il ressort de ces tests que l'expression du couple adimensionné de traînée 

donnant les résultats les plus proches de ceux expérimentaux est : 

  𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡 = 𝐾 𝛿−1 (61) 
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où K est une constante et δ est l’angle de face de la roue dentée [rad]. 

Le rôle de l’angle de face dans les pertes de puissance de ventilation des roues spiro-coniques est 

en accord avec les travaux de CFD de Webb [66]. En raison des caractéristiques des roues étudiées, 

l’influence des paramètres géométriques tels que le module de denture ou l’angle de spirale n’ont pas 

pu être mis en évidence ici car ils étaient similaires sur les quatre roues, à savoir m ∈ [3,5; 4,5] mm et 

β = 35°. 

 

Figure 46 : Evolution du couple de ventilation en fonction du nombre de Reynolds. Roues 1, 2, 3 et 4, air à 40°C. 

D’après la Figure 47, la constante K est égale, en moyenne, à 0,025 dans ce cas de roue dentée 

séparée d’une distance minimale de 27 mm avec les parois et tournant dans un carter de volume 0,011 

m3. Pour les vitesses périphériques de roue inférieures à 25 m/s, les pertes de puissance sont très 

faibles et du même ordre que les incertitudes, ces données ne sont donc pas présentées.  

 

Figure 47 : Evolution de K (Eq. (61)) avec la vitesse, roue 1, 2, 3 et 4, air à 40°C 

En utilisant l’équation (57), en prenant une valeur de Sm nulle car il n'y a pas de bain d’huile, et 

l'équation (61) basée sur K = 0,025, les pertes de ventilation peuvent être calculées. La Figure 48 
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présente les valeurs des pertes numériques et expérimentales. Les erreurs relatives moyennes et 

maximales entre les résultats théoriques et expérimentaux ne dépassent pas 5% et 14% respectivement, 

comme indiqué dans le Tableau 5. Les valeurs sont moyennées sur les vitesses tangentielles 

supérieures à 25 m/s. 

 

Figure 48 : Comparaison entre le modèle de perte par ventilation et les données expérimentales. 

Roue 1, 2 3 et 4, air à 40°C. 

Tableau 5 : Erreur relative moyenne et maximale de la perte par ventilation pour les roues 1, 2, 3 et 4. 

 Roue 1 Roue 2 Roue 3 Roue 4 

Erreur moyenne 4,6% 3,3% 4,9% 4,4% 

Erreur maximale 10,3% 6,8% 13,6% 13,5% 

4.4. DEVELOPPEMENT D’UN MODELE DE BAISSE D’IMMERSION D’HUILE 

Une baisse de l’immersion d’huile a été mise en évidence précédemment. Cette baisse d’immersion 

est observable sur l’évolution du couple résistant avec l’apparition d’un maximum et d’un minimum 

local. Une série de mesure de couple résistant pour plusieurs conditions opératoires a été menée afin 

de décrire l’évolution dynamique de l’immersion d’huile. La Figure 49 regroupe le couple de la roue 1 

tournant dans un bain d’huile à différents niveaux d’immersion et pour différentes huiles, en fonction 

de la vitesse tangentielle de la roue VT = ωR0 . Les maxima et minima locaux du couple sont 

sensiblement les même pour les trois huiles, de type aéronautique, utilisées. En revanche il y a une 

influence de l’immersion d’huile : plus l’immersion statique d’huile est élevée plus le maximum local 

de couple apparaît pour des vitesses élevées. 

Il apparaît que l'évolution du couple pour toutes les configurations peut être prédite à l'aide du 

nombre de Froude suivant : 

  𝐹𝑟∗ =
𝜔𝑅0

√𝑔ℎ
 (62) 
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Le nombre Froude Fr* utilisé ici apparaît dans l'étude de Changenet et Velex [84] s’intéressant à 

l'impact du volume d'huile sur le couple. Cette expression est proche d'une définition hydraulique 

prenant en compte l'amplitude des vagues (∝ h−0,5). 

 

Figure 49 : Influence de l’huile et de la hauteur d’immersion sur l’évolution du couple avec la vitesse tangentielle. 

Roue 1, huile n°1, 2 et 3 à 40°C. 

Des courbes similaires à celles de la Figure 49 sont tracées en fonction du nombre de Froude cette 

fois-ci, sur la Figure 50. Les maxima et minima locaux de couple apparaissent pour des valeurs 

communes du nombre de Froude. Le maximum local est noté à Fr∗ ≈ 25, tandis que le minimum local 

est à Fr∗ ≈ 50 , quelle que soit la configuration. De la même manière, le couple résistant pour 

différentes roues est présenté en Figure 51.  

 

Figure 50 : Influence de l’huile et de la hauteur d’immersion sur l’évolution du couple avec le nombre de Froude. 

Roue 1, huile n°1, 2 et 3 à 40°C. 
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Figure 51 : Influence de la roue dentée sur l’évolution du couple avec le nombre de Froude. 

Roue 1, 2, 3 et 4, huile n°3 à 40°C, 𝐡 𝐑𝟎 = 𝟎, 𝟑⁄ . 

 

La mesure de la hauteur d'immersion dynamique est difficile en raison du mouvement du fluide et 

notamment des vagues dans le carter. Alors, une méthode semi-inverse a été utilisée pour estimer 

l'immersion d'huile en faisant correspondre la perte de puissance théorique (Eq. (58)) avec la perte de 

puissance mesurée, c'est-à-dire : 

  𝑃𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 + 𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡 = 𝑃𝑒𝑥𝑝 (63) 

L'égalité entre le couple de la formule théorique et celui expérimental est obtenue en ajustant la 

valeur de la hauteur d'immersion d'huile dans la formule théorique. Ainsi, l’évolution de la hauteur 

d’immersion dynamique estimée théoriquement est présentée en Figure 52. La hauteur d’immersion 

dynamique diminue avec le nombre de Froude*, c’est-à-dire avec la vitesse, jusqu’à atteindre un seuil 

à partir duquel elle n’évolue plus. Il peut être noté que la valeur de l’immersion dynamique ne tend pas 

exactement vers la valeur de l’immersion statique lorsque le nombre de Froude* tend vers zéro, c’est-

à-dire pour des vitesses de rotation nulles. Ceci s’explique car le modèle utilisé pour la contribution du 

barbotage [77] (§ 4.2) est basé sur une immersion moyenne lorsque la roue est en rotation et non sur 

l’immersion statique. 
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Figure 52 : Evolution de l’estimation par la méthode semi-inverse de la hauteur d’immersion dynamique en 

fonction du nombre de Froude. Roue 4, huile n°1 à 40°C. 

 

Figure 53 : Expression du rapport d’immersion d’huile Σ (stat : statique ; dyn : dynamique). 

Comme c’est une méthode semi-inverse qui a été utilisée pour calculer l’immersion dynamique 

(Figure 52), lorsque cette évolution est injectée dans le modèle les valeurs de pertes obtenues sont 

égales à celles mesurées. Il est proposé d’établir un modèle simple de prédiction de l’évolution de 

l’immersion dynamique d’huile. Ceci permet d’estimer des premières valeurs de perte par barbotage 

dans les phases amont de conception. Afin de modéliser de manière simple l’évolution de l’immersion 

d’huile, cette dernière sera considérée comme constante dans la première et troisième partie (c’est-à-

dire Fr∗ ≤ 25 et Fr∗ ≥ 50) avec une transition linéaire entre ces parties. Il est possible de définir un 

rapport Σ renseignant sur la chute d'immersion entre les domaines Fr∗ ≤ 25  et Fr∗ ≥ 50. Ce rapport 

est défini dans la Figure 53 comme étant égale à : 

  𝛴 =

(ℎ
𝑅0

⁄ )
𝑑𝑦𝑛.1

(ℎ
𝑅0

⁄ )
𝑑𝑦𝑛.2

 (64) 
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avec (h R0⁄ )dyn.1 correspondant au rapport d’immersion dynamique avant la chute d’immersion, et 

(h R0⁄ )dyn.2  correspondant au rapport d’immersion dynamique après la chute d’immersion. Les 

valeurs de Σ sont représentées dans la Figure 54 pour chaque roue dentée et chaque immersion 

statique. Il n'y a pas de corrélation notable entre Σ et la géométrie de roue. En revanche il existe un 

lien avec la hauteur d'immersion. Plus l'immersion relative est faible, plus le rapport Σ est élevé. En 

effet, lorsque l’immersion statique relative dans l’huile est h R0⁄ = 0,2, elle sera presque divisée par 5 

par les effets de ventilation déplaçant la surface libre, tandis que si l’immersion statique relative dans 

l’huile est h R0⁄ = 0,4, elle sera divisée par 3,5. En d'autres termes, la diminution de l'immersion dans 

l'huile est d'autant plus notable que l'immersion statique dans l'huile est faible. 

 

Figure 54 : Evolution du rapport de diminution d’immersion Σ avec l’immersion statique. Huile n°1 à 40°C.  

 

Figure 55 : Modèle de l’évolution de la hauteur d’immersion dynamique avec Fr*. 

Le modèle d’évolution d’immersion relative est présenté sur la Figure 55. En première 

approximation, la valeur de (h R0⁄ )dyn.1 est égale à (h R0⁄ )stat. La valeur de la hauteur dynamique 

d'huile après la diminution, (h R0⁄ )dyn.2, est calculée avec la régression linéaire de la Figure 54, c'est-

à-dire : 
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  (
ℎ

𝑅0
)

𝑑𝑦𝑛

=

(
ℎ

𝑅0
)

𝑠𝑡𝑎𝑡

−7,88 (
ℎ

𝑅0
)

𝑠𝑡𝑎𝑡
+ 6.51

 (65) 

Il est donc maintenant possible de prédire à la fois les pertes par barbotage, comprenant 

l'immersion dynamique, ainsi que les pertes par ventilation qui sont utilisées dans le modèle (Eq. (58)) 

pour l’évaluation des pertes. La Figure 56 présente, pour la roue 4, la comparaison entre le couple 

expérimental et le couple prévu par le modèle. Le modèle prévoit un maximum bien marqué, ce qui est 

moins le cas expérimentalement. Les erreurs relatives moyennes et maximales entre les valeurs 

théoriques et expérimentales sont de 32% et 123% respectivement, comme indiqué dans le tableau 4. 

Ces erreurs importantes proviennent de l’hypothèse, pour les basses vitesses ( Fr∗ ≤ 25 ), que 

l’immersion d’huile reste constante et égale à l’immersion statique : (h R0⁄ )dyn.1 = (h R0⁄ )stat. En 

réalité, l’immersion d’huile diminue légèrement lorsque la roue est en rotation, ce phénomène est 

visible sur les Figure 52 et Figure 53. 

 

Figure 56 : Comparaison entre le modèle et les données expérimentales. Roue 4, huile n°1 à 40°C. 

Tableau 6 : Erreur relative moyenne et maximale pour les pertes par lubrification en bain d’huile pour toutes les 

roues. 

 Roue 1 Roue 2 Roue 3 Roue 4 

Erreur relative moyenne 15,7% 10,5% 31,8% 15,4% 

Erreur relative maximum 39,7% 26,0% 122,6% 49,0% 

 

La nouvelle formule proposée dans ce manuscrit est présentée sur la Figure 57 pour le cas 

d’application d’une boîte de transmission arrière d’hélicoptère. Les parties du modèle liées au 

barbotage et la ventilation (Eq. (58)) sont décomposés. Un accord satisfaisant est obtenu avec le 

modèle actuel qui souligne la diminution de l'immersion d'huile et est compatible avec valeurs 

expérimentales pour les vitesses élevées. Pour ce cas d'application caractérisé par une faible hauteur 

d’immersion d’huile, l'ordre de grandeur de la contribution des pertes par ventilation est similaire à 

celui au barbotage à 20 m/s et devient majoritaire pour une vitesse tangentielle plus élevée. 
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La Figure 58 regroupe les résultats de couples prévus par le modèle et ceux expérimentaux pour 

l’ensemble des configurations qui ont permis le développement du modèle actuel. Malgré la 

complexité de ce phénomène bi-phasique, il y a un compromis acceptable entre les données 

expérimentales et le modèle proposé dans cette étude. 

 

Figure 57 : Comparaison du couple epérimental et celui issu du modèle. Roue 1, huile n°1 à 80°C, 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟐. 

 

Figure 58 : Comparaison entre les valeurs de couple expérimentales et celles théoriques issues du modèle. Roue 1, 

2, 3 et 4, huile n°1 à 40°C, 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟐; 𝟎, 𝟑; 𝟎, 𝟒. 

Le modèle est établi sur une évolution d'immersion d'huile basée sur des observations indirectes, à 

savoir sur le couple expérimental et non sur une observation directe de l’immersion d'huile. Le résultat 

est une évolution de la hauteur d'immersion d'huile (Figure 55). Cette évolution dynamique de 

l’immersion d'huile est valable lorsque les parois sont suffisamment éloignées de l’engrenage en 

rotation. En effet, Jeon [76] a montré que pour les faibles jeux, inférieurs à 22,5 mm, il existe un fort 

effet de déplacement de la surface libre lorsque la vitesse augmente. Ainsi, de nouveaux essais ont été 

menés avec des parois à proximité de la roue en rotation afin d’investiguer l’influence de déflecteurs 

ou flasques sur le couple résistant. Ces essais permettent de déterminer un domaine de validité du 

modèle d’immersion présenté dans ce chapitre. 
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5. ESSAIS AVEC DEFLECTEUR ET FLASQUES 

Des essais complémentaires ont été effectués avec des parois à proximité de la roue dentée. Ces 

parois permettent de se rapprocher des architectures de boîte de transmission qui peuvent contenir des 

flasques ou déflecteurs et avoir un carter de forme cylindrique.  

5.1. IMPACT DE DEFLECTEURS 

Les déflecteurs permettent de dévier la direction d’un fluide et dans le cas des boîtes de 

transmission, ils peuvent être placés en périphérie des engrenages. Ceci permet de contrôler la quantité 

d’huile récupérée dans les roulements par exemple ou bien de diminuer les pertes par brassage d’huile. 

Dans cette étude, la roue 1 a été utilisée en présence d’un déflecteur sur la moitié gauche ou droite 

de la périphérie de denture. Le montage de la roue dentée en présence d’un déflecteur est présenté en 

Figure 59, il y apparaît notamment le jeu radial Jr. Ce jeu radial correspond à la distance entre le 

déflecteur et la périphérie extérieure de la roue. Pour le cas de la roue 1, Jr = 15 mm, soit 10% du 

diamètre extérieur de la roue, c’est une valeur cohérente avec les architectures usuelles de boîtes de 

transmission d’hélicoptères. 

  

Figure 59 : Montage de la roue dentée avec déflecteur à gauche, a) schéma, b) photo. 

La Figure 60 présente les mesures de couple en fonction de la vitesse de rotation pour la roue 1 

tournant dans un bain d’huile avec une configuration sans déflecteur, avec déflecteur à gauche et avec 

déflecteur à droite. Les mesures ont été effectuées à deux niveaux d’immersion d’huile, h R0⁄ = 0,2 et  

h R0⁄ = 0,4. Le couple mesuré en présence de déflecteur est légèrement inférieur ou égal au couple 

sans déflecteur pour l’ensemble des vitesses de rotation et les deux immersions d’huile. Globalement 

le couple n’est pas sensiblement impacté par ces déflecteurs. Pour le niveau d’huile le plus faible, 

h R0⁄ = 0,2, la réduction de couple maximum est de 26% à 1000 tr/min avec le déflecteur à gauche. 

Pour le niveau d’huile supérieur, h R0⁄ = 0,4, la réduction de couple maximum est de 20% à 4500 

tr/min, toujours pour le déflecteur à gauche. Une raison pour laquelle le déflecteur à gauche de la roue 

dentée réduit plus le couple de barbotage que le déflecteur à droite est que, la surface mouillée de la 

roue en fonctionnement est plus faible lorsque le déflecteur est à gauche, comme représenté dans le 

schéma de la Figure 60. 

déflecteur

Jr

b)
a)
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Figure 60 : Comparaison du couple entre des configurations avec et sans déflecteurs. 

Roue 1, huile n°1 à 40°C, a) 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟐, b) 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟒. 

5.2. IMPACT DE FLASQUES 

Le couple de barbotage a été mesuré une nouvelle fois en faisant varier cette fois-ci la distance 

axiale entre les parois devant et derrière la roue dentée. Le Tableau 7 présente les différentes 

configurations appliquées. Une photo de la configuration 3, avec un flasque avant et arrière est montré 

sur la Figure 61. La configuration 0 correspond à la roue placée seule dans le carter, sans parois 

additionnelles. La configuration 1 est celle qui se rapproche le plus de la configuration des engrenages 

spiro-coniques dans les boîtes de transmissions d’hélicoptères. 

Tableau 7 : Valeurs des jeux axiaux selon les configurations 

Configuration n° 0 1 2 3 

Jeu axial arrière [mm] 45 26,5 26,5 30 

Jeu axial avant [mm] 37 37 5,5 2 

Somme des jeux [mm] 82 63,5 32 32 
     

 

    

 

La Figure 62 rassemble les mesures de couple de barbotage des quatre configurations pour 

différentes vitesses de rotation, l’immersion statique d’huile est fixée à h R0⁄ = 0,4. L’ajout de flasque 

peut avoir un effet positif ou négatif sur le couple résistant mesuré. La configuration 1, qui réduit le 

jeu axial derrière la roue par rapport à la configuration d’origine, permet de réduire le couple sur toute 

la plage de vitesse, la réduction moyenne est de 7%. Cette diminution peut être expliquée par un 

volume d’huile brassée plus faible. Les configurations 2 et 3, avec un jeu axial avant réduit à 5,5 mm 

et 2 mm, augmentent le couple résistant mesuré pour les faibles vitesses de rotation, c’est-à-dire dans 
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le domaine de vitesse lié au phénomène de barbotage. Cet augmentation du couple résistant est 

contraire à ce qui a déjà été observé par Changenet & Velex [84] et Neurouth et al. [7] pour des 

engrenages cylindriques. 

 

Figure 61 : Photo du montage d’une roue avec flasques, configuration 3. 

Pour les faibles vitesses, caractérisées par le phénomène de barbotage, il semble qu’il y ait un 

compromis à trouver sur la valeur du jeu axial afin de réduire le volume d’huile brassé tout en 

conservant un cisaillement visqueux d’huile réduit entre la face de l’engrenage et la paroi. Pour les 

hautes vitesses de rotation, où les pertes par ventilation dans l’air deviennent majoritaires, avoir un jeu 

axial faible permet de couper les débits d’air expulsé entre les dents et ainsi réduire les pertes [46,55]. 

En conclusion les configurations avec de faibles jeux axiaux (5,5 mm et 2 mm) mènent à des 

réductions des pertes de ventilation observables pour les hautes vitesses. L’impact des flasques sur les 

pertes par barbotage semble plus complexe. 

 

Figure 62 : Comparaison du couple entre les différentes configurations de flasques. 

Roue 1, huile n°1 à 40°C, 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟒. 

Afin de se rapprocher davantage de l’application dans les boîtes de transmission d’hélicoptère, une 

roue identique à celle issue d’un hélicoptère a été testée dans le banc d’essai. 
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6. APPLICATION DU MODELE A UNE ROUE DENTEE DE BOITE DE TRANSMISSION 

D’HELICOPTERE 

Dans cette partie, le modèle de perte par barbotage va être appliqué à une roue issue d’une boîte de 

transmission d’un hélicoptère. Une copie de la roue d’une boîte de transmission arrière d’hélicoptère a 

été fabriquée et montée dans le banc d’essai. Celle-ci a été obtenue par fabrication additive plastique 

avec une imprimante FORTUS 250. Le matériau est de l’ABS et l’épaisseur entre les couches est de 

0,13 mm. Afin de vérifier l’impact du changement de procédé de fabrication et de matériau, une 

première roue a été imprimé en plastique, identique à une roue métallique pour laquelle plusieurs 

mesures de pertes ont déjà été effectuées. 

Validation du procédé par fabrication additive de la roue 

La Figure 63 présente les mesures de couple de la roue 1 métallique ainsi que la roue de géométrie 

identique, mais imprimée en plastique. Les mesures ont été effectuées pour différentes vitesses de 

rotation, avec et sans bain d’huile et pour différents niveaux d’immersion. Les mesures de couple sont 

cohérentes entre les deux roues. Le phénomène de chute de couple est bien représenté également, avec 

un maximum et un minimum local conforme entre les deux roues. Pour des vitesses supérieures à 

2500 tr/min, l’écart relatif maximum du couple sans huile est de 12%. En ce qui concerne les mesures 

de couple en présence d’huile il y a un écart relatif maximum de 8% pour les vitesses de rotation 

inférieures à 2500 tr/min et de 14% pour les vitesses supérieures. En conclusion, les mesures de 

couples semblent cohérentes avec ce procédé de fabrication. Pour cette raison, la roue issue de la boîte 

de transmission d’hélicoptère a été fabriquée avec ce procédé. Les pertes ont pu être mesurées pour 

différentes vitesses de rotation et avec et sans bain d’huile. 

 

Figure 63 : Influence du type de fabrication des roues (métallique ou plastique) sur l’évolution du couple. 

Roue 1, sans huile et avec huile n°1 à 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟑; 𝟎, 𝟒; 𝟎, 𝟓, 40°C. 

Impact de la géométrie à voile de la roue 

Le Tableau 8 présente les caractéristiques de la roue issue de la boîte de transmission. Sa géométrie 

se rapproche de la roue 3 utilisée précédemment, le diamètre extérieur est similaire. Les principales 

différences sont que la roue issue de la boîte de transmission possède une denture à plus gros module 
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(mt  ≅  6  contre 4,5), l’angle de face est inférieur (δ ≅ 60° contre 74°) et elle est constituée d’un 

voile mince et non d’une âme pleine, comme illustré sur la Figure 64. 

Tableau 8 : Caractéristiques géométriques des mobiles. 

 Roue 3 Roue 5 

Diamètre ext. [mm] 188 ~ 190 

Module [mm] 4,5 ~ 6 

Module moyen [mm] 3,1 ~ 4 

Nombre de dent 41 ~ 33 

Angle de face [°] 72,4 ~ 60 

Angle de spiral [°] 35 ~ 30 

Largeur de dent [mm] 32 ~ 40 

Largeur roue [mm] 30 ~ 30 

Sens de l’hélice Gauche Gauche 

Photo de face 

  
Photo de profil 

  
 

 

Figure 64 : Coupe schématique des roues 3 et 5. 

Un essai a été réalisé en ajoutant une paroi au centre de la roue 5 afin de simuler une âme pleine au 

lieu d’un voile, et par conséquent de se rapprocher de la géométrie des roues sur lesquelles le modèle 

de perte a été développé. Le couple de barbotage et de ventilation mesuré avec et sans bain d’huile est 

similaire pour les deux architectures de roue dentée (Figure 65). L’écart relatif maximum entre la 

configuration avec et sans voile est de 23%, obtenu à une immersion d’huile relative de h R0⁄ = 0,2 et 

à 1500 tr/min. La présence d’un voile ne semble donc pas avoir un impact significatif sur la valeur des 

pertes de puissance. 

 

Roue n°3 Roue n°5

Voile mince
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Figure 65 : Influence de la présence d’un voile ou non dans la roue sur l’évolution du couple. 

Roue 5,  huile n°1, 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟐 𝐞𝐭 𝟎, 𝟒, 40°C. 

Mise en évidence d’un écart entre le couple expérimental et numérique 

La Figure 66 présente le couple expérimental et théorique de la roue 5 tournant à plusieurs vitesses 

de rotation, avec et sans bain d’huile. L’évolution du couple en fonction de la vitesse lorsqu’il n’y a 

pas de bain d’huile est bien reproduite avec le modèle. L’écart relatif maximum pour les vitesses 

supérieures à 2500 tr/min est de 22%. En revanche, lorsqu’il y a présence d’un bain d’huile, les 

valeurs de couple expérimentales deviennent bien supérieures aux valeurs de couple issues du modèle 

pour des vitesses de rotation élevées. L’écart relatif maximum, pour les vitesses supérieures à 

1000 tr/min, est de 47% et est obtenu à la vitesse de rotation maximum. Ainsi, le modèle ne reproduit 

pas l’évolution du couple avec la vitesse de rotation pour cette roue dentée.  

 

Figure 66 : Couples mesurés et calculés avec le modèle pour différentes vitesse de rotation et immersions d’huile. 

Roue 5, huile n°1,  𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟐 𝐞𝐭 𝟎, 𝟒, 40°C. 

Afin d’étudier l’origine de cet écart de couple, la Figure 67 regroupe les mesures de couples des 

roues 3 et 5 pour différentes vitesses de rotation, avec et sans bain d’huile. Ces deux roues, dont les 

caractéristiques sont présentées dans le Tableau 8, ont des diamètres extérieurs similaires. Il apparaît 
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que les deux roues ont des valeurs de couple résistant similaires pour les faibles et moyennes vitesses 

de rotation (N ≤ 3000 tr/min). En revanche, un écart apparaît pour les vitesses de rotation supérieures 

et augmente d’autant plus avec la vitesse. Cet écart se situe à des nombres de Froude Fr∗ > 25, c’est-

à-dire dans la zone où les pertes par ventilation ne sont plus négligeables vis-à-vis des pertes par 

barbotage. Le modèle ne semble alors pas bien reproduire les pertes liées au phénomène de ventilation. 

Afin d’étudier ces pertes de ventilation seules, le couple sans bain d’huile de ces deux roues est 

également présenté dans la même figure. Étonnamment, les deux roues ont des couples de ventilation 

similaires. L’écart prononcé aux vitesses de rotation élevées apparaît donc seulement lorsqu’il y a 

présence d’huile.  

 

Figure 67 : Comparaison entre les mesures de couple, avec et sans bain d’huile, des roues 3 et 5. 

Huile n°1, 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟐 𝐞𝐭 𝟎, 𝟒, 40°C. 

Provenance de l’écart 

Le couple de la roue en présence d’un scotch à l’extrémité intérieur des dents a été mesuré, les 

résultats sont présentés sur la Figure 68. Une réduction des pertes est observée pour les moyennes et 

hautes vitesses, c’est-à-dire dans la zone liée au phénomène de ventilation. Ce résultat a déjà été 

observé par Winfree [46], qui a montré que le scotch, situé à cet endroit, a pour effet de couper le débit 

d’air expulsé par les dents, il influe ainsi directement sur les pertes de ventilation. En présence de 

scotch, les valeurs de couple de la roue 5, issue d’une boîte de transmission d’hélicoptère, retombent 

au même niveau que ceux que la roue 3, de géométrie standard. Cette expérience confirme que l’écart 

de perte observé entre la roue 3 et la roue 5 vient du phénomène de ventilation. Egalement, de la même 

manière que dans la Figure 67, l’écart de couple est plus prononcé lorsqu’il y a présence d’huile.  
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Figure 68 : Comparaison du couple expérimental de la roue 5 avec ou sans scotch. 

Huile n°1, 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟐 𝐞𝐭 𝟎, 𝟒, 40°C. 

La Figure 69 présente une photo du bain d’huile à 6000 tr/min avec l’huile n°1 à 40°C pour la roue 

3 et la roue 5. Ces photos permettent de distinguer deux configurations d’écoulement. Dans le cas de 

la roue 3, il y a toujours présence d’un bain d’huile avec une surface libre observable alors que dans le 

cas de la roue 5 il n’y a presque plus de bain d’huile en partie basse du carter : la majorité du volume 

d’huile est maintenue en suspension autour de la roue. L’environnement de la roue s’en trouve modifié 

puisque les dents en-dehors du bain se retrouvent dans un mélange air-huile et non dans de l’air pur. 

 

Figure 69 : Comparaison de l’écoulement d’huile dans le banc de barbotage pour la roue 3 et 5. Huile n°1, 𝐡 𝐑𝟎⁄ =

𝟎, 𝟐, 40°C, 𝛀 = 𝟔𝟎𝟎𝟎 𝐭𝐫/𝐦𝐢𝐧. 

À partir de ces observations, deux hypothèses peuvent être émises : (i) le nouveau mode 

d’écoulement d’huile induit une surface mouillée Sm différente de celle prédite par le modèle ; (ii) 

l’air environnant se charge en goutte d’huile provoquant ainsi un changement de propriétés de l’air, 

celui-ci devient ainsi plus dense : les pertes par ventilation sont alors augmentées [43]. Pour cette 

dernière hypothèse, ce phénomène peut être pris en compte dans le modèle de perte en considérant, 

dans la partie de ventilation, une masse volumique équivalente à un brouillard d’huile : 
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  𝜌é𝑞 = 𝑋𝜌ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒 + (1 − 𝑋)𝜌𝑎𝑖𝑟 (66) 

Avec X  la fraction volumique d’huile dans le mélange air-huile. L’équation complète des pertes 

devient alors : 

  𝑃 =
1

2
 𝜌ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒𝑆𝑚 𝑅0

3 𝜔3 𝐶𝑚.𝑏𝑎𝑟𝑏𝑜 +
1

2
 𝜌é𝑞 (𝑆 − 𝑆𝑚) 𝑅0

3 𝜔3𝐶𝑚.𝑣𝑒𝑛𝑡 (67) 

Le couple expérimental peut être retrouvé grâce au modèle de perte en utilisant une fraction d’huile 

équivalente. En effet, avec une valeur de fraction d’huile égale à X = 0,15% pour la configuration 

avec une immersion relative de h R0⁄ = 0,4, les valeurs du couple obtenues numériquement sont 

similaires avec celles mesurées (Figure 70). Une fraction de X = 0,15%  correspond à doubler la 

valeur de la masse volumique par rapport à celle de l’air pur. 

De manière générale, l’estimation de cette fraction d’huile équivalente n’est pas aisée car d’une 

part, rien n’indique que la proportion de goutte d’huile soit homogène dans tout l’air environnant et 

d’autre part, elle dépend des conditions opératoires telles que la hauteur d’immersion d’huile par 

exemple. De plus, il n’existe pas de moyen expérimental afin de mesurer la fraction d’huile. Pour les 

roulements à grande vitesse, il est généralement admis la présence d’une fraction d’huile lors de 

l’estimation des pertes par ventilation [104,105]. En ce qui concerne les engrenages, il existe peu 

d’études qui traitent de ce sujet, comme souligné dans la revue bibliographique. 

 

Figure 70 : Influence de l’ajout d’un brouillard d’huile de fraction 𝐗 sur le couple issu du modèle de perte. Roue 5, 

huile n°1, 𝐡 𝐑𝟎⁄ = 𝟎, 𝟒, 40°C. 
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7. CONCLUSION 

Dans cette partie, les pertes de puissance de roues spiro-coniques tournant à grande vitesse dans un 

bain d’huile ont été étudiées. Contrairement aux précédentes études expérimentales sur les pertes de 

puissance non liées à la charge, soulignant une augmentation constante du couple résistant avec la 

vitesse, une diminution inhabituelle a été ici constatée. Ceci est dû à l’évolution dynamique de 

l’immersion d’huile qui a été décrite grâce à un critère sur le nombre de Froude (Fr*). Ensuite, une 

formulation analytique associant à la fois les phénomènes de barbotage et de ventilation a été 

développée pour l’évaluation des pertes. Les conclusions suivantes peuvent être notées : 

▪ les modèles antérieurs de perte par barbotage pour les engrenages spiro-coniques ne 

conviennent pas au cas des hautes vitesses ; 

▪ les pertes dues à la ventilation dans l’air doivent être prises en compte lorsque              

Fr∗ = ωR0/√gh > 25 ; 

▪ le couple de barbotage atteint des maxima et des minima locaux avec la vitesse, liés au 

nombre de Froude Fr* ; 

▪ un environnement de brouillard d’huile peut être pris en compte dans le modèle de perte 

via une fraction d’huile X. 

Grâce au nombre de Froude et aux formules analytiques proposées dans cette étude, il est possible 

d'avoir une estimation plus précise des pertes de trainée d’une roue dentée tournant dans un bain 

d’huile pour une large gamme de conditions opératoires (i.e. [5; 60] m/s). 

Des essais en présence de déflecteurs et flasques ont été réalisés. L’influence de déflecteur (jeu 

radial) est plus faible que celle des flasques (jeu axial). Ce comportement est similaire à ceux des 

engrenages cylindriques [84]. Finalement, pour les applications Airbus Helicopters, les parois sont 

suffisamment distantes et n’ont pas un impact significatif sur le couple résistant. Ainsi, le modèle de 

perte par barbotage développé en amont peut être utilisé sans modifications particulières. 

Les mesures de couple sur la roue dentée issue d’une boîte de transmission d’hélicoptère suggèrent 

la présence d’un environnement composé d’air et d’huile. Cet environnement agit directement sur le 

couple mesuré car le fluide brassé par le phénomène de ventilation n’est plus de l’air pur mais un 

mélange air-huile plus dense. La dernière étape consiste alors à confirmer, d’une part, la présence d’un 

environnement composé d’air et d’huile et, d’autre part, d’étudier l’influence du couple pignon-roue 

sur les pertes de puissance. Jeon [76] a mesuré des pertes 2,5 à 3,5 fois supérieures pour un couple 

pignon et roue par rapport à la configuration avec la roue seule. Le banc d’essai utilisé ne permet pas 

de placer un couple pignon-roue pour des engrenages à axe concourant tels que les engrenages spiro-

coniques. Ainsi, dans le chapitre suivant, des résultats d’essais d’une boîte de transmission complète 

d’hélicoptère seront utilisés pour tester le modèle de perte dans des conditions réelles. 
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1. INTRODUCTION 

Le chapitre précédent a présenté l’élaboration d’un modèle de perte d’une roue spiro-conique 

tournant dans un bain d’huile. La perte de puissance est décomposée en une contribution du 

phénomène de barbotage et une autre liée au phénomène de ventilation. Sur la base de résultats 

expérimentaux, le modèle prend en compte l’influence de plusieurs paramètres tels que la vitesse, le 

volume d’huile, les dimensions de la roue dentée, les propriétés physiques de l’huile et un éventuel 

brouillard d’huile sur la partie non immergée du mobile. Cependant, le modèle a été validé sur un banc 

d’essai élémentaire qui n’est pas complètement représentatif des boîtes de transmission d’hélicoptères. 

En effet, ce banc ne permet pas d’ajouter un pignon engrenant sur la roue afin de former un couple 

spiro-conique. D’autre part, la forme rectangulaire du carter du banc d’essai s’éloigne des formes 

usuelles des boîtes de transmission d’hélicoptères. En outre, il a aussi été mesuré une augmentation 

des pertes pour la roue dentée issue d’une transmission d’hélicoptère. Cette augmentation a été 

assimilée à densification du fluide environnant. L’hypothèse est que le brassage du bain d’huile par la 

denture charge l’air ambiant en gouttes d’huile. La roue dentée n’est alors plus en rotation dans une 

atmosphère d’air pur au-dessus du bain d’huile mais dans un brouillard d’huile. 

Ainsi, l’objectif de ce chapitre est double. Le modèle de perte développé sera testé sur un boîtier de 

réduction d’hélicoptère. Les valeurs de perte de puissance calculées seront comparées à des mesures 

afin de valider et d’établir les limites du modèle. D’autre part, l’hypothèse de la présence d’un 

brouillard d’huile sera éprouvée. 

Par ailleurs, le calcul de la perte de puissance de la boîte de transmission réalisé dans ce chapitre 

est intéressant car il permet également de connaitre le rendement de cette boîte, et donc la puissance 

utile réellement transmise au rotor. 

Enfin, par soucis de confidentialité, seule une valeur approximative des dimensions géométriques 

des composants est donnée. Certaines grandeurs, telles que les couples et forces sont adimensionnées 

par rapport à la valeur maximale. Les vitesses de rotation et volumes d’huile sont adimensionnées par 

rapport à la valeur en fonctionnement nominal de la BTA. 

2. PRESENTATION DE LA BOITE DE TRANSMISSION ARRIERE (BTA) 

La BTA est un équipement situé en bout de poutre de queue d’hélicoptère (Figure 71). Elle permet 

de transmettre la puissance disponible en sortie de BTP au rotor arrière. Le rotor arrière est 

indispensable pour l’hélicoptère puisqu’il fournit l’anti-couple qui stabilise l’appareil, en particulier 

dans les phases de vol stationnaire. Les deux fonctions principales de la BTA sont de réduire la vitesse 

de rotation d’une part et de renvoyer l’angle à 90° d’autre part puisque l’axe du rotor arrière est 

perpendiculaire à l’axe de l’hélicoptère. Ces deux objectifs sont remplis grâce à l’utilisation d’un 

engrenage spiro-conique. Les arbres sont guidés en rotation par des roulements à billes à contact 

oblique à double rangée de billes (Figure 72). Les roulements sont préchargés. L’étanchéité de la boîte 

de transmission est assurée par des joints à double lèvres. Les caractéristiques principales de ces 

éléments sont présentées dans le Tableau 9. La BTA assure également la fonction de commander 

l’angle d’incidence des pâles du rotor arrière, en ce sens un arbre de transmission et un roulement sont 

associés à cette fonction. 
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Tableau 9 : Valeurs approximatives des dimensions caractéristiques principales des éléments de la BTA à ±5 mm, 

avec 𝐃𝟎 le diamètre extérieur, 𝐙 le nombre de dents ou billes et 𝐛 la largeur. RLT : roulement.  

 Pignon Roue RLT entrée RLT sortie RLT commande Joint entrée Joint sortie 

D0 [mm] 140 190 150 190 60 90 80 

Z 25 33 20/24 32/25 13/13   

b [mm] 40 40 40 40 20 20 20 

 

 

Figure 71 : Emplacement de la BTA sur appareil et vue isométrique de la boîte sans carter. 

 

 

Figure 72 : Vue en coupe d’une BTA et sources de pertes de puissance. 

▪ roulements à billes à contact 

oblique à double rangée ;

▪ joints à double lèvres ;

▪ pertes non liées à la charge de 

l’engrenage (barbotage + 

ventilation) ;

▪ frottement de la denture spiro-

conique.
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Le banc d’essai 

Une série d’essais sur une boîte de transmission arrière a été réalisée chez Airbus Helicopters en 

2016. Ces essais ont la particularité d’être dédiés à la caractérisation du rendement de la boîte de 

transmission. Ainsi, un couplemètre adapté a été utilisé, en plus de l’instrumentation traditionnelle, 

afin de mesurer le couple résistant de la boîte de transmission. Les mesures n’ont pas été réalisées sur 

l’appareil en vol, mais sur un banc d’essai (Figure 73). Le banc peut être utilisé en configuration 

chaîne ouverte ou en configuration chaîne fermée (Figure 74). La configuration chaîne ouverte permet 

de faire tourner la BTA sans charge. En effet, dans cette configuration, la sortie de la BTA est 

débrayée, elle tourne alors librement sans transmission de charge. La configuration chaîne fermée 

ajoute un couple de chargement mécanique dans la boucle « back-to-back ». Cette configuration 

permet de reproduire les niveaux de puissance atteints par la BTA en fonctionnement en générant un 

couple résistant sur la sortie de la BTA. Ce couple résistant reproduit, sur un banc d’essai, le 

chargement nécessaire qu’il faudrait pour mettre en rotation les pâles du rotor lorsque la BTA est 

montée sur appareil. 

 

Figure 73 : Photographie du banc d’essai polyvalent de boîtes de transmission arrière. 

 

Figure 74 : Schéma de la configuration en chaîne ouverte et chaîne fermée du banc d’essai. 

La perte de puissance de la BTA est définie comme étant la différence entre la puissance à l’entrée 

et à la sortie de la BTA : 

 𝑃 = 𝑃𝑒 − 𝑃𝑠 = 𝐶𝑒𝜔𝑒 − 𝐶𝑠𝜔𝑠 = 𝜔𝑒 (𝐶𝑒 − 𝐶𝑠

𝑍1

𝑍2
) (68) 
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où P est la perte de puissance de la BTA, Pe est la puissance à l’entrée, Ps la puissance à la sortie, Ce 

est le couple d’entrée, Cs est le couple de sortie, et Z1 et Z2 sont les nombres de dent du pignon et de la 

roue respectivement. Dans le cas de la configuration en chaîne ouverte, Cs = 0 car il n’y a pas de 

charge transmise ; dans ce cas, la perte de la BTA est égale au produit de la vitesse de rotation en 

entrée par le couple d’entrée : P = Ceωe. 

Le capteur de couple utilisé dans le cas sans charge (CD 1140) est doté d’un pont de jauges de 

déformation avec transmission sans contact, la précision sur la mesure est de ± 0,2 N.m sur une 

étendue de mesure de 0 N. m  à 30 N. m . Un capteur de vitesse de rotation est intégré dans le 

couplemètre, il est donc aussi utilisé pour la mesure de vitesse. Les températures de l’air extérieur, du 

carter, du bain d’huile et des bagues extérieures des roulements sont mesurées avec des thermocouples 

de type K. Les caractéristiques des capteurs du banc d’essai sont rassemblées dans le Tableau 10 et la 

position des principaux thermocouples est présentée sur la Figure 75. 

Tableau 10 : Caractéristiques des capteurs du banc d’essai BTA. 

Description Nom Étendue de mesure Incertitude de mesure 

Régime d’entrée Ωe 0 – 4500 tr/min ± 4 tr/min 

Couple d’entrée Ce 0 – 30 N.m ± 0,2 N.m 

Couple d’entrée (dans le cas chargé) Ce 0 – 2500 N.m ± 30 N.m 

Couple de sortie (dans le cas chargé) Cs 0 – 5000 N.m ± 30 N.m 

Température ambiante TOAT 0 – 100°C ± 2°C 

Température bain d’huile T0 0 – 300°C ± 1°C 

Température carter Tc 0 – 300°C ± 1°C 

Température bague extérieure du 

roulement d’entrée 
TRLT.entrée.BE 0 – 300°C ± 1°C 

Température bague extérieure du 

roulement de sortie 
TRLT.sortie.BE 0 – 300°C ± 1°C 

 

 

Figure 75 : Position des principaux thermocouples : a) température du carter, b) température du bain d’huile, 

c) température d’une bague extérieure de roulement. 

La lubrification de la BTA est assurée par barbotage. Le lubrifiant utilisé est l’huile n°1 du  

Tableau 4. C’est de l’huile minérale de type NATO O-155 [106] dont la viscosité cinématique à 

40°C est égale à 58 cSt. Les arbres d’entrée et de sortie de la BTA sont refroidis par convection forcée 

générée par des tubes de Venturi (Figure 73). Aucune mesure n’a été effectuée dans l’écoulement 

généré par les tubes de Venturi. Le réglage des tubes de Venturi est resté identique pendant toute la 

campagne d’essai. Lors des essais, les mesures sont effectuées lorsque les températures sont 

stabilisées, c’est-à-dire qu’elles varient de moins de 1°C par minute. Les températures affichées 
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correspondent à une moyenne des températures estimées sur les cinq dernières minutes de chaque 

palier de stabilisation. 

3. PERTES DANS LA BTA 

3.1. SOURCES DES PERTES 

Les sources de pertes de puissance de la BTA proviennent du frottement à l’engrènement, des 

joints, des roulements et de la trainée de l’engrenage. Ces sources sont représentées sur la Figure 72. 

Les modèles permettant de calculer la perte par frottement d’un engrenage spiro-conique ont été 

détaillés dans le premier chapitre. Le modèle utilisé ici est celui du rapport technique ISO 14179-2 [3] 

avec un coefficient de frottement constant. Les modèles permettant de calculer la perte des joints à 

lèvres et des roulements à billes sont présentés par la suite. Le modèle de perte par trainée de 

l’engrenage est celui développé dans ces travaux de thèse et présenté dans le deuxième chapitre. Les 

pertes calculées à partir des modèles sont appelées « pertes numériques » par la suite. 

▪ Perte des joints 

La perte d’un joint à lèvre est usuellement calculée avec la formule de Freudenberg [107], cette 

formule est celle utilisée par le fabriquant de joint Simrit®. 

 𝑃𝑗𝑜𝑖𝑛𝑡 = 7,69 × 10−6 × Ø𝑎𝑟𝑏𝑟𝑒
2 Ω𝑎𝑟𝑏𝑟𝑒 (69) 

où Pjoint [W] est la perte d’une lèvre d’un joint à lèvre (multiplier par deux dans le cas d’un joint à 

double lèvre), Ø𝑎𝑟𝑏𝑟𝑒 est le diamètre de l’arbre [mm] et Ω𝑎𝑟𝑏𝑟𝑒 est la vitesse de rotation de l’arbre 

[tr/min]. 

▪ Perte des roulements 

La perte des roulements est calculée avec le modèle de Palmgrem [108], c’est le modèle utilisé à 

Airbus Helicopters. Dans ce modèle, la perte des roulements est décomposée en une contribution liée à 

la charge, indicée 1, et une contribution visqueuse, indicée 0. 

 𝑃𝑅𝐿𝑇 =
(𝑀1 + 𝑀0)

1000
 Ω

π

30
 (70) 

 𝑀1 = 𝑓1 𝐹𝛽 𝑑𝑚 (71) 

 𝑓1 = 𝑘1  (
𝐹𝑠

𝐶0
)

1/3

 (72) 

 𝑀0 = 𝑓0 (Ω 𝜈)2/3 𝑑𝑚
3
 (73) 

où : 

- PRLT est la perte du roulement [W] ; 

- M1 est le couple liée à la charge et M0 est le couple lié aux effets visqueux [N.mm] ; 

- f1 est le coefficient de couple lié à la charge ; 
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- Fβ est la charge équivalente [N] ; 

- dm est le diamètre moyen du roulement [mm] ; 

- k1 est un coefficient empirique pour le calcul de f1, sa valeur dépend du type de roulement et 

peut être trouvée dans un abaque ; 

- Fs est la charge statique équivalente [N]; 

- C0 est la charge statique de base du roulement [N] ; 

- f0 est le coefficient empirique de couple lié aux effets visqueux, sa valeur dépend du type de 

roulement et du mode de lubrification, sa valeur peut être trouvée dans un abaque ; 

- Ω est la vitesse de rotation de l’arbre [tr/min] ; 

- ν est la viscosité cinématique de l’huile calculée à la température moyenne entre la bague 

intérieure et la bague extérieure du roulement [cSt]. 

3.2. RESULTATS D’ESSAIS 

Une série d’essais a été réalisée avec la configuration chaîne ouverte, c’est-à-dire sans transmission 

de charge. Le couple résistant a été mesuré pour plusieurs vitesses de rotation, avec et sans bain 

d’huile, et avec et sans ventilation extérieure. 

La campagne d’essai s’est déroulée sur plusieurs jours, dans une salle non régulée en température. 

La température de l’air ambiant TOAT a variée durant les essais. Afin de s’affranchir de cette variation 

de température, une température relative à l’air extérieur est utilisée. La température relative θ d’un 

élément s’écrit alors :  

 𝜃 = 𝑇 − 𝑇𝑂𝐴𝑇 (74) 

La Figure 76 présente le couple résistant de la BTA avec et sans bain d’huile. La vitesse de rotation 

d’entrée est exprimée en un pourcentage de la vitesse de rotation nominale. Le couple résistant sans 

bain d’huile est quasiment constant avec la vitesse de rotation. En revanche, le couple résistant avec 

bain d’huile augmente avec la vitesse, ce qui est caractéristique du couple résistant lié au brassage 

d’un fluide. Pour l’ensemble des vitesses de rotation, le couple résistant en présence du bain d’huile 

est supérieur au couple résistant sans bain d’huile. Cet écart met en évidence les pertes liées au 

lubrifiant, telles que le barbotage pour l’engrenage et les pertes liées aux effets visqueux dans les 

roulements. À la vitesse nominale, le couple résistant est réduit de 36% après la vidange du bain 

d’huile. 
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Figure 76 : Influence du bain d’huile sur le couple résistant de la BTA. Rotation sans charge. 

La Figure 77 rassemble le couple résistant et la température du bain d’huile dans le cas avec les 

tubes de Venturi en marche, permettant un refroidissement extérieur par convection forcée, et dans le 

cas avec les tubes de Venturi coupés5, c’est-à-dire avec un refroidissement extérieur par convection 

naturelle. La BTA a donc exactement la même configuration entre les deux séries d’essais, ce sont 

seulement les échanges thermiques avec l’extérieur qui diffèrent. Dans le cas avec les tubes de Venturi 

en marche, ces échanges thermiques sont importants, alors que dans le cas avec les tubes de Venturi 

coupés, ils sont faibles. Dans ce dernier cas, la BTA est peu refroidie par l’air ambiant. L’effet est 

visible sur la température relative du bain d’huile, celle-ci augmente de 70% lorsque la ventilation 

extérieure est coupée. Cette augmentation de température engendre une baisse du couple résistant de 

33%. Cette sensibilité du couple à la température peut s’expliquer par une réduction des pertes non 

liées à la charge. En effet, les pertes non liées à la charge sont dépendantes des propriétés des fluides 

telles que la viscosité et la masse volumique. Or, ces deux grandeurs physiques diminuent lorsque la 

température augmente, d’où la réduction du couple résistant observée. 

 

Figure 77 : Influence de la température du bain d’huile sur le couple résistant de la BTA. Rotation sans charge. 

 

5 Dans le cas sans refroidissement extérieur, les mesures ont été effectuées pour deux vitesses : 50% et 100% 

de la vitesse nominale. 
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3.3. COMPARAISON AUX RESULTATS NUMERIQUES 

Cas sans huile 

Dans le cas sans huile il n’y a pas de perte par barbotage et la partie de la perte des roulements liée 

aux effets visqueux est supposée nulle (M0 = 0 dans l’Eq. (70)). Les seules sources de pertes sont la 

perte liée à la précharge des roulements, la perte des joints et la perte par ventilation et par frottement 

de l’engrenage. Les formules décrites dans le paragraphe 3.1 sont utilisées pour calculer les pertes 

numériques. Pour le calcul de la perte par frottement à la denture il est nécessaire de connaître la 

puissance mécanique transmise à la denture (éq. (11)). Dans la mesure où la BTA tourne sans charge, 

la puissance mécanique transmise à la denture est presque nulle et est égale aux pertes générées sur 

l’arbre de sortie. Pour le calcul de la perte des roulements il est nécessaire de fixer la valeur du 

coefficient empirique k1 (éq. (72)). 

Le couple résistant numérique est comparé à celui mesuré (Figure 78), il y a une bonne corrélation 

entre les valeurs de couples numériques et expérimentales dans le cas où le coefficient de pertes aux 

roulements est égal à k1 = 0,0026. Ce coefficient empirique est obtenu avec l’expérience, Palmgrem 

[108] propose une valeur de k1 = 0,0010 pour ses propres expériences. Le couple évalué par le 

modèle reproduit bien une évolution constante avec la vitesse de rotation, comme les données 

expérimentales. Ceci s’explique car les pertes par frottement à l’engrènement et par ventilation de 

l’engrenage sont faibles. Ainsi, les sources de pertes restantes sont les joints et les roulements. Et, 

d’après les équations (69) et (71), le couple résistant des joints et des roulements, sans la contribution 

visqueuse, est indépendant de la vitesse de rotation. Ainsi, les pertes aux roulements représentent 75% 

de la perte totale et les joints 24% ; les pertes par frottement à l’engrènement et par ventilation de 

l’engrenage représentent seulement 1%. Il est décidé de garder la valeur de k1 = 0,0026 pour la suite 

de l’étude. 

 

Figure 78 : Couple résistant dans le cas sans charge et sans huile : a) comparaison du couple expérimental et 

numérique avec 𝐤𝟏 = 𝟎, 𝟎𝟎𝟐𝟔 dans le modèle de Palmgrem, b) répartition des pertes à la vitesse nominale. 

Cas avec huile 

Un essai annexe sur une BTA avec un carter transparent a été réalisé pour observer la forme que 

prend l’écoulement d’huile lorsque la BTA est en rotation. Cet essai a montré que, bien que le niveau 

d’immersion de la roue soit faible (Figure 79.a), l’huile se retrouve projetée sur la totalité des parois 

(Figure 79.b). Cette répartition d’huile est due aux écoulements d’air créés par la rotation de la roue et 
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du pignon. Ces mouvements d’air sont suffisamment intenses pour entraîner une partie de l’huile en 

suspension autour des éléments en rotation.  Les essais réalisés ne permettent pas de savoir si l’huile 

en suspension est localisée seulement sur les parois du carter, comme cela est visible sur la Figure 

79.b, ou bien si l’air intérieur se charge aussi en gouttes d’huile. La question qui se pose ici est de 

savoir quel type de lubrification considérer pour le calcul des pertes, à savoir si c’est une lubrification 

par barbotage ou par brouillard d’huile. Le type de lubrification a une influence d’une part sur la perte 

des roulements, via le coefficient f0 de la perte liée aux effets visqueux, et d’autre part sur la perte par 

ventilation de l’engrenage car celle-ci dépend de la masse volumique équivalente de l’air qui se charge 

en gouttes d’huile. Ainsi, il est proposé deux hypothèses sur le type de lubrification à considérer pour 

l’estimation des pertes : 

▪ Hypothèse 1 : lubrification par barbotage. L’air ne se charge pas en gouttes d’huile. Cette 

hypothèse implique f0 = 3,3 pour la perte visqueuse des roulements d’après Palmgrem [108]. 

La valeur de pourcentage de brouillard d’huile est nulle X = 0% (éq. (66)) ; 

▪ Hypothèse 2 : lubrification par brouillard d’huile. L’air se charge en gouttes d’huile. Cette 

hypothèse implique f0 = 1,7 pour la perte visqueuse des roulements d’après Palmgrem [108]. 

Ne connaissant pas à priori la valeur de pourcentage de brouillard d’huile, elle est calculée 

pour que les pertes théoriques soient égales aux pertes expérimentales. La valeur trouvée est 

égale à X = 6% (éq. (66)). 

La Figure 80 et la Figure 81 présentent les valeurs des pertes calculées selon l’hypothèse 1 et 2 

respectivement. Ces valeurs sont comparées à celles mesurées. Les deux hypothèses permettent 

d’estimer la valeur du couple mesuré avec un écart inférieur à 20%. L’hypothèse 2, basée sur une 

lubrification par brouillard d’huile, présente une évolution du couple avec la vitesse cohérente avec les 

données d’expériences : le couple augmente avec la vitesse de rotation. Ce n’est pas le cas dans 

l’hypothèse 1, qui est basée sur une lubrification par barbotage, car bien que la vitesse augmente, la 

viscosité 6  de l’huile diminue d’autant. Ainsi les pertes visqueuses des roulements sont presque 

constantes (Eq. (73)). La perte des roulements étant majoritaire dans l’hypothèse 1, alors la perte totale 

est presque constante avec la vitesse de rotation. 

 

Figure 79 : Ecoulement d’huile dans la BTA : a) image CAO 3D d’une BTA à l’arrêt, b) photo d’une BTA en 

rotation, carter transparent. 

 

6 La viscosité de l’huile utilisée pour le calcul de la perte visqueuse des roulements (éq. (73)) est prise à la 

température moyenne entre la température de la bague intérieure et extérieure du roulement. 
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Figure 80 : Comparaison du couple expérimental et numérique selon l’hypothèse 1 (𝐟𝟎 = 𝟑, 𝟑 et 𝐗 = 𝟎%). 

 
Figure 81 : Comparaison du couple expérimental et numérique selon l’hypothèse 2 (𝐟𝟎 = 𝟏, 𝟕 et 𝐗 = 𝟔%). 

L’hypothèse 2, basée sur le brouillard d’huile, semble à première vu la plus réaliste. En effet, 

l’évolution croissante du couple avec la vitesse est reproduite avec l’hypothèse 2 mais pas avec 

l’hypothèse 1 et l’écart relatif maximal entre le couple mesuré et celui issu des modèles est de 15% 

avec l’hypothèse 1 et de 5% avec l’hypothèse 2. 

Afin de s’assurer de la validité de l’hypothèse du brouillard d’huile il est proposé de pousser 

l’analyse plus en profondeur. Parmi les données de la campagne d’essai de 2016, il y a également des 

mesures de la température des composants de la boîte de transmission, en plus des mesures du couple 

résistant. Et il a déjà été observé que ces deux grandeurs sont liées (Figure 77). Ces mesures de 

températures permettent de raisonner non plus sur la somme des pertes dans la boîte de transmission 

mais sur leur répartition. En effet, selon l’hypothèse de répartition des pertes, les températures 

calculées des éléments tels que le bain d’huile ou les roulements seront différentes. Durand de 

Gevigney [109] et Boni [80] ont utilisé cette méthode dans leur thèse pour déterminer la répartition 

des pertes de puissances dans un boîtier de réduction, à partir de la perte globale et de différentes 

températures mesurées. Ceci est intéressant ici car la répartition des pertes est différente selon 

l’hypothèse, ainsi des valeurs de températures différentes sont attendues. Par exemple, l’hypothèse 1 

qui accroit la perte générée par les roulements va aboutir à des températures de roulements élevées. À 

l’inverse, l’hypothèse 2 qui accroît les pertes par ventilation générées par le brouillard d’huile, va 

aboutir à une température du bain d’huile élevée. La température calculée des différents composants 

sera comparée avec les températures mesurées afin de statuer sur la validité des hypothèses. La section 

suivante décrit la méthode pour calculer la température des composants de la boîte de transmission.  
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4. ESTIMATION DES TEMPERATURES DE LA BTA 

4.1. DISCUSSION SUR LES DIFFERENTES METHODES DE MODELISATION THERMIQUE 

La puissance mécanique perdue, couramment appelée perte de puissance, se transforme sous forme 

de chaleur dans la boîte de transmission. En régime stabilisé, la totalité de cette chaleur est évacuée à 

l’extérieur. La température d’un élément, en régime stabilisé, est le résultat de l’équilibre entre sa 

production de chaleur et sa capacité à évacuer cette chaleur au milieu extérieur. 

Il existe plusieurs méthodes de modélisation thermique d’un système. Ces méthodes ont le point 

commun de décrire un processus physique par un système d’équations différentielles temporelles liant 

des grandeurs d’état. Dans le cas de la thermique, la grandeur d’état est la température, et les nœuds 

sont des volumes de matière à l’intérieur desquels il y a une température unique et des propriétés 

thermo-physiques homogènes. Les différentes méthodes peuvent être complémentaires dans le sens où 

elles ont chacune un degré de précision différent. L’approche globale consiste à étudier le système 

comme un seul élément isotherme. Cette méthode a été utilisée pour calculer la température d’un 

engrenage [110] ou d’un roulement [111]. À l’inverse, la méthode des éléments finis décrit finement 

les gradients de température dans le domaine considéré. Cette méthode est régulièrement utilisée pour 

l’étude thermique d’un élément spécifique tel que qu’un roulement [112,113], un engrenage 

cylindrique [114–117] ou spiro-conique [118–120]. À la connaissance de l’auteur, la méthode des 

éléments finis a été utilisée seulement une fois pour la modélisation thermique d’une boîte de 

transmission complète [121]. Sa complexité réside dans le caractère multi-échelle spatiale et 

temporelle du problème, lié aux contacts et aux différents modes de transferts de chaleur (convection 

en milieu diphasique, conduction). Enfin, la méthode du réseau nodal présente un compromis entre les 

deux méthodes précédentes. Elle peut être vue comme une approche globale appliquée, non plus à 

l’ensemble du système, mais à une multitude de composants isothermes de la boîte de transmission. La 

méthode du réseau nodal peut aussi être vu comme une méthode des éléments finis pour laquelle le 

nombre d’éléments finis serait réduit au nombre de composants de la boîte de transmission, tels que 

les roulements, arbres et engrenages. 

Il est choisi d’utiliser la méthode du réseau nodal dans la suite de cette étude. Cette méthode simple 

présente l’avantage d’estimer la température de masse de plusieurs composants de la boîte de 

transmission tels que le bain d’huile ou les roulements, tout en ayant un couplage fort entre les pertes 

de puissances et les températures. Ces températures calculées pourront ensuite être comparées aux 

températures mesurées sur le banc d’essai. 

4.2. DESCRIPTION DE LA METHODE DU RESEAU THERMIQUE 

De nombreuses études sont basées sur la méthode du réseau nodal pour décrire le comportement  

thermique de transmissions mécaniques [122,123], et notamment celui des boîtiers de réduction 

d’hélicoptères [124–127]. Varailhon [126], dans son étude, apporte les limites suivantes à son réseau 

nodal : « La limite d’un réseau nodal repose sur la détermination des limites associées à chaque nœud 

et à la connaissance des lois régissant les échanges entre les nœuds. Le choix du niveau de détail et 

des limites de la discrétisation de la boîte de transmission, sous la forme d’un petit nombre de nœuds, 

est fondamental pour la facilité de description du réseau et d’exploitation des résultats ». 
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Les échanges thermiques entre les nœuds (engrenage, roulements, carter, etc.) sont caractérisés par 

une résistance thermique. Celle-ci est définie, par analogie avec la loi d’Ohm en électricité (Figure 

82), de la façon suivante : 

 

Figure 82 : Schéma d’annotations d’une résistance électrique/thermique. 

 𝑅𝑇𝐻 =
𝑇1 − 𝑇2

𝑄
=

𝛥𝑇

𝑄
 (75) 

avec RTH la résistance thermique, ΔT la différence de température entre deux nœuds et Q le flux de 

chaleur qui transite entre les deux nœuds. La valeur de la résistance thermique dépend du type de 

transfert de chaleur qui existe entre les deux éléments connectés, à savoir de la conduction, de la 

convection ou du rayonnement. Les résistances thermiques suivent les mêmes lois de composition que 

les résistances électriques : 

- la résistance équivalente de deux résistances placées en série est la somme de ces deux 

résistantes ; 

- l’inverse de la résistance équivalente de deux résistances placées en parallèle est la somme des 

inverses de chacune des résistances. 

Connaissant cette analogie, il convient ensuite de décomposer le système étudié en éléments 

supposés isothermes, appelés nœuds du réseau. Certains de ces éléments sont ensuite reliés entre eux 

par des résistances thermiques. Les pertes mécaniques, c’est-à-dire les sources de chaleur, sont 

injectées aux nœuds où elles sont produites, comme le contact des dentures ou des roulements par 

exemple. La température est obtenue en appliquant le premier principe de la thermodynamique à 

chacun des nœuds.  Ce premier principe se traduit par l’égalité entre le taux de variation d’énergie 

interne du nœud considéré et la somme des sources de chaleur injectées à ce nœud avec l’ensemble des 

flux de chaleur échangés avec les nœuds voisins. Cette égalité est appliquée à l’ensemble des n nœuds 

du réseau thermique. Ci-dessous, l’égalité est appliquée à un nœud : 

 𝑚 𝑐𝑝  
𝑑𝑇

𝑑𝑡
= 𝑄𝑔é𝑛é𝑟é𝑒 + (𝑄𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑛𝑡 − 𝑄𝑠𝑜𝑟𝑡𝑎𝑛𝑡) (76) 

avec : 

- m la masse du nœud ; 

- cp la capacité thermique massique du matériau du nœud ; 

- T la température du nœud ; 

- Qgénérée la perte de puissance générée par le nœud ; 

- Qentrant  et Qsortant  les flux de chaleur provenant des autres nœuds voisins, ces flux sont 

calculés grâce à l’équation (75). 
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C’est un système à n équations différentielles pour lequel la dérivée de chaque température par 

rapport au temps est fonction des températures et où les conditions initiales sont connues (les 

températures sont imposées à t = 0). Ce problème revient alors à un problème de Cauchy et peut être 

résolu numériquement par les méthodes de Runge-Kutta ou Adams [128]. Un schéma résumant le 

fonctionnement de l’algorithme de résolution est donné sur la Figure 83. 

Les hypothèses de calcul sont les suivantes : 

- Nœuds isothermes avec des propriétés physiques et une production de chaleur homogène ; 

- Toutes les propriétés physiques sont constantes avec la température, sauf la viscosité et la 

masse volumique des fluides (la dilation du volume d’huile est alors prise en compte) ; 

- Les dilatations thermiques des solides ne sont pas prises en compte. 

 

 

Figure 83 : Résumé de l’algorithme de résolution du réseau thermique [129]. 
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4.3. DESCRIPTION DU RESEAU THERMIQUE DE LA BTA 

La BTA et le banc sur lequel elle est installée ont été présentés dans la section 2. La boîte de 

transmission est découpée en 24 nœuds isothermes dans le réseau thermique, comme détaillé dans le 

Tableau 11 et la Figure 84. En règle générale, un élément de la BTA correspond à un nœud, cependant 

quelques précisions peuvent être notées : 

- le carter est regroupé en un seul nœud (des détails sont ajoutés par la suite) ; 

- les dents du pignon sont regroupées en un seul nœud denture, idem pour la roue ; 

- un nœud fictif est créé pour l’engrènement, c’est à ce nœud que la perte par frottement est 

injectée ;  

- les roulements d’entrée et de sortie sont découpés en trois nœuds chacun d’après la méthode 

proposée par Brossier [129] : un nœud pour la bague intérieure, un nœud pour la bague 

extérieure et un nœud pour chacune des rangées de billes ; 

- le roulement de commande est regroupé en un seul nœud car un faible gradient de température 

est attendu, au regard de sa perte de puissance limitée ; 

- les arbres d’entrée et de sortie sont découpés en deux nœuds car un fort gradient de 

température est attendu dans ces pièces. En effet, une partie des arbres se situe à l’intérieur de 

la boîte de transmission et une autre partie se situe à l’extérieur, les échanges thermiques 

associés sont alors différents ; 

- le nœud de l’air à intérieur du boîtier peut être un nœud d’air pur ou un nœud de brouillard 

d’huile selon la valeur de la fraction d’huile X. Les propriétés physiques du fluide, telles que la 

masse volumique, la viscosité, la conductivité thermique et la capacité thermique massique 

s’ajustent en conséquence (des détails sont ajoutés par la suite) ; 

- l’huile est séparée en deux nœuds : un nœud pour le bain d’huile et un autre nœud pour l’huile 

de commande. En effet, une écope en partie haute de la BTA permet de récupérer une partie 

de l’huile projetée par l’engrenage et de l’acheminer à l’intérieur de l’arbre de commande. 

Cette portion d’huile contenue dans l’arbre de commande assure la lubrification du roulement 

de commande par effet centrifuge : des perçages dans la bague intérieure permettent à l’huile 

de lubrifier le roulement avant de retomber dans le bain d’huile. 

Tableau 11 : Désignation des nœuds du réseau thermique de la BTA.  

RGB : rangée de grosses billes, RPB : rangée de petites billes 

1 Air extérieur  10 RLT sortie BI  18 Joint entrée 

2 Carter  11 RLT sortie BE  19 Joint sortie 

3 Air intérieur / brouillard  12 RLT sortie RGB  20 Arbre entrée extérieur 

4 Bain d’huile  13 RLT sortie RPB  21 Arbre entrée intérieur 

5 Huile de commande  14 RLT commande  22 Arbre sortie extérieur 

6 RLT entrée BI  15 Denture pignon  23 Arbre sortie intérieur 

7 RLT entrée BE  16 Denture roue  24 Arbre de commande 

8 RLT entrée RGB  17 Engrènement    

9 RLT entrée RPB       
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Figure 84 : Représentation de la position des 24 nœuds sur une coupe d’une BTA. 

Les éléments sont connectés par des résistances thermiques dépendantes du mode d’échange de la 

chaleur, c’est-à-dire la conduction, la convection ou le rayonnement. L’engrenage, les roulements et 

les joints échangent de la chaleur avec le carter grâce à la conduction à travers les solides. Dans 

certains cas la chaleur peut être échangée par conduction à travers de très faibles surfaces, comme dans 

les contacts hertziens de l’engrènement et des roulements. La taille de ces contacts étant faible par 

rapport à la dimension caractéristique de l’engrenage et des roulements, il en résulte une constriction 

du flux de chaleur. Des résistances de striction sont utilisées pour prendre en compte ce phénomène 

[123]. Ce sont ces résistances qui conditionnent le partage du flux de chaleur généré à l’engrènement 

entre le pignon et la roue par exemple. Les éléments de la BTA échangent de la chaleur par convection 

avec l’huile et l’air intérieur, ces fluides échangent à leur tour de la chaleur par convection avec le 

carter. La rotation de l’engrenage entraîne également des projections d’huile issues des forces 

centrifuges, cet effet est pris en compte avec une résistance de projection. Concernant l’huile 

acheminée dans l’arbre de commande, le débit d’huile récupéré par l’écope a été mesuré lors d’un 

essai dédié. L’échange de chaleur entre le bain d’huile et l’huile contenue dans l’arbre de commande 

est alors décrit par une résistance de transport. Le roulement de commande échange de la chaleur 

directement avec l’air extérieur par le biais de la tige de commande avec laquelle il est solidaire, cet 

échange est représenté par une résistance d’ailette. Enfin, l’échange de chaleur par convection entre 

l’huile et l’air intérieur est décrit grâce à une résistance de convection d’un mélange diphasique. Les 

formules permettant de calculer ces résistances thermiques sont présentées dans l’Annexe B. 

La chaleur générée par les pertes de puissances est injectée aux nœuds correspondants à : 

- l’engrènement (n°17) avec l’équation (11) ; 

- les joints (n°18, 19) avec l’équation (69) ; 

- les roulements (n°8, 9, 12, 13, 14) avec l’équation (70) ; 

- le bain d’huile (n°4) et l’air intérieur (n°3) avec l’équation (58). 
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Le réseau thermique de la BTA est représenté sur la Figure 85. 

 

Figure 85 : Schéma détaillé du réseau thermique de la BTA. 
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La modélisation de l’échange thermique entre l’environnement extérieur et la BTA, se basant sur 

une simplification notable, est détaillée par la suite. C’est le seul échange thermique, avec celui de la 

tige de commande avec l’air extérieur, qui est recalé de manière empirique. L’échange thermique par 

ailette de la tige de commande est détaillé dans l’Annexe B. Tous les autres échanges thermiques sont 

basés sur des relations semi-empirique ou des calculs par éléments finis, comme présenté dans 

l’Annexe B. 

Modélisation de l’échange thermique entre l’environnement extérieur et la BTA 

Le modèle thermique se restreint aux limites naturelles du système étudié, c’est-à-dire à la BTA. Le 

bâti du banc d’essai, qui supporte la boîte de transmission, n’est donc pas modélisé. Une simplification 

des échanges thermiques permet de se ramener à un modèle dans lequel toute la chaleur générée par la 

boîte de transmission est évacuée par l’air extérieur. L’air extérieur est alors le nœud limite, à la 

température égale à TOAT. Cette simplification des échanges consiste à rassembler l’ensemble des 

échanges thermiques avec l’extérieur à la BTA, tels que la convection et le rayonnement avec l’air 

environnant ainsi que la conduction avec le bâti (Figure 86.a), dans un seul échange global équivalent  

(Figure 86.b). Cette simplification est applicable à condition que les deux hypothèses suivantes soient 

valides : 

- la température Tc du carter est homogène ; 

- la valeur de la résistance globale est constante avec la température. 

Ce choix de modélisation est utilisé ici car il n’est pas nécessaire de décrire précisément le 

comportement thermique de la partie extérieure de la BTA. En effet, l’étude concerne ici l’intérieur de 

la BTA et plus particulièrement le calcul de la température du bain d’huile et des roulements. 

 

Figure 86 : Modélisation de l’échange thermique entre l’environnement extérieur et la BTA, 

a) configuration réelle, b) configuration simplifiée. 

Une fois cette simplification adoptée, la résistance thermique entre le nœud du carter et le nœud de 

l’air s’écrit de la façon suivante (d’après l’équation (75)) : 

 𝑅𝑔𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙𝑒 =
𝑇𝑐 − 𝑇𝑂𝐴𝑇

𝑄
 (77) 

avec Rglobale  la résistance thermique globale équivalente entre le carter et l’air extérieur. Les 

températures du carter Tc  et de l’air extérieur TOAT  ainsi que la perte totale Q  (Eq. (68)) ont été 

mesurées. Il est alors possible d’évaluer la résistance globale, et par conséquent de caractériser les 

échanges thermiques avec l’extérieur. Cette équation est valable en régime stabilisé, c’est-à-dire 

lorsque la température du carter s’est stabilisée à une valeur résultant de l’équilibre entre la chaleur Q 

TOAT
Tc

Tc

BTA BTA
TOATTcHypothèse :

Tc homogène 

sur le carter
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transmise, la température TOAT  et les échanges thermiques (Rglobale ). La résistance globale a été 

calculée (Eq. (77)) en utilisant les mesures d’un essai de rotation de la BTA à différentes vitesses 

(Figure 87). La température de l’air extérieur et les échanges thermiques sont constants pendant la 

durée de l’essai7. Chaque changement de vitesse de rotation entraîne une évolution de la perte Q 

générée par la BTA. Cette modification de la perte est à l’origine d’une évolution de l’équilibre 

thermique de la BTA, et par conséquent d’une nouvelle valeur de la température stabilisée du carter 

Tc. Pendant ce temps de transition thermique, la formule de la résistance (Eq. (77)) n’est pas valable, 

ceci se caractérise par un saut de la valeur de la résistance après chaque changement de vitesse de 

rotation (Figure 87). Finalement, ce n’est qu’à partir de la vitesse de rotation à 100% NR que la BTA 

atteint son équilibre thermique, après environ 80 min d’essai. Il est alors possible de connaitre la 

valeur de la résistance thermique, qui est égale à Rglobale = 3,47 × 10−3 K/W. 

 

Figure 87 : Résistance thermique globale des échanges extérieurs, 𝐑𝐠𝐥𝐨𝐛𝐚𝐥𝐞 (Eq. (77)). Données issues de l’essai de 

rotation de la BTA sans charge aux vitesses de rotation NR 25%, 50%, 75%, 100% et 105%. 

Des mesures de température sur le carter ont montré que la valeur peut varier de 15°C selon la 

position sur le carter. La température du carter n’est donc pas homogène, ce qui remet en cause la 

première hypothèse utilisée. Cette hétérogénéité de la température du carter peut être prise en compte 

en encadrant la valeur de la résistance globale avec l’écart de température sur la valeur de Tc. La 

valeur de la résistance thermique globale est alors Rglobale = (3,47 ± 0,76) × 10−3 K/W. 

Connaissant l’ensemble des sources de chaleur de la BTA d’une part et les échanges thermiques 

d’autre part, il est désormais possible de calculer les températures des composants de la BTA. 

4.4. VALIDATION DE L’HYPOTHESE LIEE A LA REPARTITION DES PERTES 

Ne connaissant pas la forme des écoulements et la répartition des fluides à l’intérieur de la boîte de 

transmission, il a été proposé deux hypothèses (§ 3.3) sur le type de lubrification à considérer : 

 

7  Le réglage des tubes de Venturi, permettant le refroidissement des arbres d’entrée et de sortie par 

convection forcée, est constant durant l’essai. 
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▪ Hypothèse 1 : lubrification par barbotage. L’air ne se charge pas en gouttes d’huile. Cette 

hypothèse implique f0 = 3,3 pour la perte visqueuse des roulements d’après Palmgrem [108]. 

La valeur de pourcentage de brouillard d’huile est nulle X = 0% (éq. (66)) ; 

▪ Hypothèse 2 : lubrification par brouillard d’huile. L’air se charge en gouttes d’huile. Cette 

hypothèse implique f0 = 1,7 pour la perte visqueuse des roulements d’après Palmgrem [108]. 

Ne connaissant pas à priori la valeur de pourcentage de brouillard d’huile, elle est calculée 

pour que les pertes théoriques soient égales aux pertes expérimentales. La valeur trouvée est 

égale à X = 6% (éq. (66)). 

Ces hypothèses ont un impact sur la répartition des pertes de puissance, comme cela a été expliqué 

dans la section 3.3. En outre, ces hypothèses agissent aussi sur les échanges thermiques à l’intérieur de 

la boîte de transmission. En effet, selon l’hypothèse, l’air intérieur peut être composé d’air pur 

(hypothèse 1) ou alors d’un mélange d’air et d’huile (hypothèse 2). Les propriétés physiques telles que 

la masse volumique, la capacité thermique et la conductivité thermique du fluide ont alors des valeurs 

différentes. Ces modifications de propriétés physiques entraînent un échange thermique par convection 

entre les composants de la BTA et le fluide différent. L’échange thermique sera plus important dans le 

cas où l’air se charge en gouttes d’huile, ceci est dû, dans ce cas, principalement à l’augmentation de la 

densité du fluide équivalent, qui peut ainsi transporter plus de chaleur d’un point à un autre. 

Application d’une convection forcée d’air ou d’un brouillard d’huile à titre d’exemple 

Un exemple est utilisé dans le cas d’une convection forcée sur une plaque plane. Le Tableau 12 

rassemble les propriétés physiques ainsi que les coefficients d’échange thermique d’un fluide composé 

(i) d’air pur et (ii) d’un fluide équivalent composé d’air et d’huile. La vitesse caractéristique de 

l’écoulement tangent à la plaque est de 10 m/s, la longueur de la plaque est égale à 0,1 m et les 

propriétés physiques des fluides sont prises à 80°C. 

McAdams [130] propose en 1942 des formules pour le calcul des propriétés physiques du fluide 

équivalent : 

 𝑋 =
𝑉0

𝑉𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙
 (78) 

 𝜌é𝑞 = 𝑋 𝜌ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒 + (1 − 𝑋)𝜌𝑎𝑖𝑟 (79) 

 𝜆é𝑞 = 𝑋 𝜆ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒 + (1 − 𝑋)𝜆𝑎𝑖𝑟 (80) 

 𝜈é𝑞 =
𝜈ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒

(
𝜈ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒
𝜈𝑎𝑖𝑟

) ∗ (1 − 𝑋) + 𝑋
 (81) 

 𝑥𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒 = 𝑋 
𝜌ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒

𝜌é𝑞
 (82) 

 𝑐𝑝.é𝑞 = 𝑥𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒 𝑐𝑝.ℎ𝑢𝑖𝑙𝑒 + (1 − 𝑥𝑚𝑎𝑠𝑠𝑒)𝑐𝑝.𝑎𝑖𝑟 (83) 
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avec V0 le volume d’huile, Vtotal le volume total de la BTA, λ la conductivité thermique, cp la capacité 

thermique massique, X la fraction volumique d’huile et xmasse la fraction massique d’huile du fluide 

équivalent. 

Le coefficient de convection thermique h (Eq. (84)) permet de quantifier l’efficacité de l’échange 

thermique entre une paroi et un fluide. Ce coefficient dépend de la longueur caractéristique de la zone 

d’échange, de la conductivité thermique du fluide ainsi que du nombre de Nusselt, Nu. Schlichting 

[131] propose une formule empirique pour le calcul du nombre de Nusselt dans le cas d’un échange 

thermique par convection forcée sur une plaque plane (Eq. (85)). Le nombre de Prandtl Pr (Eq. (86)) 

traduit l’importance de la couche limite cinématique devant celle thermique, le nombre de Reynolds 

(Eq. (87)) est le rapport des effets d’inertie par rapport aux effets visqueux 

 ℎ =
𝑁𝑢 𝜆

𝐿
 (84) 

 𝑁𝑢 = 0,664 × 𝑃𝑟1/3 𝑅𝑒1/2 (85) 

 𝑃𝑟 =
𝜌 𝜈 𝑐𝑝

𝜆
 (86) 

 𝑅𝑒 =
𝑉 𝐿

𝜈
 (87) 

Tableau 12 : Propriétés physiques et coefficients d’échanges convectifs de l’air et du brouillard d’huile. 

𝐓 = 𝟖𝟎°𝐂, 𝐕 = 𝟏𝟎 𝐦/𝐬, 𝐋 = 𝟎, 𝟏 𝐦. 

  ρ 

[kg/m3] 

ν 

[cSt] 

cp 

[J/(kg.K)] 

λ 

[W/(m.K)] 
Pr Re Nu 

h 

[W/(m2.K)] 

(i) 
Air 

(X = 0 %) 
1,00 20,62 1009 0,031 0,67 48500 128 40 

(ii) 
Brouillard 

(X = 6%) 
49,36 20,43 1942 0,037 52,93 48900 551 204 

 

Dans cet exemple, lorsque le fluide est composé d’un mélange d’air et d’huile à une fraction 

volumique de 6%, l’échange thermique par convection est multiplié par 5 par rapport à l’air seul. Cette 

augmentation est principalement due à la densification du fluide. Les mouvements convectifs 

transportent, de la paroi au fluide, une quantité de chaleur plus importante. 

Il est maintenant possible de prévoir l’évolution des températures selon l’hypothèse choisie. 

Premièrement, les hypothèses ont une influence sur la valeur des pertes de puissance. L’hypothèse 1 

entraîne une perte aux roulements conséquente : la température des roulements sera alors élevée. 

Deuxièmement, il vient d’être vu que les hypothèses ont aussi une influence sur les échanges 

thermiques. L’hypothèse 2 se base sur un brouillard d’huile, les échanges thermiques par convection 

entre le fluide et les éléments de la boîte de transmission sont augmentés comme il vient d’être montré 

précédemment. Par conséquent, il est attendu des écarts de température réduits entre les éléments de la 

BTA, tels que les roulements et le bain d’huile. En d’autres termes, le brouillard d’huile a pour effet 

d’homogénéiser les températures à l’intérieur de la boîte de transmission. 
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La Figure 88 rassemble les températures des roulements et du bain d’huile calculées grâce au 

réseau thermique. Les températures numériques issues des hypothèses 1 et 2 sont comparées à celles 

mesurées, et ce, à 50% et 100% de la vitesse de rotation nominale. Le détail de la répartition des pertes 

selon l’hypothèse utilisée a été présenté dans la section 3.3. L’hypothèse 1, basée sur une lubrification 

par barbotage, surestime la température des roulements, notamment la température du roulement 

d’entrée qui est 11°C et 14°C plus importante que la température mesurée pour les vitesses de 50% et 

100% NR respectivement. A l’inverse, la température du bain d’huile est sous-estimée par rapport aux 

données expérimentales. Avec l’hypothèse 1 l’écart maximum entre les températures numériques et 

expérimentales est de 14°C. Les températures obtenues avec l’hypothèse 2, basée sur la présence d’un 

brouillard d’huile, présentent un écart maximum de 4°C. Ce faible écart indique une bonne 

modélisation, d’une part de la répartition des pertes de puissance et d’autre part des échanges 

thermiques entre les éléments de la boîte de transmission. L’hypothèse 2 est retenue dans la suite de 

l’étude : les éléments en rotation dans la BTA projettent l’huile de telle façon qu’un brouillard d’huile 

apparaît. Ce phénomène est cohérent avec les constations du deuxième chapitre. 

 

Figure 88 : Températures relatives du bain d’huile et des roulements d’entrée et de sortie calculées selon 

l’hypothèse 1 et 2. Rotation sans charge. 

Puisque l’hypothèse 2 donne une évaluation des températures proches des valeurs mesurées, le 

réseau thermique est utilisé par la suite pour étudier d’autres configurations. 
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5. CAS D’APPLICATION DU MODELE THERMIQUE DE LA BTA 

Le modèle thermique permet d’estimer la température des principaux composants de la boîte de 

transmission. La température des éléments en rotation, tels que les dentures et les bagues intérieures de 

roulement, est particulièrement intéressante car elle est rarement connue en raison de la difficulté pour 

la mesurer. 

La différence de température entre la bague intérieure et extérieure d’un roulement (ΔTBI−BE) est 

aussi une donnée intéressante car elle régit les dilatations thermique des bagues et donc ses jeux 

internes. Prédire cette différence est cruciale pour optimiser le chargement et la durée de vie du 

roulement ainsi qu’éviter les rattrapages de jeu destructeurs. Cependant, cette valeur est délicate à 

estimer car elle dépend, en plus du roulement, du système entier dans lequel il se trouve. La thermique 

des roulements est peu connue et constitue encore une question ouverte [104,112,113,132–135]. Ce 

réseau thermique permet d’avoir une idée de l’environnement thermique dans lequel se situe le 

roulement. 

Egalement, l’analyse des résultats du modèle thermique permet de connaitre les chemins 

d’évacuation de la chaleur. Ainsi, il est possible d’étudier le mode de refroidissement des pièces 

critiques telles que les dentures et les roulements. 

5.1. CAS SANS CHARGE 

Dans un premier temps, le cas de la rotation de la BTA à la vitesse nominale et sans chargement est 

repris afin d’étudier plus en détail son comportement thermique. La répartition des pertes de 

puissances (Figure 89.a) est calculée grâce au réseau thermique. Les roulements génèrent 60% des 

pertes de la BTA, la ventilation de l’engrenage dans le brouillard d’huile représente 25% des pertes 

totales, les joints 14% et les pertes de l’engrènement, du roulement de commande et de barbotage sont 

inférieures à 1%. Les roulements représentent donc la source de perte majoritaire dans la BTA. Ceci 

permet de comprendre les mesures mettant en évidence la grande sensibilité du couple résistant de la 

BTA avec la température (Figure 77), car la perte visqueuse des roulements est dépendante de la 

viscosité de l’huile (éq. (73)). La perte à l’engrènement est négligeable car la BTA n’est pas chargée, 

un calcul détaillé a été présenté précédemment dans le premier chapitre. La perte du roulement de 

commande est faible car ce roulement est de petite taille (dm ≈ 40 mm). La perte par barbotage est 

faible car la hauteur d’immersion de la roue est limitée à quelques millimètres, ce qui correspond à un 

rapport h R0⁄ ≤ 0,02. La fraction de la perte due au barbotage est si faible qu’il n’est pas possible 

d’estimer l’impact de l’ajout d’un pignon engrenant. 

La température des composants principaux (Figure 89.b) est également calculée grâce au réseau 

thermique. Les valeurs des températures numériques ont un écart maximum de 4°C avec les 

températures mesurées. Malheureusement, il n’y a pas de mesures de température disponibles sur les 

pièces en rotation. Les températures numériques de l’engrenage et des bagues intérieures de 

roulements ne peuvent donc pas être comparées aux valeurs expérimentales. Les valeurs des 

températures de la denture du pignon et de la roue se situent entre la température du bain d’huile et la 

température des roulements. Ceci s’explique car la dissipation de chaleur à l’engrènement est 

négligeable, la BTA n’étant pas chargée. La température des dentures se stabilise alors entre la 

température des éléments avec lesquelles elle échange de la chaleur : c’est-à-dire principalement le 

bain d’huile et les roulements. 
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Figure 89 : Rotation de la BTA sans charge (𝐏𝐦é𝐜𝐚 = 𝟎) à la vitesse nominale : a) répartition des pertes de 

puissance, b) comparaison des températures relatives numériques et expérimentales des composants. 

L’écart de température entre la bague intérieure et extérieure du roulement d’entrée est de 9°C, et 

de 16°C pour le roulement de sortie. L’écart de température du roulement de sortie est notablement 

plus important que celui du roulement d’entrée de la boîte de transmission. Ceci peut s’expliquer car la 

géométrie de la roue présente un voile mince (Figure 90). Le flux de chaleur passant par l’arbre de 

sortie est alors très réduit (Figure 92). C’est une voie d’évacuation de la chaleur en moins par rapport 

au roulement d’entrée. 

 

Figure 90 : Chemin de la chaleur dissipée par le roulement dans la roue : effet de constriction du flux par le voile 

mince. 
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5.2. CAS AVEC CHARGE 

L’ajout d’un chargement permet de simuler le fonctionnement de la boîte de transmission lorsque 

l’hélicoptère est en vol et que la BTA doit alors mettre en mouvement le rotor arrière. La puissance 

mécanique transmise est égale à Pnominale. L’apparition des efforts à la denture, plus élevés dans ce 

cas, engendre un nouveau type de chargement dans les roulements. Ils ont désormais, en plus du 

chargement axial issu de la précharge, un chargement radial et un moment fléchissant (Annexe C). 

La répartition des pertes de puissances (Figure 91.a) et la température des principaux composants 

(Figure 91.b) sont calculées grâce au réseau thermique. Les pertes des roulements sont toujours 

calculées avec le modèle de Palmgrem présenté dans la section 3.1. La perte par frottement à la 

denture est calculée avec la formule du rapport technique ISO 14179-2 [3]. En revanche, ici la valeur 

du coefficient de frottement est ajustée pour que la température numérique du bain d’huile 

corresponde à la température mesurée. De plus, il a été vérifié que le couple total numérique 

corresponde au couple mesuré, ici l’écart relatif est de 5%. Les pertes par barbotage et ventilation de 

l’engrenage sont presque identiques à celles du cas sans charge. Le faible écart est lié à l’équilibre 

thermique différent qui engendre une évolution de la masse volumique de l’air et de l’huile et par 

conséquent de la hauteur d’immersion de la roue. La perte des joints est inchangée. Les valeurs de 

l’ensemble des résistances thermiques sont rassemblées dans l’Annexe B pour ce cas de 

fonctionnement nominal. La valeur des pertes totales est plus élevée de 63% dans ce cas chargé par 

rapport au cas non chargé. Les roulements sont encore la source majoritaire de perte, ils représentent 

43% de la perte totale. La perte par frottement à la denture représente 34% de la perte totale. Les 

valeurs des températures numériques ont un écart maximum de 3°C avec les températures mesurées. 

 

Figure 91 : Rotation de la BTA à la vitesse nominale avec charge (𝐏𝐦é𝐜𝐚 = 𝐏𝐧𝐨𝐦𝐢𝐧𝐚𝐥𝐞) : a) répartition des pertes de 

puissance, b) comparaison des températures relatives numériques et expérimentales des composants. 
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Les températures relatives de masse des dentures du pignon et de la roue atteignent 175°C et 135°C 

respectivement. Ces températures élevées posent la question de la tenue du lubrifiant et du traitement 

thermique des aciers. Néanmoins, le restant des résultats du réseau thermique est cohérent avec les 

données expérimentales. Cette question pourrait être tranchée grâce à des mesures de température sur 

les dentures en rotation. Ces températures élevées sont le fruit de deux facteurs : la génération 

conséquente de chaleur par le frottement des dentures, de l’ordre du kilowatt dans ce cas chargé, et la 

difficulté d’évacuer cette chaleur. Cette difficulté s’explique car l’engrenage est l’élément le plus 

éloigné du carter, qui est l’unique surface d’évacuation de la chaleur avec l’extérieur. En effet, les 

deux principaux chemins d’évacuation de la chaleur générée à l’engrènement sont i) la conduction à 

travers les arbres de transmission et les roulements, ii) la convection avec le bain d’huile et le 

brouillard d’huile. Il a été vu précédemment que les échanges par conduction sont très réduits à travers 

les arbres de transmission du fait des faibles sections des voiles minces. En revanche les échanges avec 

l’huile représentent le chemin d’évacuation principal de la chaleur produite aux dentures (Figure 92). 

Ces échanges restent cependant bridés dans la mesure où le volume d’huile introduit dans la BTA est 

faible. 

Bilan des flux de chaleur sur la roue de sortie 

Une partie de la chaleur générée par frottement à l’engrènement est dissipée dans la roue et une 

autre dans le pignon. Cette répartition dépend de la température du pignon et de la roue ainsi que de 

l’effet de striction du flux de chaleur au passage du contact. La Figure 92 montre le bilan thermique de 

la denture de la roue dans le cas avec et sans charge. La valeur des flux de chaleur est adimensionnée 

par la perte de puissance à l’engrènement. Dans le cas sans charge, il y a peu de chaleur générée à 

l’engrènement. En fait, dans ce cas, la roue est chauffée de part égale par l’engrènement et le 

roulement. Cette chaleur est ensuite évacuée par le bain d’huile. Dans le cas chargé, la chaleur 

provenant de l’engrènement est bien plus importante. Dans ce cas, le sens de l’échange thermique avec 

le roulement est inversé : c’est la denture qui réchauffe le roulement. En somme, l’échange de chaleur 

entre la roue et le roulement change de manière significative avec la charge transmise, mais ceux avec 

le brouillard d’huile et l’arbre changent peu. L’échange de chaleur avec le roulement change de sens 

du fait que l’engrènement génère beaucoup plus de chaleur sous charge. 

Dans le cas chargé, la température de la roue est pilotée majoritairement par les échanges par 

convection (89%), devant les échanges par conduction (11%). Les échanges thermiques par 

rayonnement sont négligeables car ils représentent moins de 1% (voir la partie rayonnement de 

l’Annexe B). 

 

Figure 92 : Bilan thermique de la denture de la roue, cas avec et sans charge. Les flux de chaleur sont 

adimensionnés par la perte de puissance par frottement à l’engrènement dans chaque cas. 
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Bilan des flux chaleur sur le roulement de sortie 

La Figure 93 présente les chemins d’évacuation de la chaleur dissipée par le roulement de sortie 

pour le cas non chargé et le cas chargé. La chaleur générée par le roulement est la somme des pertes 

générées par la rangée de grosses billes (RGB) et celles générées par la rangée de petites billes (RPB). 

Dans le cas non chargé (Pméca = 0), la chaleur générée est égale à 0,192. Dans le cas chargé (Pméca =

Pnominale ), la chaleur générée est égale à 0,208. L’augmentation est de 8%, la perte totale du 

roulement évolue donc peu avec la charge transmise par la boîte de transmission. Ce comportement est 

représentatif des roulements préchargés à double rangée de billes, dont le chargement équivalent total 

varie peu avec les efforts extérieurs. Lorsque la BTA est chargée, des efforts additionnels à la 

précharge s’appliquent aux roulements. Le chargement du roulement comprend alors, en plus de la 

force axiale de la précharge, un moment fléchissant ainsi qu’une force radiale et axiale additionnels. 

Les forces axiales s’additionnent dans la rangée de grosses billes mais elles se soustraient dans la 

rangée de petites billes (Annexe C). C’est pour cette raison que, dans le cas chargé, la rangée de 

grosses billes génère une fraction de perte notablement plus importante (86%) que la rangée de petites 

billes (14%). 

La répartition des échanges de chaleur du roulement change peu avec la charge transmise. La 

chaleur générée par le roulement est principalement évacuée par conduction dans la bague extérieure, 

puis dans le carter. Selon la valeur de la chaleur générée à la denture, la bague intérieure du roulement 

peut évacuer de la chaleur en l’acheminant jusqu’au bain d’huile à travers la roue, ou bien apporter de 

la chaleur provenant de la roue (Figure 93).  

 

Figure 93 : Chemins d’évacuation de la chaleur générée par le roulement de sortie, cas avec et sans charge. Les 

flux de chaleur sont adimensionnés par la perte de puissance totale du roulement dans chaque cas. 
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L’écart de température entre la bague intérieure et extérieure du roulement de sortie est égal à 16°C 

dans le cas non chargé et 35°C dans le cas chargé (Figure 89 et Figure 91). Cette augmentation ne peut 

pas s’expliquer par une augmentation de la puissance générée par le roulement car il a été vu 

précédemment qu’elle augmente seulement de 8% lorsque la charge est appliquée. En fait, ceci est le 

résultat de deux effets. Le premier a déjà été pointé précédemment : la bague intérieure n’est plus 

refroidie dans le cas chargé, l’écart de température se creuse alors avec la bague extérieure, qui est 

quant à elle refroidie par le carter. Le deuxième effet est dû à la nouvelle distribution de chargement 

des billes du roulement dans le cas chargé. Pour rappel, dans le cas non chargé, la force axiale de 

précharge est répartie sur toutes les billes, ainsi toutes les billes participent aux échanges par 

conduction thermique avec les bagues. Dans le cas chargé, l’apparition d’une force radiale change la 

répartition de chargement des billes (Figure 94). Certaines billes peuvent se retrouver non chargées8, 

celles-ci ne sont alors plus en contact avec les bagues et ne peuvent donc plus conduire la chaleur. 

L’échange thermique entre les billes et les bagues est un ensemble de résistances de striction en 

parallèles (Annexe B). Il y a autant de résistance en parallèle qu’il y a de billes, car un contact 

engendre un échange thermique. Dans ce cas chargé où certaines billes ne sont plus en contact, 

l’échange par conduction thermique dans le roulement se dégrade (Tableau 13). Ceci a pour effet 

d’isoler thermiquement les bagues intérieures et extérieures du reste du roulement. Ainsi, la bague 

intérieure se retrouve isolée dans son environnement « chaud », près de la denture, et la bague 

extérieure est isolée dans son environnement « froid », près du carter. Par conséquent l’écart de 

température entre les deux bagues augmente. 

 

Figure 94 : Chargement axial et radial d’un roulement à contact oblique à une rangée de bille [108]. 

Tableau 13 : Bilan thermique du roulement de sortie pour les cas avec et sans charge. RGB : Rangée de grosses 

billes, RPB : Rangée de petites billes. 

 

Perte roulement 

(RGB+RPB)  

[-] 

Résistances de 

striction RGB  

[K/W] 

Résistances de 

striction RPB  

[K/W] 

𝚫𝐓𝐁𝐈−𝐁𝐄 

[°C] 

Sans charge  

(Pméca = 0) 
0,192 0,012 0,016 16 

Avec charge  

(Pméca = Pnominale) 
0,208 (+8%) 0,017 (+42%) 0,039 (+143%) 35 

 

8 Le détail du chargement de chacune des billes dans le cas non chargé et le cas chargé est présenté dans 

l’Annexe C. 
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5.3. IMPACT DU VOLUME D’HUILE 

Durant la campagne d’essai, des mesures de températures ont été effectuées avec un volume 

d’huile réduit de 30% par rapport au volume nominal. Ainsi, plusieurs calculs ont été réalisés à l’aide 

du réseau thermique en changeant la valeur du volume d’huile introduit initialement dans la boîte de 

transmission. Les valeurs du volume d’huile numérique varient entre −32% et 32% de la valeur 

nominale. La puissance mécanique transmise dans ce cas est égale à Pmax . Cette puissance est 

supérieure à celle utilisée précédemment et correspond à des phases de vol occasionnelles pour 

lesquelles une puissance accrue est demandée ponctuellement. Ces nouveaux volumes d’huile 

entraînent une évolution des pertes de puissances et des échanges thermiques à l’intérieur de la 

BTA tels que : 

- Perte par barbotage : la hauteur d’immersion de l’engrenage évolue (Eq. (67)) ; 

- Perte par ventilation dans le brouillard d’huile : la fraction volumique d’huile évolue (Eq. (66) 

et (67)) ; 

- Perte visqueuse des roulements : la valeur du coefficient f0 évolue (Eq. (70)) ; 

- Echanges par convection forcée et projection du bain d’huile : la surface immergée dans 

l’huile des différents éléments évolue (Annexe B et D) ; 

- Echange par convection forcée avec le brouillard d’huile : la fraction volumique d’huile 

évolue (Eq. (66) et Annexe B) . 

La relation entre les hauteurs d’immersion - surfaces immergées et le volume d’huile associé est 

obtenue grâce à la CAO 3D de la BTA, le détail est présenté dans l’Annexe D. L’évolution de la 

fraction volumique d’huile et du coefficient f0  avec le volume d’huile est estimée simplement en 

première approximation. Les travaux de Parker [104] et Pouly [136] sur la fraction d’huile et ceux de 

Schaeffler [137] sur le coefficient f0 montrent une augmentation de ces paramètres avec le volume 

d’huile. Ici, leur évolution est considérée linéaire avec le volume d’huile telle que : 

 X = Xréf  
V

Vréf
 (88) 

 f0 = f0.réf  
V

Vréf
 (89) 

avec Xréf  la fraction volumique d’huile de référence et f0.réf  le coefficient de perte visqueuse de 

référence, c’est-à-dire pour le volume d’huile nominal. 
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Les différents volumes d’huile entraînent une nouvelle température des éléments de la boîte de 

transmission. Ces nouvelles températures sont présentées dans la Figure 95 sous forme de différence 

avec la température obtenue pour le volume d’huile nominal. Les estimations numériques sont 

cohérentes avec les valeurs mesurées pour un volume d’huile diminué de 30%. L’influence du volume 

d’huile sur l’évolution des températures semble donc bien prise en compte dans le réseau thermique. 

La température du bain d’huile augmente avec le volume d’huile. Ceci s’explique car l’augmentation 

du volume d’huile a pour conséquence d’augmenter les hauteurs d’immersions et les surfaces 

immergées des éléments de la BTA. L’effet est double : d’une part la chaleur générée par barbotage 

dans le bain d’huile augmente et d’autre part, les échanges thermiques avec les éléments « chauds » 

tels que les dentures et les roulements augmentent. L’évolution de la température des roulements 

résulte de la concurrence de deux effets ayant une influence opposée sur la température du roulement. 

Lorsque le volume d’huile augmente, la chaleur générée par les roulements augmente, ce qui tend à 

élever leur température, mais les échanges de chaleur avec le bain d’huile augmentent aussi, ce qui 

tend à diminuer la température des roulements car le bain d’huile est plus froid.  

 

Figure 95 : Evolution de la température relative des roulements avec la variation du volume du bain d’huile, 

𝐏𝐦é𝐜𝐚 = 𝐏𝐦𝐚𝐱. 
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L’évolution de la température de masse des dentures avec le volume d’huile est présentée sur la 

Figure 96. Une image en coupe de la BTA est également représentée pour trois niveaux d’huile 

caractéristiques : i) le niveau d’huile atteint la roue, ii) le niveau d’huile atteint le pignon, iii) niveau 

d’huile maximum calculé, égal à 32% du volume d’huile nominal. Les températures de masse des 

dentures sont très sensibles au niveau d’huile. Comme vu précédemment, l’échange thermique avec le 

bain d’huile est le chemin d’évacuation principal de la chaleur dissipée par les dentures. Pour le 

volume d’huile nominal, celui-ci évacue 75% de la chaleur dissipée par la roue. Ainsi, l’évolution du 

volume d’huile a une influence notable sur l’évacuation de la chaleur dissipée par la denture, et donc 

sur sa température. Un point d’inflexion (point A) peut être noté sur l’évolution de la température de la 

denture du pignon. Pour des volumes d’huile inférieurs à 6% du volume d’huile nominal, la 

température de la denture est moins sensible à la variation du volume d’huile. En effet, ce point 

correspond au volume pour lequel le pignon n’échange plus avec le bain d’huile, ainsi la source 

d’évacuation principale de la chaleur n’est plus le bain d’huile. Les échanges sont alors répartis plus 

équitablement entre la convection du brouillard d’huile et la conduction dans le roulement et l’arbre de 

transmission. Ces derniers étant indépendants de la variation du volume d’huile, alors la température 

de la denture du pignon est moins sensible à la variation du volume d’huile. 

 

Figure 96 : Evolution de la température relative des éléments de la BTA avec la variation du volume du bain 

d’huile. 𝐏𝐦é𝐜𝐚 = 𝐏𝐦𝐚𝐱. 

Ces résultats illustrent que la température du bain d’huile n’est pas représentative de la thermique 

de la BTA, mais simplement représentative des pertes de puissance et des surfaces échanges 

convectifs. 
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5.4. CAS D’UNE PERTE TOTALE DE LUBRIFICATION 

Dans le cadre de l'amélioration des performances des hélicoptères et afin d’être conforme aux 

dernières exigences réglementaires, les aspects de sécurité et de fiabilité des boîtes de transmissions 

sont l'un des principaux sujets de préoccupation. Une attention particulière est portée sur leurs 

capacités opérationnelles après une perte totale de lubrification. Le lubrifiant ayant pour rôle principal 

de séparer les surfaces en contact et d’évacuer la chaleur générée, sa disparition entraîne une évolution 

des pertes de puissances et des échanges thermiques. La capacité d’évacuation de la chaleur n’est plus 

suffisante pour assurer l’équilibre thermique de la boîte de transmission. Il s’en suit alors une 

augmentation des températures qui peuvent aboutir à des dégradations avancées des surfaces de 

contact, et dans certains cas jusqu’à la destruction de la transmission. 

Ces conditions de fonctionnement marginales entraînent une évolution transitoire des températures. 

Dans la mesure où le calcul du réseau thermique n’a pas encore été utilisé en régime transitoire, il va 

être testé par la suite. Des valeurs de températures issues du réseau thermique en régime transitoire ont 

été comparées à des valeurs expérimentales. La Figure 97 regroupe ces températures pour un test de la 

BTA à plusieurs vitesses de rotation et sans charge transmise. Pour le début de l’essai, la dynamique 

des températures n’est pas reproduite correctement par les températures numériques. Ceci vient du fait 

que le réseau thermique modélise seulement la BTA, et non l’ensemble du banc d’essai comprenant 

notamment la structure et le bâti. Le réseau ne prend donc pas en compte l’inertie du bâti et sa grande 

capacité pour évacuer la chaleur en début d’essai, lorsqu’il est encore froid. Ce point a déjà été abordé 

dans la section 4.3, au sujet de la modélisation de l’échange thermique avec l’extérieur. La valeur de la 

résistance thermique utilisée dans le réseau est surestimée au début de l’essai (Figure 87). Une fois que 

le banc d’essai est monté en température (t > 80  min), l’évolution des températures numériques 

reproduit bien celles des températures mesurées. 

 

Figure 97 : Validation du réseau thermique en régime transitoire: comparaison des températures relatives 

numériques et mesurées du bain d’huile et du roulement d’entrée. Rotation sans charge (𝐏𝐦é𝐜𝐚 = 𝟎 𝐤𝐖) jusqu’à 

105% de la vitesse nominale. 
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Dans la simulation de l’essai de perte de lubrification, la première phase en présence d’huile sera 

maintenue jusqu’à atteindre l’équilibre thermique du banc d’essai, c’est-à-dire pendant 80 minutes. Il 

est ensuite proposé de simuler les premiers instants (cinq minutes) d’une perte totale de 

lubrification. Ces temps courts permettent d’utiliser l’hypothèse qu’il n’y a pas de rupture du film 

d’huile dans les contacts, c’est-à-dire que le coefficient de frottement n’est pas altéré par des effets 

d’asséchement du film d’huile [138]. La perte par barbotage de l’engrenage, le brouillard d’huile et les 

pertes visqueuses des roulements disparaissent avec la vidange du bain d’huile. Le nœud d’huile laisse 

place à celui de l’air intérieur, qui est désormais le seul fluide à l’intérieur de la BTA. En ce qui 

concerne les échanges thermiques, la roue, le pignon et les roulements n’échangent plus de chaleur 

avec le bain d’huile, mais seulement avec l’air intérieur, qui n’est maintenant composé que d’air pur. 

Les résistances liées à l’huile sont supprimées : (4,2), (4,7), (4,6), (4,11), (4,10), (4,8), (4,9), (4,12), 

(4,13), (4,15), (4,16), (4,24), (4,15), (4,16), (4,5), (4,14), (4,3). Les résistances avec le brouillard 

d’huile deviennent des résistances avec de l’air pur : (3,2), (3,6), (3,7), (3,10), (3,11), (3,15), (3,16), 

(3,21), (3,23), (3,8), (3,9), (3,12), (3,13), (3,14), (3,24). 

Un scenario de perte totale de lubrification est simulé pour une puissance mécanique transmise 

égale à la puissance nominale. L’huile est vidangée après 80 minutes de rotation. La disparition du 

bain d’huile et du brouillard d’huile est considérée instantanée.  L’évolution des températures relatives 

de la BTA est tracée sur la Figure 98. L’élévation notable de la température de masse des dentures est 

cohérente avec les observations précédentes (sections 5.2 et 5.3). En fonctionnement normal, la 

chaleur produite par l’engrènement est évacuée majoritairement par le bain d’huile, ainsi lorsque le 

volume d’huile diminue, la température de masse des dentures augmente. La roue était la première 

bénéficiaire de l’échange thermique avec l’huile car c’était l’élément le plus immergé dans le bain. 

Ainsi, lorsque le bain d’huile est vidangé, l’évolution de la température de masse de la denture de la 

roue est la plus radicale. La température de la bague intérieure du roulement de sortie augmente à son 

tour, en lien avec l’échauffement de la roue. 

 

Figure 98 : Evolution des températures numériques lors d’un scénario de perte totale de lubrification. 

Rotation à la puissance nominale. 
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Après la coupure d’huile, les deux moyens d’évacuer la chaleur des dentures et des roulements sont 

la convection avec l’air intérieur et la conduction avec les arbres de transmission et le carter. La Figure 

99 présente le bilan des flux de chaleur des roulements, cinq minutes après la coupure de lubrification. 

L’échange par convection avec l’air est très faible devant ceux par conduction. Ceci s’explique car 

l’air a lui-même une température élevée, et en plus, ses propriétés physiques ne lui permettent pas 

d’évacuer de grandes quantités de chaleur. Ce sont donc les échanges par conduction qui déterminent 

la température des roulements. C’est une des raisons pour laquelle la dissymétrie de la valeur du 

ΔTBI−BE entre le roulement d’entrée et de sortie augmente. En effet, la bague intérieure du roulement 

de sortie ne peut pas évacuer de chaleur par l’arbre de transmission du fait de la géométrie en voile 

mince (Figure 90), contrairement à la bague intérieure du roulement d’entrée. Et d’autre part, il a été 

vu précédemment que la température de la roue augmente beaucoup, ainsi elle apporte de la chaleur à 

la bague intérieure du roulement de sortie. Les valeurs de ΔTBI−BE du roulement d’entrée et sortie 

évoluent de 16°C et 35°C respectivement avant la coupure d’huile à 33°C et 72°C cinq minutes après 

la coupure de lubrification. Pour ces valeurs de différence de température dans les roulements, il est 

probable que la dilatation thermique différente entre la bague intérieure et extérieure entraîne une 

modification des jeux de fonctionnement et, à minima, une modification de la précharge.  

Le modèle thermique tel qu’il est actuellement ne permet de pas simuler un scenario de coupure 

d’huile complet pour deux raisons : (i) la perte par frottement dans un contact en lubrification 

marginale (assèchement du film d’huile) n’est pas connue, (ii) il n’y a pas de bouclage 

thermomécanique pour le calcul du chargement des roulements (influence des jeux de fonctionnement 

sur le chargement des billes). 

 

Figure 99 : Bilan des flux de chaleur sur le roulement d’entrée et de sortie après cinq minutes de coupure d’huile. 

Rotation à la puissance nominale. Les flux de chaleur sont adimensionnés par la perte de puissance totale du 

roulement dans chaque cas. 
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6. CONCLUSION 

Le modèle de perte par barbotage développé dans cette étude a été appliqué à un boîtier de 

réduction arrière d’hélicoptère. A partir de l’observation des écoulements d’huile à l’intérieur de la 

BTA grâce à un carter transparent, deux hypothèses sur le type de lubrification ont été établies. La 

première hypothèse considère une lubrification par barbotage classique, sans présence de brouillard 

d’huile. La deuxième hypothèse se base sur la présence d’un brouillard d’huile, créé par le brassage 

intense du bain d’huile et suggéré par les analyses du deuxième chapitre. Pour ces deux hypothèses, la 

valeur du couple résistant numérique a été comparée à la valeur expérimentale pour plusieurs vitesses 

de rotation. Les résultats issus des deux hypothèses sont cohérents avec les valeurs de couple 

mesurées. En conséquence, il a été décidé de calculer les températures des différents éléments de la 

BTA afin de les comparer aux mesures de températures disponibles. Les hypothèses ont une influence 

d’une part sur la répartition des pertes de puissances et d’autre part sur l’intensité des échanges 

thermiques : un échange par convection est plus important dans un brouillard d’huile que dans l’air 

pur. Les résultats numériques obtenus avec l’hypothèse 2, basée sur la présence d’un brouillard 

d’huile, sont proches des valeurs expérimentales de température avec un écart maximum de 4°C, 

contre 14°C pour l’hypothèse 1. L’écart de température a pu être calculé sur le bain d’huile et les 

bagues extérieures de roulements mais pas sur des pièces en rotation telles que l’engrenage et les 

bagues intérieures de roulements car il n’y avait pas de données expérimentales disponibles. 

Finalement, ces résultats mettent en évidence la présence probable d’un brouillard d’huile dans la 

BTA. Cette observation rejoint les mesures effectuées sur le banc d’essai du LabECAM avec une roue 

dentée d’hélicoptère. La fraction volumique estimée dans la BTA est de 6% alors que dans le banc du 

LabECAM elle était estimée à 0,15%. Ces écarts sont importants. La différence vient possiblement de 

l’écoulement et de l’encombrement différent des deux configurations. Dans le banc d’essai du 

LabECAM la roue dentée était en rotation seule, sans pignon engrenant, dans un carter espacé et de 

forme rectangulaire. La quantité d’huile emportée dans l’air était alors projetée loin de la denture par 

les effets centrifuges. Dans le cas de la BTA, la rotation conjointe de la roue et du pignon développe 

des écoulements plus intenses et le brouillard d’huile généré reste confiné dans un carter ajusté à 

l’engrenage. Les travaux expérimentaux de Kolekar et al. [83] ont montré que dans le cas de la 

rotation d’un engrenage dans un carter cylindrique ajusté, de l’huile issue du bain d’huile peut se 

retrouver tout le long de la périphérie du carter. 

Tout compte fait, les pertes de la BTA calculées notamment grâce au modèle de perte par 

barbotage permettent de reproduire les pertes mesurées pour quatre vitesses de rotation dans le cas 

sans charge, avec un écart maximal est de 5%. Le modèle de perte par barbotage développé durant 

cette étude montre de bons résultats qui permettent de bien reproduire les mesures pour ce cas 

d’application. Cependant, dans ces essais, la perte calculée avec le modèle développé dans le 

deuxième chapitre représente, à la vitesse nominale, 25% de la perte totale de la BTA. De plus, la 

contribution du barbotage représente seulement de 1% de la perte totale. Une autre série d’essai avec 

un volume d’huile plus important dans la BTA pourrait être envisagée afin d’augmenter la part des 

pertes par barbotage et de valider le modèle pour des hauteurs d’immersions d’huile plus importantes. 

Egalement, dans le cas chargé, les pertes par frottement à la denture deviennent importantes (~35%). 

L’incertitude sur le coefficient de frottement peut alors entrainer de grands écarts de pertes dans la 

BTA. 
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Il a été montré que les pertes de la BTA proviennent majoritairement des roulements, devant la 

perte par frottement des dentures. Ceci explique la grande sensibilité des pertes de la BTA avec la 

température d’huile observée durant les essais. 

Ensuite, le modèle thermique développé a permis d’étudier les chemins d’évacuation de la chaleur 

des éléments critiques, tels que les dentures et roulements. Il a été vu que l’échange de chaleur entre la 

roue et le roulement est fortement impacté par la charge transmise. Dans le cas non chargé le 

roulement chauffe la roue, alors que dans le cas chargé c’est la roue qui chauffe le roulement du fait de 

la perte par frottement à l’engrènement conséquente dans ce cas. Les dentures sont refroidies à 75% 

par le bain d’huile et seulement à 11% par conduction. Ainsi, une variation du volume d’huile entraine 

une grande variation de la température des dentures. Les roulements, eux, sont refroidis 

majoritairement par conduction vers le carter. L’effet de déversement dans le roulement en présence 

d’un moment fléchissant dégrade la conduction de chaleur à travers les billes. Pour cette raison, le 

ΔTBI−BE du roulement de sortie passe de 16°C à 35°C dans le cas non chargé et chargé respectivement. 

La température du bain d’huile n’est pas représentative de la température des roulements et de 

l’engrenage, en revanche elle est liée aux pertes de puissances générées et aux surfaces d’échanges 

convectifs. Une diminution du volume d’huile de la BTA entraîne une réduction de la température du 

bain d’huile mais une augmentation de la température des dentures et des roulements. Ceci vient du 

fait que la diminution du volume d’huile est d’abord synonyme d’une réduction de l’évacuation des 

calories avant d’être synonyme d’une réduction des pertes de puissances, car ces dernières proviennent 

majoritairement de la précharge des roulements et du frottement des dentures. Enfin, un scenario de 

perte totale de lubrification a été simulé à l’aide du réseau thermique. Une fois l’huile vidangée, ce 

sont principalement les échanges par conduction thermique qui déterminent la température des 

éléments de la boîte de transmission. Ce cas de fonctionnement marginal a mis en évidence deux 

limitations du modèle thermique : (i) l’évolution de la perte par frottement dans les contacts avec 

l’asséchement des films d’huile n’est pas prise en compte, (ii) il n’y a pas de bouclage 

thermomécanique pour le calcul du chargement des roulements. 

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



 

 

 

133 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Conclusion et discussions 

  

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



Conclusion et discussions 

 

 

 

134 

 

La réduction d’émissions de polluants et de consommation de carburant passe par l’amélioration 

des performances énergétiques. A ce titre, il est important de comprendre et de quantifier les pertes 

générées dans les systèmes de transmission de puissances. L’objectif de cette thèse était de modéliser 

les pertes de puissance d’engrenages spiro-coniques lubrifiés par bain d’huile. 

La revue de la littérature a montré que peu de travaux existent sur les pertes de puissances générées 

par les engrenages spiro-coniques. La perte par frottement à la denture est liée au coefficient de 

frottement caractérisant le contact. La valeur de ce coefficient de frottement dépend d’une multitude 

de paramètres liés aux propriétés physiques des solides, du lubrifiant ainsi que des conditions 

opératoires telles que la vitesse, la charge et la température. Pour la gamme d’utilisation des 

engrenages dans les boîtes de transmission d’hélicoptères, la valeur du coefficient de frottement se 

situe entre 0,03 et 0,07. La formule du rapport technique ISO 14179-2 [3], couplée à une valeur de 

coefficient de frottement, a été utilisée pour le calcul de la perte par frottement. La perte par 

ventilation provient principalement de la denture et peu des faces de l’engrenage, les effets visqueux 

sont du second ordre. La perte par barbotage, quant à elle, dépend du régime d’écoulement dans le 

bain d’huile. Au regard des vitesses importantes dans les boîtes de transmission d’hélicoptère, le 

régime d’écoulement dans le bain d’huile est turbulent. Pour ces écoulements, les effets d’inerties sont 

prépondérants devant les effets visqueux. Ainsi, la perte de puissance est étroitement liée à la masse 

volumique de l’huile, alors que la viscosité de l’huile a une influence réduite. Également, la perte par 

barbotage est liée aux dimensions extérieures de l’engrenage, telles que le diamètre et la largeur, et est 

indépendante de la taille des dents, contrairement à la perte par ventilation. Les modèles permettant de 

calculer ces deux types de pertes pour les engrenages spiro-coniques sont inexistants ou non-adaptés 

pour les vitesses élevées dans les boîtes de transmission d’hélicoptère. Une campagne d’essai a alors 

été réalisée pour caractériser ces pertes de puissances. 

Dans le deuxième chapitre, le couple résistant de roues spiro-coniques tournant à grande vitesse 

dans un bain d’huile a été mesuré sur un banc d’essai élémentaire au LabECAM. Contrairement aux 

précédentes études expérimentales sur les pertes de puissance non liées à la charge, soulignant une 

augmentation constante du couple résistant avec la vitesse, une diminution inhabituelle a été ici 

constatée. Ceci est associé à l’évolution dynamique de l’immersion d’huile, et a été décrit grâce à un 

critère sur le nombre de Froude (Fr*). Ensuite, une formulation analytique associant à la fois les 

phénomènes de barbotage et de ventilation a été développée pour l’évaluation des pertes. Grâce au 

nombre de Froude et aux formules analytiques proposées dans cette étude, il est possible d'avoir une 

estimation plus précise des pertes de trainée d’une roue dentée tournant dans un bain d’huile pour une 

large gamme de vitesse (c’est-à-dire [5; 60] m/s). Par ailleurs, des essais en présence de déflecteurs et 

flasques ont été réalisés. Un comportement similaire à celui des engrenages cylindriques a été trouvé. 

Les architectures de BTA d’Airbus Helicopters comprennent des parois suffisamment distantes de 

l’engrenage pour avoir un impact limité sur le couple résistant. Des mesures de couple sur une roue 

dentée issue d’une boîte de transmission d’hélicoptère suggèrent la présence d’un environnement 

composé d’air et d’huile. Cet environnement agit directement sur le couple mesuré car le fluide brassé 

par le phénomène de ventilation n’est plus de l’air pur mais un mélange air-huile plus dense. 

Le troisième chapitre présente l’application du modèle de perte, développé à partir d’une campagne 

de mesure sur un banc d’essai élémentaire, à une configuration réelle. Des valeurs de couple résistant 

numériques ont été comparées à des valeurs mesurées sur une boîte de transmission arrière 

d’hélicoptère. Le modèle utilisé pour calculer la perte de l’engrenage spiro-coniques avec le bain 

d’huile est celui développé dans cette étude. Les modèles utilisés pour calculer la perte des roulements 
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et des joints sont celui de Palmgrem [108] et de Freudenberg [107]. À partir de l’observation des 

écoulements d’huile à l’intérieur de la BTA, deux hypothèses sur le type de lubrification ont été 

établies. La première hypothèse considère une lubrification par barbotage classique, sans présence de 

brouillard d’huile. La deuxième hypothèse se base sur la présence d’un brouillard d’huile, créé par le 

brassage intense du bain d’huile et suggéré par les analyses du deuxième chapitre. La comparaison des 

couples numériques avec ceux expérimentaux ne permet pas de distinguer une hypothèse plus réaliste 

que l’autre. En conséquence, il a été décidé de calculer les températures des différents éléments de la 

BTA afin de les comparer aux mesures de températures disponibles. Les hypothèses ont une influence 

d’une part sur la répartition des pertes de puissances et d’autre part sur l’intensité des échanges 

thermiques : un échange par convection est plus important dans un brouillard d’huile que dans l’air 

pur. Les résultats numériques obtenus avec l’hypothèse 2, basée sur la présence d’un brouillard 

d’huile, sont proches des valeurs expérimentales de température avec un écart maximum de 4°C, 

contre 14°C pour l’hypothèse 1. L’hypothèse la plus réaliste est donc celle qui se base sur la présence 

d’un brouillard d’huile dans la BTA. Cette observation rejoint le constat sur les mesures effectuées sur 

le banc d’essai du LabECAM. Tout compte fait, les pertes de la BTA calculées notamment grâce au 

modèle de perte par barbotage permettent de reproduire les pertes mesurées pour quatre vitesses de 

rotation dans le cas sans charge, avec un écart maximal est de 5%. Le modèle de perte par barbotage 

développé durant cette étude montre de bons résultats qui permettent de bien reproduire les mesures 

pour ce cas d’application. 

Outre les pertes de puissances, le comportement thermique d’un système mécanique est une 

composante clé car il permet de connaître, entre autres, les déformations des composants et donc les 

conditions de fonctionnement des organes. L’analyse des résultats du réseau thermique a permis 

d’appréhender la thermique de la BTA. Les pertes de puissances sont générées majoritairement par les 

roulements. La perte des roulements étant liée aux effets visqueux, ceci explique la sensibilité du 

couple résistant mesuré avec la température du bain d’huile. En d’autres termes, pour la même 

configuration du boîtier et les mêmes conditions de fonctionnement, la BTA génère significativement 

plus de perte de puissance lorsque son refroidissement extérieur est réduit. Il faut donc connaître la 

température de fonctionnement des éléments pour estimer précisément les pertes de puissances 

générées. Or, la température d’un élément, en régime stabilisé, est le résultat de l’équilibre entre sa 

production de chaleur et sa capacité à évacuer cette chaleur au milieu extérieur. Ainsi, la température 

dépend à son tour des pertes de puissance générées. La modélisation thermique de la BTA nécessite 

donc un bouclage thermique entre les pertes de puissances et les températures. La méthode du réseau 

nodal employée ici permet d’obtenir rapidement des premières tendances avec un fort couplage 

température-perte. Après l’analyse de différents cas d’application, il a été vu que la température du 

bain d’huile n’est pas représentative de la température des roulements et de l’engrenage, en revanche 

elle est liée aux pertes de puissances générées et aux surfaces d’échanges convectifs. Une diminution 

du volume d’huile de la BTA entraîne une réduction de la température du bain d’huile mais une 

augmentation de la température des dentures et des roulements. Ceci vient du fait que la diminution du 

volume d’huile est d’abord synonyme d’une réduction de l’évacuation des calories avant d’être 

synonyme d’une réduction des pertes de puissances, car ces dernières proviennent majoritairement de 

la précharge des roulements et du frottement des dentures. 

Bien que le réseau thermique soit basé sur peu de données d’entrées, à savoir un rapport sur une 

campagne d’essai antérieure, les résultats obtenus sont encourageants. Le modèle thermique reproduit 

bien les mesures de températures disponibles, telles que celle du bain d’huile et de la bague extérieure 

des roulements. Il permet aussi de prédire la température d’éléments qui sont difficilement mesurables 

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



Conclusion et discussions 

 

 

 

136 

 

comme celle de l’engrenage et de la bague intérieure des roulements. Ces dernières températures de 

pièces tournantes n’ont pas pu être comparées avec des données d’expérience car il n’y a pas eu de 

mesures dans ces zones. Au terme de ces travaux, il a été possible d’identifier quarte axes majeurs 

dans lesquels les recherches pourraient être poursuivies. 

Tout d’abord, le calcul de la perte par frottement à la denture se base actuellement sur une valeur 

ajustée et constante du coefficient de frottement. Or, le coefficient de frottement dépend d’une 

multitude de paramètres liés aux propriétés physiques des solides, du lubrifiant ainsi que des 

conditions opératoires telles que la vitesse, la charge et la température. L’utilisation d’un modèle 

suffisamment précis pour le calcul du coefficient de frottement requiert une campagne de test 

spécifique au couple matériau – lubrifiant utilisé. 

Les roulements préchargés produisent la plus grande partie de la chaleur dans la BTA. Ils ont aussi 

un rôle essentiel dans la thermique de l’engrenage. Ce sont les éléments les plus complexes à 

modéliser, autant au niveau des pertes de puissances qu’au niveau des échanges thermiques qui y ont 

lieu. Dans ce travail, le lien températures-pertes ainsi que l’influence du chargement statique de 

chacune des billes sur la conduction de la chaleur à travers le roulement a été prise en compte. La 

prochaine étape est de prendre en compte l’évolution des jeux internes aux roulements, dus aux 

dilatations thermiques des solides, sur l’évolution de la précharge. Celle-ci aura un impact sur la perte 

générée et sur la conduction de la chaleur à travers les roulements. 

Dans cette étude il y a eu une réflexion sur la bonne manière de modéliser les pertes de puissances 

à partir de l’observation de l’écoulement diphasique de fluide à l’intérieur de la BTA. Cette méthode 

devrait aussi être appliquée aux échanges thermiques induits par ces écoulements. Ici, les échanges 

internes par convection ont été modélisés avec des formules empiriques issues de cas académiques 

simples. Mais, il n’est pas rare de s’éloigner des hypothèses utilisées par ces formules, autant au 

niveau des écoulements que des géométries. Ainsi, pour aller plus loin, l’auteur suggère de mener des 

études numériques à l’aide de méthodes CFD afin de reproduire les écoulements à l’intérieur de la 

boîte de transmission et d’extraire des coefficients d’échanges convectifs. 

Finalement, le travail présenté dans ce manuscrit a aussi été un pas vers la simulation d’essais de 

coupure totale de lubrification. Le modèle thermique actuel permet de prédire les premiers instants de 

la coupure d’huile avant l’assèchement des films d’huile et le rattrapage de jeux dans les roulements. 

Les trois axes de recherche cités précédemment devront être approfondis, notamment l’aspect 

dilatation thermique des roulements et estimation du coefficient de frottement, afin d’aller plus loin 

dans la modélisation de ce fonctionnement marginal. A terme, ce type de simulation devrait permettre 

de prédire le moment d’apparition des premières dégradations des dentures et roulements. 
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Annexe A : Surfaces mouillées 

simplifiées d’une roue spiro-conique 

 

Figure 100 : Schéma des surfaces immergées Sm1,m2,m3,m4 d’une roue spiro-conique. 

La surface simplifiée est séparée en quatre parties pour faciliter le calcul (Figure 100). Dans le cas 

de ventilation, c’est-à-dire sans bain d’huile : 

S = S1 + S2 + S3 + S4 

S1 = π R0
2 

S2 = π(R0 − b sin(δ))2 

S3 = 2π R0(broue − b cos(δ)) 

S4 =
π

sin (δ)
[R0

2 − (R0 − b sin(δ))2] 

Dans le cas d’une lubrification par barbotage, c’est-à-dire avec bain d’huile : 

Sm = Sm1 + Sm2 + Sm3 + Sm4 

θ(x) = 2 cos−1 (
R0 − h

r(x)
) 

r(x) = R0 − x sin (δ) 

R0

Détails des paramètres 

d’intégration de Sm4 :

Sm1

Sm2

Sm3

Sm4

ϴ(x)

broue

b

δ

h r(x)

r0 δ
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Sm1 =
1

2
R0

2[θx=0 − sin (θx=0)] 

Sm2 =
1

2
rx=b

2 [θx=b − sin (θx=b)] 

Sm3 = R0 θx=0 (broue − b cos (δ)) 

Sm4 = ∫ r(x) θ(x) dx
b

0
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Annexe B : Résistances thermiques 

1. FORMULES DE CALCUL 

1.1. CONDUCTION     

Les résistances de conduction sont obtenues grâce à une résolution par éléments finis avec le 

logiciel Simcenter® Thermal. En effet, au regard des géométries complexes des composants de la 

BTA, il est délicat d’utiliser les formules analytiques qui se rapportent à des géométries simples telles 

que des plaques ou des cylindres. La méthode par éléments finis permet, en plus de calculer les 

géométries réelles, de prendre en compte le phénomène de striction du flux de chaleur au passage de 

changement brusque de section. 

La simulation par élément finis calcule la température en chaque maille du volume de la pièce 

étudiée. La conductivité thermique du matériau est renseignée : celle de l’acier est égale à 55,4 

W/(m.K) et celle de l’aluminium à 154,7 W/(m.K). Les conditions aux limites sont : 

- une condition de Neumann sur la surface 1 (Q = 1 W) ; 

- une condition de Dirichlet sur la surface 2 (T = 0°C) ; 

- les autres surfaces sont adiabatiques. 

La valeur de la résistance par conduction entre les deux nœuds est obtenue avec l’équation (75). Si 

le flux imposé est unitaire, alors la valeur de la résistance est directement égale à la différence de 

température entre les deux nœuds. La température d’un nœud est la moyenne de la température des 

mailles de la surface associée. Un exemple pour la résistance de conduction de la roue est représenté 

sur la Figure 101. 

 

Figure 101 : Calcul par éléments finis de la résistance de conduction thermique entre une denture et son arbre de 

transmission : a) maillage et conditions aux limites, b) résultats de température. 

L’ensemble des résistances de conduction de la boîte de transmission est calculé de cette manière : 

(2,7), (2,11), (2,18), (2,19), (6,15), (21,6), (21,15), (21,18), (20,18), (20,21), (10,16), (23,10), (23,16), 

(23,19), (22,19), (22,23), (24,14), (23,24), (22,24). 

Température imposée

Flux imposé

denture

arbre 0°C

0,404°C

a) b)
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1.2. STRICTION    

Dans le cas où le flux de chaleur se déplace sur la surface, il n’est plus possible d’utiliser une 

résistance de conduction. C’est le cas des contacts entre deux dents et aussi ceux des billes de 

roulement avec leurs bagues. 

Striction dans les engrenages 

La forme du contact est considérée linéique. Dans ce cas, Blok [139] a dérivé la formule de la 

résistance de striction à partir de la température flash et pour une source de chaleur répartie 

uniformément dans le contact : 

 𝑅 =
0,767

𝑏 𝜒 √2 × 𝑎 𝑉𝑟

 (90) 

avec b la largeur de denture, a la demi-largeur du contact hertzien dans la direction du roulement, χ =

√λ ρ cp l’effusivité thermique des solides, et Vr la vitesse de roulement moyenne le long de la ligne 

d’action. La résistance de striction entre l’engrènement et le pignon (17,15) et l’engrènement et la roue 

(17,16) est calculée de cette manière. 

Striction dans les roulements 

La forme du contact est elliptique. Dans ce cas, Muzychka et Yovanovich [140] ont proposé une 

formule pour la résistance de striction issue d’une source de chaleur ayant une répartition parabolique, 

telle que dans les contacts hertziens : 

 𝑅𝑖 =
0,323

𝑎 𝜒 √𝑏 𝑉𝑟

 (91) 

avec Ri la résistance de striction du contact entre une bille et sa bague, a la demi-longueur dans la 

direction perpendiculaire à la direction du roulement et b  la demi-largeur dans la direction du 

roulement. Attention les notations a et 𝑏 du contact hertzien sont inversées dans les engrenages et les 

roulements : a < b dans les engrenages et a > b dans les roulements. Le roulement étant composé de 

plusieurs billes, la résistance de striction d’une rangée de bille avec sa bague est l’empilement des 

résistances de chaque bille en parallèle : 

 𝑅 =
1

∑
1
𝑅𝑖

 (92) 

Les résistances de striction pour chaque rangée de billes avec la bague intérieure et avec la bague 

extérieure sont calculées de cette manière : (8,6), (8,7), (9,6), (9,7), (12,10), (12,11), (13,10), (13,11). 
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1.3. CONVECTION FORCEE    

La chaleur échangée par convection s’écrit couramment avec la loi de Newton [141] : 

 𝑄 = ℎ𝑐𝑜𝑛𝑣  𝑆 𝛥𝑇 (93) 

avec h𝑐𝑜𝑛𝑣 le coefficient d’échange thermique par convection, S l’aire de la surface d’échange et ΔT la 

différence de température entre la paroi et le fluide. La résistance thermique associée se calcule ensuite 

de la manière suivante : 

 𝑅 =
1

ℎ𝑐𝑜𝑛𝑣 𝑆
 (94) 

Dans cette étude, le coefficient d’échange convectif est obtenu à l’aide de formules empiriques 

issues de configurations standards. L’intérêt est que ces formules simples dépendent de nombreux 

paramètres tels que la géométrie de la paroi, la vitesse et les propriétés physiques du fluide. Dans le 

réseau thermique, la valeur de l’échange par convection s’ajuste alors directement aux différentes 

conditions opératoires telles que la vitesse de rotation et la température du fluide. Les formules 

empiriques du coefficient de convection thermique h dépendent de la longueur caractéristique de la 

surface d’échange, de la conductivité thermique du fluide ainsi que du nombre de Nusselt, Nu : 

 ℎ =
𝑁𝑢 𝜆

𝐿
 (95) 

et le nombre de Nusselt s’exprime lui-même généralement en fonction du nombre de Prandtl Pr, qui 

traduit l’importance de la couche limite dynamique devant celle thermique, et du nombre de Reynolds 

qui est le rapport des effets d’inertie par rapport aux effets visqueux. 

 𝑃𝑟 =
𝜌 𝜈 𝑐𝑝

𝜆
 (96) 

 𝑅𝑒 =
𝑉 𝐿

𝜈
 (97) 

Les formules présentées ensuite sont extraites du livre de Holmann sur les transferts thermiques 

[142]. 

Plaque plane dans un écoulement 

D’après les mesures de Schlichting [131] : 

𝑅𝑒 < 5 × 105 𝑁𝑢 = 0,664 × 𝑅𝑒1/2 𝑃𝑟1/3 (98) 

𝑅𝑒 ≥ 5 × 105 𝑁𝑢 = (0,037 × 𝑅𝑒4/5 − 850) 𝑃𝑟1/3 (99) 

Ces formules sont utilisées pour les échanges entre le carter, les arbres de transmissions, 

l’engrenage et les bagues de roulements avec les fluides : (3,2), (3,6), (3,7), (3,10), (3,11), (3,15), 

(3,16), (3,21), (3,23), (4,2), (4,7), (4,6), (4,11), (4,10), (4,15), (4,16), (4,24). 
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La longueur caractéristique correspond alors au diamètre de l’élément. 

Sphère dans un écoulement 

D’après Vliet et Leppert [143] et pour des écoulements ayant un nombre de Reynolds inférieur à 

2 × 105 : 

𝑁𝑢 = (1,2 + 0,53 × 𝑅𝑒0,54) 𝑃𝑟0,3  (
𝜇

𝜇𝑝𝑎𝑟𝑜𝑖
)

0,25

 

Cette formule est utilisée pour l’échange entre les billes de roulements et les fluides : (3,8), (3,9), 

(3,12), (3,13), (4,8), (4,9), (4,12), (4,13). 

Cylindre dans un écoulement 

Hilpert [144] et Knudsen [145] ont proposé l’équation (100) combinée avec les valeurs du Tableau 

14 : 

 𝑁𝑢 = 𝐶 𝑅𝑒𝑛 𝑃𝑟1/3 (100) 

Tableau 14 : Valeurs des constantes pour utilisation dans la formule (100) 

Re C n 

0,4 – 4 0,989 0,330 

4 – 40 0,911 0,385 

40 – 4000 0,683 0,466 

4000 – 40000 0,193 0,618 

40000 – 400000 0,0266 0,805 

 

Cette formule est utilisée pour l’échange entre le brouillard d’huile et le carter du roulement de 

commande, qui est immobile (3,14). 

Cylindre en rotation 

D’après Becker [146] : 

 𝑁𝑢 = 0,133 × 𝑅𝑒2/3 𝑃𝑟1/3 (101) 

Cette formule est utilisée pour l’échange entre le brouillard d’huile et l’arbre de commande, qui est 

en rotation (3,24). 
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1.4. PROJECTION D’HUILE    

Après le passage de la denture dans le bain d’huile, un film d’huile est acheminé jusqu’au point 

d’engrènement. Ce film d’huile se réchauffe au contact de la denture et est ensuite en partie projeté par 

les effets centrifuges. Changenet [147] définit un angle de projection d’huile, ainsi qu’un nombre sans 

dimension ψ : 

 

Figure 102 : Représentation de l’angle de projection d’huile 𝛉. 

 𝜓 = (
𝑅𝑝 𝛼 𝜃2

𝜈 ℎ
)

1/4

 (102) 

avec α la diffusivité thermique de l’huile, θ l’angle de projection d’huile, ν la viscosité cinématique de 

l’huile et h la hauteur d’immersion dans l’huile. Changenet a ensuite définit les résistances thermiques 

associées, basées sur les travaux de Blok [148] : 

si 𝜓 < 0,68 
𝑅 =

2𝜋

1,14 × 𝑏 × 2 × 𝑍 ℎ 𝜒 √𝜔 𝜃
 (103) 

si 0,68 < 𝜓 < 1,5 
𝑅 =

2𝜋

(1,55 − 0,6 × 𝜓) × 𝑏 × 2 × 𝑍 ℎ 𝜒 √𝜔 𝜃
 (104) 

Ces formules sont utilisées pour l’échange entre le bain d’huile et la denture du pignon et de la roue 

(4,15), (4,16). L’échange thermique par projection est en parallèle de celui par convection entre ces 

mêmes éléments. 

1.5. MELANGE DIPHASIQUE    

Fair [149] propose une formule empirique décrivant l’échange thermique entre un spray de liquide 

et un gaz en mouvement :  

 𝑅 =
1

2609 × 𝑄𝑚 𝑍
 (105) 

avec Z la hauteur des colonnes de spray et Qm le débit massique du gaz. La hauteur Z est prise égale à 

la longueur hydraulique du carter. Le débit massique du gaz est estimé en considérant que la perte par 

ventilation de l’engrenage est égale à une perte due à la transmission de quantité de mouvement au 

gaz. Cette formule est utilisée pour décrire l’échange thermique entre le brouillard d’huile et le bain 

d’huile  (3,4). 
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1.6. TRANSPORT    

La chaleur transportée entre deux nœuds par l’écoulement d’un fluide à pression constante s’écrit : 

 𝑄 = 𝜌 𝑄𝑣  𝑐𝑝 Δ𝑇 (106) 

avec Qv le débit volumique. La résistance associée est alors : 

 𝑅 =
1

𝜌 𝑄𝑣  𝑐𝑝
 (107) 

Cette formule est utilisée pour la quantité d’huile récupérée dans le circuit du roulement de 

commande, c’est-à-dire pour l’échange entre le bain d’huile et l’huile de commande (4,5) et l’huile de 

commande et le roulement de commande (4,14). La valeur du débit volumique utilisée vient d’une 

mesure spécifique effectuée sur la BTA. 

1.7. AILETTE    

Dans le cas des ailettes, un paramètre d’ailette m est souvent utilisé : 

 𝑚 = √
ℎ 𝑝

𝜆 𝐴
 (108) 

avec h le coefficient d’échange convectif, p le périmètre de la section de l’ailette, 𝜆 la conductivité 

thermique de l’ailette et A l’aire de la section de l’ailette. La formule de la résistance thermique est 

obtenue à partir de l’équation de la chaleur en régime stationnaire appliquée à une ailette soumise à de 

la conduction uniaxiale et de la convection à sa surface. L’équation (109) est valable pour une 

condition d’échange de chaleur nul à l’extrémité de l’ailette. 

 𝑅 =
𝑚 𝐿

𝑆 ℎ tanh (𝑚 𝐿)
 (109) 

avec L la longueur caractéristique de l’ailette, c’est-à-dire son diamètre ici. Cette formule est utilisée 

pour caractériser l’échange entre la tige de commande et l’air extérieur (14,1). Des mesures de 

températures ont été utilisées pour recaler empiriquement la valeur de cette résistance par le biais du 

coefficient d’échange h (Eq. (109)). La valeur du coefficient d’échange convectif permettant de 

retrouver, grâce au réseau thermique, la valeur de la température mesurée de la tige de commande est 

h = 100 W/(m2. K). Cette valeur est cohérente avec de la convection forcée dans de l’air pur, comme 

c’est le cas à l’extérieur de la BTA. 
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1.8. RAYONNEMENT    

D’après la loi de Stefan-Boltzmann [142] la chaleur échangée par rayonnement entre deux corps 

gris s’écrit : 

 𝑄 =
𝜎 (𝑇1

4 − 𝑇2
4)

1 − 𝜀1
𝜀1 𝑆1

+
1

𝑆1 𝑓1→2
+

1 − 𝜀2
𝜀2 𝑆2

 (110) 

avec σ la constante de Stefan-Boltzmann égale à 5,67 × 10−8 W/m2. K4, T1 et T2 les températures des 

surfaces 1 et 2, ε1 et ε2 les émissivités des surfaces 1 et 2, typiquement égale à ~0,1 pour un acier poli 

et ~0,3 pour un aluminium oxydé, S1 et S2 l’aire des surfaces 1 et 2, et f1→2 le facteur de forme de la 

surface 1 à la surface 2. En utilisant les identités remarquables pour développer l’écart de température 

à la puissance quatre, il est possible de formuler une résistance thermique : 

 
𝑅 =

1 − 𝜀1
𝜀1 𝑆1

+
1

𝑆1 𝑓1→2
+

1 − 𝜀2
𝜀2 𝑆2

𝜎 (𝑇1
2 + 𝑇2

2)(𝑇1 + 𝑇2)
 

(111) 

L’échange thermique par rayonnement est négligeable dans les cas d’application présentés dans 

cette étude. Par exemple, dans le cas où la température de masse de la denture du pignon atteint 200°C 

et que celui-ci échange directement de la chaleur par rayonnement avec le carter à 50°C, le flux 

échangé est seulement égal à 6 W (éq. (110)). Ce résultat est obtenu avec une valeur des surfaces S1 et 

S2 issues de la CAO 3D, un facteur de forme f1→2 égal à 0,8 et l’hypothèse conservatrice que le fluide 

intermédiaire est transparent pour le rayonnement. 
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2. APPLICATION NUMERIQUE 

L’application numérique du calcul des résistances thermiques est détaillé ensuite pour le cas de la 

rotation de la BTA à la puissance nominale. 

Tableau 15 : Résistances de conduction. 

 Nœud 1  Nœud 2 λ [W/(m.K)] R [K/W] 

2 Carter 7 RLT entrée BE 154,7 0,026 

2 Carter 11 RLT sortie BE 154,7 0,009 

2 Carter 18 Joint entrée 154,7 0,25 

2 Carter 19 Joint sortie 154,7 0,459 

6 RLT entrée BI 15 Denture pignon 55,4 0,21 

21 Arbre entrée int. 6 RLT entrée BI 55,4 0,0431 

21 Arbre entrée int. 15 Denture pignon 55,4 0,286 

21 Arbre entrée int. 18 Joint entrée 55,4 0,573 

20 Arbre entrée ext. 18 Joint entrée 55,4 0,552 

20 Arbre entrée ext. 21 Arbre entrée int. 55,4 0,844 

10 RLT sortie BI 16 Denture roue 55,4 0,116 

23 Arbre sortie int. 10 RLT sortie BI 55,4 0,475 

23 Arbre sortie int. 16 Denture roue 55,4 0,404 

23 Arbre sortie int. 19 Joint sortie 55,4 0,269 

22 Arbre sortie ext. 19 Joint sortie 55,4 0,741 

22 Arbre sortie ext. 23 Arbre sortie int. 55,4 1,06 

24 Arbre commande 14 RLT commande 55,4 3,24 

23 Arbre sortie int. 24 Arbre commande 55,4 9,46 

22 Arbre sortie ext. 24 Arbre commande 55,4 9,37 

 

Tableau 16 : Résistances de striction. 

 
Nœud 1 

 
Nœud 2 

Vr 

[m/s] 

nb billes en 

contact 
R [K/W] 

17 Engrènement 15 Pignon 11,8  0,0239 

17 Engrènement 16 Roue 11,9  0,0237 

8 RLT entrée RGB 6 RLT entrée BI 13,6 11/20 0,0177 

8 RLT entrée RGB 7 RLT entrée BE 13,6 13/24 0,0209 

9 RLT entrée RPB 6 RLT entrée BI 13 17/32 0,0313 

9 RLT entrée RPB 7 RLT entrée BE 13 21/25 0,0375 

12 RLT sortie RGB 10 RLT sortie BI 14 11/20 0,0177 

12 RLT sortie RGB 11 RLT sortie BE 14 13/24 0,0209 

13 RLT sortie RPB 10 RLT sortie BI 13,6 17/32 0,0313 

13 RLT sortie RPB 11 RLT sortie BE 13,6 21/25 0,0375 
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Tableau 17 : Résistances de convection forcée : plaque plane, cylindre et sphère dans un écoulement et cylindre en 

rotation. 

 
Nœud 1 

 
Nœud 2 

L 

[m] 

S 

[m2] 

V 

[m/s] 
Re Pr 

h 

[W/(m2.K)] 

R 

[K/W] 

4 Bain d’huile 15 Pignon 0,023 0,00011 30,6 7,16e+4 115 5050 1,760 

4 Bain d’huile 16 Roue 0,088 0,00198 30,5 2,67e+5 115 2600 0,194 

4 Bain d’huile 7 
RLT entrée 

BE 
0,056 0,00149 29,1 1,63e+5 115 3180 0,211 

4 Bain d’huile 8 
RLT entrée 

RGB 
0,017 0,00017 27,6 4,58e+4 115 12200 0,483 

4 Bain d’huile 11 
RLT sortie 

BE 
0,081 0,00187 29,2 2,37e+5 115 2640 0,202 

4 Bain d’huile 12 
RLT sortie 

RGB 
0,013 0,00083 28,2 3,79e+4 115 10500 0,115 

4 Bain d’huile 2 Carter 0,300 0,20000 15,3 4,58e+5 115 999 0,005 

5 
Huile 

commande 
24 

Arbre 

commande 
0,024 0,01600 4,0 9,84e+3 111 1810 0,034 

3 
Brouillard 

d’huile 
7 

RLT entrée 

BE 
0,209 0,20500 33,3 3,43e+5 51,8 257 0,190 

3 
Brouillard 

d’huile 
8 

RLT entrée 

RGB 
0,017 0,00087 27,6 2,27e+4 51,8 915 0,063 

3 
Brouillard 

d’huile 
9 

RLT entrée 

RPB 
0,011 0,00039 26,3 1,44e+4 51,8 1070 0,101 

3 
Brouillard 

d’huile 
6 

RLT entrée 

BI 
0,187 0,02200 26,1 2,42e+5 51,8 240 0,189 

3 
Brouillard 

d’huile 
11 

RLT sortie 

BE 
0,276 0,02450 31,8 4,35e+5 51,8 218 0,187 

3 
Brouillard 

d’huile 
12 

RLT sortie 

RGB 
0,013 0,00057 28,2 1,88e+4 51,8 994 0,055 

3 
Brouillard 

d’huile 
13 

RLT sortie 

RPB 
0,010 0,00033 27,3 1,39e+4 51,8 1100 0,109 

3 
Brouillard 

d’huile 
10 

RLT sortie 

BI 
0,258 0,02300 27,2 3,46e+5 51,8 209 0,208 

3 
Brouillard 

d’huile 
15 Pignon 0,140 0,03000 30,6 2,12e+5 51,8 301 0,111 

3 
Brouillard 

d’huile 
16 Roue 0,185 0,03900 30,6 2,8e+5 51,8 262 0,098 

3 
Brouillard 

d’huile 
21 

Arbre 

entrée int. 
0,100 0,05500 21,9 1,08e+5 51,8 301 0,060 

3 
Brouillard 

d’huile 
23 

Arbre sortie 

int. 
0,149 0,06700 24,7 1,82e+5 51,8 262 0,057 

3 
Brouillard 

d’huile 
24 

Arbre 

commande 
0,028 0,00900 4,64 6,42e+3 51,8 226 0,491 

3 
Brouillard 

d’huile 
14 

RLT 

commande 
0,059 0,01800 12,9 3,76e+4 51,8 303 0,183 

3 
Brouillard 

d’huile 
2 Carter 0,300 0,20000 30,6 4,54e+5 51,8 206 0,024 
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Tableau 18 : Résistances de projection d’huile. 

 
Nœud 1 

 
Nœud 2 

L 

[m] 

R 

[K/W] 

4 Bain d’huile 15 Pignon 0,003 0,235 

4 Bain d’huile 16 Roue 0,025 0,025 
 

Tableau 19 : Résistances de transport. 

 Nœud 1  Nœud 2 
Qv 

[l/min] 

ρ 

[kg/m3] 

cp 

[J/(kg.K)] 

R 

[K/W] 

5 Huile commande 4 Bain d’huile 0,35 788 2000 0,109 

5 Huile commande 14 RLT commande 0,35 786 2000 0,109 

 

Tableau 20 : Résistance d’ailette. 

 Nœud 1  Nœud 2 
L 

[m] 

S 

[m2] 

h 

[W/(m2.K)] 

R 

[K/W] 

14 RLT commande 1 Air extérieur 0,059 0,0556 100 1,170 

 

Tableau 21 : Résistance de Fair (mélange diphasique). 

 Nœud 1  Nœud 2 R [K/W] 

3 Brouillard 4 Bain d’huile 0,0024 
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Annexe C : Chargement des roulements 

Le chargement des roulements est obtenu grâce à l’application du Principe Fondamentale de la 

Statique sur la boîte de transmission. Il est composé de deux contributions : la précharge axiale, 

appliquée directement au roulement, et la charge transmise à l’engrenage dans le cas d’un essai chargé. 

Le chargement dépend également des distances de bras de levier. Un code de calcul Airbus est utilisé 

pour appliquer ce PFS à la BTA. Une fois le chargement connu, des lois simples sont utilisées 

directement dans le réseau thermique pour connaître son évolution avec le couple d’entrée appliqué 

(Figure 103). 

 

Figure 103 : Chargement des roulements en fonction du couple d’entrée de la BTA. RGB : rangée de grosses billes, 

RPB : rangée de petites billes. 

Le chargement induit sur chaque bille est ensuite calculé en résolvant un système de trois équations 

à trois inconnus. Il y a un bilan sur le déplacement axial du centre du roulement, un autre sur son 

déplacement radial et un dernier sur l’angle de déversement. Chaque bilan consiste à égaliser la charge 

extérieure appliquée au roulement (Fa ou Fr ou M) avec la somme de la réaction de chacune des billes. 

La réaction d’une bille est le produit de sa rigidité par son déplacement. Le déplacement d’une bille 
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étant le fruit du chargement axial, radial et du moment fléchissant, alors les trois bilans sont liés. La 

résolution de ces équations est programmée directement dans le code du réseau thermique, la méthode 

est décrite plus en détail dans le livre de Harris [150]. Ce calcul de chargement des billes est actualisé 

à chaque bouclage thermique et à chaque pas de temps. La pression de contact entre les billes et la 

bague intérieure des roulements est présentée dans la Figure 104 pour le cas non chargé et dans la 

Figure 105 pour le cas chargé. Le jeu radial est considéré nul. Dans le cas sans charge, le chargement 

des roulements vient uniquement de la précharge axiale et les billes sont alors chargées 

symétriquement. Dans le cas avec charge, l’apparition de la force radiale et du moment fléchissant 

induit un chargement non symétrique sur les billes. 

 

Figure 104 : Polaire de la pression de contact des billes de roulement avec la bague intérieure, cas sans charge 

(𝐏𝐦é𝐜𝐚 = 𝟎 𝐤𝐖). RGB : Rangée de grosses billes, RPB : Rangée de petites billes. 
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Figure 105 : Polaire de la pression de contact des billes de roulement avec la bague intérieure, cas chargé 

𝐏𝐦é𝐜𝐚 = 𝐏𝐧𝐨𝐦𝐢𝐧𝐚𝐥𝐞. RGB : Rangée de grosses billes, RPB : Rangée de petites billes. 
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Annexe D : Surfaces mouillées dans la 

BTA 

Le modèle 3D CAO de la BTA a été utilisé pour estimer les hauteurs d’immersions dans l’huile des 

composants de la boîte de transmission (Figure 106). Une loi simple est ensuite utilisée directement 

dans le réseau thermique afin de mettre à jour les hauteurs d’immersion avec le volume d’huile. Ainsi, 

les hauteurs d’immersion s’adaptent directement avec les différents volumes d’huile introduits dans la 

BTA et les dilatations thermiques du bain d’huile. 

 

Figure 106 : Relation entre le volume d’huile et la hauteur d’immersion des éléments de la boîte de transmission. 

Données issues de la CAO 3D. 

De même, les surfaces immergées sont obtenues à l’aide de la CAO 3D dans le cas où les surfaces 

sont trop complexes pour être calculées analytiquement. C’est le cas par exemple des rangées de billes 

des roulements, de la denture du pignon et de la roue (Figure 107). 

0.00

0.25

0.50

0.75

1.00

-32% -16% 0% 16% 32% 48% 64% 80% 96%

h
au

tr
eu

r 
d
'im

m
er

si
o
n
 [

-]

Variation du volume d'huile [%]

hRoue

hRLT_sortie_BE

hRLT_sortie_RGB

hRLT_sortie_RPB

hRLT_sortie_BI

hPignon

hRLT_entrée_BE

hRLT_entrée_RGB

hRLT_entrée_RPB

hRLT_entrée_BI

Cette thèse est accessible à l'adresse : http://theses.insa-lyon.fr/publication/2020LYSEI066/these.pdf 
© [R. Quiban], [2020], INSA Lyon, tous droits réservés



Annexe D : Surfaces mouillées dans la BTA 

 

 

 

156 

 

 

Figure 107 : Relation entre la hauteur d’immersion relative et la surface mouillée pour les surfaces complexes : 

a) rangée de bille, b) denture de la roue, c) denture du pignon. Données issues de la CAO 3D. 
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