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RESUME

L'objectif de cette étude est de déterminer le comportement dynamique en torsion et en

régime transitoire d'un démarreur de réacteur d'avion. Les phases de régime transitoire sont le

démarrage et surtout le réengagement.

Dans une première partie, le démarreur est étudié dans son ensemble, le modèle comporte

des arbres, des disques et des éléments de liaison non-linéaires. La chaîne cinématique comporte

deux types de non-linéarités, l’embrayage de type roue libre à galets de forme et les jeux de

denture du réducteur. Ces éléments non-linéaires sont, dans un premier temps, modélisés

séparément afin d’analyser leur comportement et de mettre au point les méthodes de résolution.

La raideur non-linéaire de l’embrayage est fonction des déplacements et des vitesses des bagues

de la roue libre, la non linéarité des jeux de fonctionnement se traduit par des variations brutales

de raideurs. Un logiciel général mis au point permet de simuler le comportement dynamique

d’un démarreur complet comportant des éléments linéaires et non-linéaires. Des simulations de

réengagement sont présentées, les couples transitoires transmis par les arbres de liaison

dépassent la valeur admissible quand la roue libre embraye après une période de glissement.

Dans une deuxième partie, pour caractériser cette période de glissement, le comportement

dynamique de la roue libre est étudié plus finement. La roue libre est composée de deux bagues

entre lesquelles est disposée une série de galets. Une étude statique est d’abord présentée,

l’évolution de la raideur de la roue libre déterminée expérimentalement est comparée aux

résultats de la simulation numérique où les déformations des bagues et des galets sont prises en

compte. Une bonne corrélation est obtenue. Ensuite, deux études dynamiques sont réalisées afin

de rechercher précisément les phases de glissement et de frottement. Pour chacune, une

expérimentation et une application numérique sont présentées.



ABSTRACT

The aim of this study is to predict the dynamic behavior of a jet engine starter. The work

focuses on the transient behavior in torsion during start-up and especially during running

engagement.

The first part is devoted to the study of the whole kinematic chain of the jet engine starter

composed of shafts, discs and non-linear link parts. Non-linearities can be classified in two

categories due to: sprag-type over-running clutch - reduction gear backlash. The non-linear stiffness

of the clutch is dependent on the displacements and speeds of its inner and outer races; the non-

linearity of the running clearances results in sharp variations of stiffnesses. These non-linearities are

first studied and modeled separately in order to obtain better understanding of their behavior.

Specific models and numerical methods are developed and used. Then a computer program is

written in order to simulate the dynamic behavior of a starter-gear. Simulations of the running

engagement are presented. The transient torques transmitted by the shafts exceed the acceptable

value when the clutch engages after a sliding period.

The second part is devoted to accurate determination of the dynamic behavior of the over-

running clutch and to the characterization of the sliding effect. The clutch is composed of sprags

between the inner and outer races. The experimental clutch stiffness versus torque is first compared

with the numerical results where the deformations of races and sprags are modeled. Then, two

dynamic studies are carried out in order to identify the sliding and friction phases with precision.

For all cases, experimental and numerical results are in good agreement.
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INTRODUCTION

Les machines tournantes sont présentes dans de nombreux secteurs d’activités comme le

transport ou la production d’énergie. Elles sont de tailles et de natures très diverses, le

comportement dynamique sera donc différent s’il s’agit de turboréacteurs d’avions, de

turbocompresseurs, de moteurs thermiques ou électriques, de chaîne cinématique d’automobile…

Dans le domaine linéaire, des outils de prévision fiables existent pour prévoir le

comportement dynamique en flexion ou en torsion des machines tournantes. En réalité dans tous

ces systèmes apparaissent des comportements non-linéaires qui peuvent être négligeables pour

certaines machines et qui pour d’autres sont prépondérants. Dans ce dernier cas il s’avère

indispensable de procéder à des expérimentations afin d’identifier puis de modéliser ces non-

linéarités. Des méthodes numériques spécifiques doivent alors être développées.

L'objectif de cette étude est de déterminer le comportement dynamique en torsion et en

régime transitoire d'un démarreur de réacteur d'avion. Les phases de régime transitoire sont le

démarrage et surtout le réengagement.

Turbine centripète Réducteur Roue libre

Arbre lié
au réacteur

Figure 1 : Schéma de fonctionnement d’un démarreur
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Le réacteur d’un avion de combat, lors de manœuvre extrême, peut caler en plein vol. Le

démarreur doit alors relancer le réacteur, cette manœuvre s’appelle le réengagement. Lors de

certains réengagements dont les conditions sont mal connues, des ruptures de l’arbre lié au

réacteur, figure 1, ont été constatées. L’objectif de ce travail est de comprendre la cause de ces

ruptures. Pour cela, des modèles permettant de simuler le comportement dynamique en régime

transitoire du démarreur sont développés. Les expérimentations réalisées permettent d’affiner les

modèles mécaniques de certains éléments.

Le démarreur est composé d’une turbine, d’un réducteur pouvant comporter plusieurs trains

épicycloïdaux et d’un embrayage type roue libre permettant la liaison avec le réacteur. Lors de

ces réengagements, l’accouplement brutal crée, dans les arbres de transmission, des surcouples

qui peuvent entraîner des dommages irrémédiables.

Pour maîtriser ces risques, la connaissance du comportement dynamique du système

s’avère indispensable. Une modélisation du mécanisme est réalisée afin de prévoir le

comportement en régime transitoire et de déterminer les efforts supportés par chacun des

éléments. Des modèles simples de prévision à deux degrés de liberté ont été développés, par

[AER62] et [EIR], les inerties de la turbine et du réacteur sont liées par une raideur linéaire

équivalente, et le réengagement est caractérisé par des conditions initiales en vitesses non nulles.

Le fonctionnement d’une roue libre à galets est décrit dans plusieurs ouvrages [ESN96] et

notices d’utilisation des fabricants. Les embrayages utilisés ont été conçus par  Borg-Warner. La

roue libre, représentée figure 2, est constituée d’une bague intérieure (1) et d’une bague

extérieure (2) entre lesquelles sont disposés des galets (3) de formes diverses. Chaque profil

donne naissance à des versions de roues libres différentes. Les formes des profils étant

jalousement gardées par les constructeurs, la géométrie n’est accessible que par une mesure

directe. Les galets sont rappelés angulairement par des lames ressort (4) placées entre deux cages

concentriques de positionnement (non représentées). Ainsi, les galets sont maintenus en contact

sur les pistes des bagues. Lors de la phase d’embrayage, l’arc-boutement des galets solidarise les

bagues et permet la transmission du couple.

Figure 2 : Schéma d’une roue libre à galets

1

2
4

3
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Dans une première partie, le démarreur est étudié dans son ensemble. Il comporte des

arbres, des disques et des éléments de liaisons non-linéaires comme la raideur de la roue libre et

les jeux de dentures. Des modèles mécaniques des éléments non-linéaires en particulier des

modèles de jeu d’engrenage ont été traités dans [COU97]. La chaîne cinématique du démarreur

comportant un nombre limité d’éléments est modélisée de façon discrète.

Le modèle de la roue libre, à deux degrés de liberté, schématise simplement le

fonctionnement de l’embrayage. Le système est libre quand la vitesse de rotation de la partie

démarreur de la roue libre (bague intérieure) est inférieure à la vitesse de rotation du réacteur

(bague extérieure). Dans le cas contraire le système est embrayé. Quand le système est libre,

l’inertie correspondante au démarreur et l’inertie du réacteur évoluent indépendamment l’une de

l’autre. Quand le système est embrayé ces deux inerties deviennent solidaires et ne forment plus

qu’un seul degré de liberté. Dans ce cas les galets de la roue libre sont  considérés comme

indéformables. Les équations du mouvement d’un système composé d’inerties, de raideurs

linéaires et de ce premier modèle d’embrayage sont alors résolues de façon semi-analytique.

Un modèle de roue libre à raideur non-linéaire est alors introduit afin de mieux représenter

le mécanisme de l’embrayage. Quand le système est libre, cette raideur est nulle, quand le

système est embrayé la raideur évolue selon les déplacements des galets et du couple transmis,

modélisant ainsi une déformation relative entre les deux parties de l’embrayage. Ce modèle est

résolu numériquement.

L’étage de réduction est ensuite modélisé en tenant compte des déformations de denture

des engrenages et des jeux de fonctionnement. Cet ensemble, à deux degrés de liberté, se

comporte comme un système linéaire par morceaux. Des jeux apparaissent aussi dans la liaison

par cannelures entre la sortie du démarreur et l’entrée du réacteur. Ces modèles sont développés

dans de nombreux articles. [VEL90] fait apparaître une raideur de denture périodique et tient

compte des défauts de profil des dents. Un modèle simple est directement issu de [COU97] qui a

été lui même inspiré, entre autre, par les travaux de [SIN89] et de [PAD95]. Un modèle sans

raideur de denture, développé en utilisant la théorie des chocs [BRO78], permet de définir un

amortissement de contact [YIG89].

Ainsi une modélisation séparée et simplifiée des éléments non-linéaires permet de mieux

isoler le comportement transitoire de l’embrayage et du reste du mécanisme. Un logiciel général

est alors conçu afin de simuler le comportement dynamique d'un système comportant plusieurs

types d'éléments définis par l’utilisateur. Les modèles élémentaires existants sont : un modèle

d'arbre en torsion, un modèle d'engrenage avec ou sans jeu de fonctionnement et un modèle de

roue libre. L’assemblage de ces modèles permet de simuler un système s’approchant du schéma
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réel de fonctionnement d’un démarreur lié à un réacteur. L’application sur un système à dix

degrés de liberté est présentée en fin de première partie.

La résolution de ces systèmes d’équations différentielles non-linéaires est délicate.

L’utilisation de méthodes numériques pas à pas est nécessaire et elles doivent être adaptées aux

divers types de non-linéarité. Pour l’embrayage, où la raideur varie continuellement, la méthode

de Runge-kutta est la plus performante. Par contre, pour les engrenages, les non-linéarités se

traduisent par des variations brutales de raideur, engendrant ainsi des phénomènes transitoires à

haute fréquence. Des pas d’intégration très faibles sont alors nécessaires pour déterminer le plus

précisément possible les instants de changement d’état [COU97]. Dans ce cas là, deux méthodes

numériques, Newmark et Runge-kutta, sont utilisées afin d’estimer les sources d’erreurs

éventuelles.

Les simulations réalisées ne font pas apparaître de surcouple permettant d’expliquer la

rupture. Certains auteurs font état de dysfonctionnement de la roue libre et au cours

d’expérimentation dans des conditions extrêmes il a été remarqué de mauvais accrochages. Cette

condition de mauvais accrochage a été modélisée, dans un premier temps, par un écart de vitesse

entre le démarreur et le moteur à l’instant de liaison entre les deux bagues de la roue libre. Cet

écart de vitesse est difficile à apprécier, il est alors nécessaire de modéliser plus finement la roue

libre, c’est l’objet de la deuxième partie.

Les galets utilisés pour les démarreurs d’avion font partie du groupe des cames

désengageantes sous l’action de la force centrifuge. La position du centre de gravité est

positionnée pour que le galet décolle de la bague intérieure à forte vitesse de rotation du réacteur.

La figure 3 montre le fonctionnement d’une roue libre en phase d’engagement, de

désengagement et de réengagement en fonction de la vitesse de rotation du réacteur. Pour

n’importe quel mode de fonctionnement les galets restent toujours en contact avec la bague

extérieure. La vitesse de désengagement, quand le galet ne frotte plus sur la bague intérieure,

dépend de l’inertie du galet, de la position du centre de gravité mais aussi de la raideur des lames

ressort qui assure, à l’arrêt, le contact nécessaire entre les deux bagues. La pression de ce ressort

doit être suffisante pour assurer une force de frottement permettant l’embrayage, mais elle est

limitée afin de permettre le désengagement.
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Figure 3 : Fonctionnement de l’embrayage du démarreur du « jaguar »

Pour simuler le fonctionnement de l’embrayage, un modèle plus complet prenant en

compte les mouvements des galets, est nécessaire. Les publications [PEE96] et [WIL75] font état

de problèmes de glissement apparaissant à l’instant de l’embrayage. Dans [WIL75] un modèle

test est crée et tient compte de la force de frottement aux contacts et de l’accélération de la bague

intérieure. Ce modèle simple est linéaire et ne permet pas de simulation après glissement.

[PEE96] évoque les effets destructeurs après une phase de glissement, si le coefficient de

frottement est trop faible. [CHA90], [XU92], [XU94_1] et [XU94_2] ont étudié le comportement

dynamique d’une roue libre à galets de forme en mode embrayé. [CHA90] a d’abord mis en

valeur la non-linéarité de la raideur de la roue libre à partir d’une étude expérimentale. [XU92] a

intégré au modèle précédent un amortissement visqueux non-linéaire afin de simuler des

vibrations libres. [XU94_2] développe un modèle de raideur numérique défini à partir des

paramètres géométriques du galet et des déformations des surfaces en utilisant la théorie de

Hertz.

Le modèle de roue libre développé est directement inspiré de cette dernière publication.

Les déformations locales des surfaces en contact sont définies à partir de la théorie de Hertz

utilisée dans de nombreuses études et articles sur les roulements à billes ou à rouleaux

Bague extérieure
Réacteur

Bague intérieure
Démarreur Menante

Menée

Commence
à frotter

Frotte

Tourne TourneTourne

Ne tourne pas

Vitesse de désengagement
8500 tr/mn

Vitesse de réengagement
7000 tr/mn

Réengagement complet
des galets 6000 tr/mn

Vitesse de coupure du
démarreur 6000 tr/mn

Ralenti du réacteur 8000 tr/mn
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cylindriques, [HAR66] et [NEC94]. [TAN81] a étudié les contraintes agissant sur un galet à

partir d’un maillage éléments-finis du galet.

La deuxième partie de ce travail a pour but de caractériser le comportement mécanique de

la roue libre. Pour cela, une étude expérimentale couplée à des développements numériques a été

réalisée au laboratoire.

Dans un premier temps une étude statique est présentée afin de déterminer les

déplacements relatifs des bagues de la roue libre en fonction du couple transmis. Pour le modèle

numérique, la prise en compte des déformations locales des surfaces en contact n’est pas

suffisante, il a été nécessaire d’ajouter les déformations élastiques des deux bagues et des galets.

Une bonne corrélation numérique expérimentale est alors obtenue.

Une expérience dynamique est réalisée afin de visualiser un glissement des bagues à

l’instant de l’embrayage. Un modèle numérique correspondant est développé avec un test

d’accrochage, tenant compte des forces de frottement et des déformations locales, suivi ou non

d’une phase de glissement puis d’une phase d’embrayage. Dans cette étude, et pour des raisons

pratiques, la bague extérieure est fixe, seule la bague intérieure est mobile et permet le passage

d’un mode à l’autre.

Enfin une étude vibratoire permet d’observer des instants de glissement de la roue libre

embrayée. Ces mouvements, dus au glissement dans le sens libre et dans le sens embrayé selon le

couple transmis, sont mis en évidence tant expérimentalement que par simulation. L’inertie et la

masse du galet, une force élastique dépendant des déformations locales, la raideur des lames

ressort, figure 2, et la force de frottement sont modélisées.
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PREMIERE PARTIE : MODELISATION DU DEMARREUR

                                                                                                                       

Il s’agit essentiellement de modéliser le démarreur en tenant compte de sa liaison avec le

réacteur.

Dans un premier temps, deux modélisations de la roue libre, liées simplement avec la turbine

du démarreur et l’arbre du réacteur, sont proposées. Un premier modèle de roue libre où les

galets sont considérés comme indéformables a l’avantage d’être résolu analytiquement. Les

résultats des applications numériques qui vont suivre peuvent ainsi être comparés avec ceux de la

résolution analytique. Dans le deuxième modèle, une raideur  non-linéaire caractérise la

déformation des galets de la roue libre.

Ensuite un modèle d’engrenage avec jeu est développé. Dans ce cas le système est composé

de non-linéarité de type échelon créant des problèmes de résolution. Plusieurs méthodes

numériques sont alors testées. Une dissipation d’énergie est ajoutée au modèle sous la forme

d’un amortissement visqueux.

Enfin un modèle complet du démarreur comprenant une roue libre, plusieurs étages de

réduction et des cannelures avec jeux est présenté.

1 MODELES DE ROUE LIBRE

Deux modélisations sont développées afin de simuler le comportement de l'embrayage.

Pour chaque modélisation un démarrage et un réengagement sont simulés afin d'obtenir les

réponses temporelles : en vitesse, en déplacement angulaire, en couple supporté par les arbres de

transmission. Les deux modèles peuvent être représentés par le schéma figure I.1.

Figure I.1 : Modèle à 2×2ddl/3ddl

θ1 θ2

θ3 θ4

K1 K2

I1
I2

I3 I4

Cm(t)

C1
C4

Ca



                                                                                                                    Première partie : Modélisation du démarreur

17

La turbine est modélisée par l’inertie I1, la raideur équivalente entre la turbine et la bague

intérieure de l’embrayage par K1. I2 représente l’inertie de la bague intérieure de la roue libre et

des pièces qui lui sont solidaires. De même I3 est l’inertie de la bague extérieure et des pièces de

liaison. K2 est la raideur de l’arbre cannelé entre le démarreur et le réacteur modélisé par l’inertie

I4 . Cm(t) représente le couple moteur appliqué sur la turbine. Les couples résistants sont

représentés par les amortissements visqueux C1 et C4 et par le couple constant Ca appliqué au

nœud 4.

Dans le modèle 1 la liaison entre les déplacements angulaires θ2 et θ3 est de type tout ou

rien, dans le modèle 2, ces déplacements sont liés par une raideur non-linéaire.

1.1 MODELE 1

Lorsque la roue libre est débrayée, le modèle se comporte comme deux systèmes

indépendants à deux degrés de liberté chacun. En phase embrayée, il se comporte comme un

système à trois degrés de liberté, les nœuds 2 et 3 sont liés et ont comme inertie I = I 2 + I3. Lors

des phénomènes transitoires, la roue libre passera d’une phase débrayée à une phase embrayée et

inversement.

Lorsque la roue libre est en mode débrayé, les équations du mouvement sont :





=−+
=−++
0)(

)()(

12122

2111111

θθθ
θθθθ

KI

tCKCI m

��

���
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(I.2)

En mode embrayé, les équations du mouvement sont :






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(I.3)

1.1.1 Mode débrayé

La résolution du premier système, équations (I.1), est développée :

Fréquences et modes propres

La solution du système sans second membre est de la forme :







=
=

tr

tr

eA

eA

22

11

θ
θ

(I.4)
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Le système (I.1) s’écrit alors :





=−+
=−++

0

0

1121
2

22

211111
2

11

AKAKrAI

AKAKrACrAI
(I.5)

et les solutions sont obtenues par l’annulation du déterminant :

0
1

2
21

111
2

1 =
+−

−++
KrIK

KKrCrI
(I.6)

01 =r  est solution, il reste à résoudre l’équation du 3ème degré suivante :

0)( 11211
2

21
3

21 =++++ KCrIIKrICrII (I.7)

Recherche des racines du polynôme : r2, r3, et r4 . Soit r2 la racine réelle et r3, r4 les racines

complexes conjuguées (j opérateur complexe).

ωα jr ±=4,3 (I.8)

Recherche des vecteurs propres respectifs : V1, V2, V3 et V4

Pour r1 pour r2 pour r3 pour r4

1

1
1 =V

22
2

1

A
V =

32
3

1

A
V =

32
4

1

A
V = (I.9)

La solution générale du système sans second membre est une combinaison linéaire des solutions

précédentes.
tjtjtr eVjbaeVjbaeBVAVV )(

4
)(

321 )()(2 ωαωα −+ −++++= (I.10)
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(I.11):

Solution générale

Au second membre, un couple linéaire est appliqué au nœud 1 : ctm CtCtC +×=)( (I.12)

Les solutions particulières suivantes,
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introduites dans (I.1) conduisent à :

1
22 2C

C
yx t== (I.14)
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1
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C
II

C

C
yx tc ×+−==  (I.15)
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2
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=− (I.16)

La solution générale du système est donnée sous la forme :

)sin))1)(()Im((
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car seule la différence entre les points 1 et 2 est utilisée. Le déplacement d’ensemble représenté

par la constante A est ainsi éliminé.

Les expressions des vitesses sont :

)sin)))Im()(())()Im(((
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)sin)(cos)((2

32323232
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(I.18)

En connaissant θ1 - θ2 et les vitesses de rotation à l’instant initial, les constantes B, a et b

sont déterminées par les équations (I.17) et (I.18).

La résolution du système I.2 est conduite de la même façon. Les racines sont trouvées à

partir de l’équation caractéristique suivante :

0)( 24432
2

34
3

43 =++++ KCrIIKrICrII (I.19)

Les solutions générales sont identiques. Au second membre, un couple constant Ca est appliqué

au nœud 4, les solutions particulières sont alors trouvées :

t
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1.1.2 Mode embrayé

La résolution du système (I.3) est développée.

Fréquences et modes propres

La solution du système sans second membre est de la forme :
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
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Les solutions sont obtenues par annulation du déterminant
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01 =r  est solution, il reste à résoudre l’équation caractéristique du 5ème degré suivante  :
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Recherche des racines du polynôme : r2, r3, r4, r5 et r6 . Soit r2 la racine réelle et r3, r4 les racines

complexes conjuguées de même que r5, r6 .

114,3 ωα jr ±= (I.24)

226,5 ωα jr ±= (I.25)

A chaque racine r i correspond un mode Vi
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La solution générale du système sans second membre est une combinaison linéaire des solutions

précédentes.
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Solution générale

Le couple moteur, appliqué au nœud 1, est le même que pour le système à deux degrés de liberté.

Les solutions particulières de la forme,
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introduites dans le système (I.3) conduisent à :
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1211100 /)2( KxICxCyx c −+−=− (I.34)

et 2142400 /)2( KCzCxIzy a−+=− (I.35)



                                                                                                                    Première partie : Modélisation du démarreur

22

Les constantes d’intégration, B, a1, a2, b1, b2 sont obtenues en fonction des conditions

initiales à t2. En connaissant θ1(t2) - θ2(t2), θ2(t2) - θ3(t2) et les vitesses de rotation à l’instant t2

Les constantes sont déterminées par les équations (I.28).

1.1.3 Couples fonctions du temps et de la vitesse

Couple moteur

Le couple moteur varie selon le carré du temps durant le temps tv d’ouverture des vannes

commandant l’entrée d’air de la turbine. En tv secondes le couple atteint sa valeur maximale Cmax

et reste constant jusqu’à l’arrêt du démarreur.

2
2

max t
t

C
C

v

m = (I.36)

L’évolution parabolique du couple est linéarisée par morceaux. t1 étant le temps initial, le temps

de t1 à tv + t1 est divisé en n parties égales. A chaque pas de temps (p=tv/n), les coefficients Ct et

Cc (I.12) du couple linéaire varient de façon à suivre l’évolution du couple parabolique :

Pour i variant de i = 1 à i = n, entre t1+(i- 1)p et t1+ip :
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A partir de tv : 
max

0

CC

C

c

t

=
=

(I.38)

Couple résistant

Le couple résistant généré par le réacteur varie selon le carré de la vitesse (couple résistant
2

44 θ�×= am où am4 est une contante). Ce couple est linéarisé par morceaux : pour un pas de

vitesse (pa), il est de la forme aCC +× 44 θ� , avec :
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∗
4θ�  représente la vitesse du nœud 4 juste à l’instant précédent le changement de coefficients.

1.1.4  Simulation

A l’instant de l’embrayage le modèle doit simuler le passage des deux systèmes à deux

degrés de liberté (configuration 1) au système à trois degrés de liberté (configuration 2). Lorsque

la roue libre est accrochée (configuration 2), l’évolution dynamique du système peut conduire à

une situation où la roue libre reste embrayée ou à une situation dans laquelle les deux bagues de

l’embrayage se désolidarisent (configuration 1).

- Le passage de la configuration 1 à la configuration 2 est réalisé lorsque la vitesse du nœud 2 est

égale à celle du nœud 3.

- le passage de la configuration 2 à la configuration 1, nécessite plus de précaution. Une

recherche du changement d’état de type pas à pas est utilisée. La solution de la configuration 2

est connue, à chaque pas de temps une configuration 1 est simulée comme si l’on changeait

d’état, ce qui nous donne les accélérations des nœuds 2 et 3. Si �� ��θ θ2 3≥  on reste avec un système

embrayé, et si �� ��θ θ2 3<  on débraye le système, c’est à dire que l’on passe en configuration 1.

La résolution d’une configuration se fait en prenant comme conditions initiales les valeurs

prises par les vitesses et les déplacements, de la configuration précédente.

Le couple moteur est linéarisé par morceaux en fonction du temps (équations (I.37)) et le

couple résistant sur le nœud 4 est linéarisé par morceaux en fonction de la vitesse (équations

(I.38)). A chaque changement de pente les couples appliqués sont réactualisés. L’évolution du

couple résistant entraînant une modification de l’amortissement, il est nécessaire de recalculer les

valeurs et les modes propres du système (I.2) ou (I.3) et d’appliquer les nouvelles conditions

initiales afin d’établir les nouvelles solutions analytiques.

Sur la figure I.2 page suivante, est présenté l’algorithme du logiciel développé.
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Entrées des conditions initiales à t1,
du temps de fin de calcul tfinal, de Cm et de tv

et de n : nombre d’itération.
Initialisation : i=1

Calcul des temps t2 et t3 et de Ct et Cc.:
Si i = n + 1 : t2 = t1 + tv et t3 = tfinal

Sinon : t2=t1+(i-1)tv/n et t3=t1+it v/n

Calcul des conditions initiales à t2

Calcul de C4, Ca et de θ4(t2),

Calcul des valeurs et des vecteurs propres

Calcul des constantes fct des CI

Calcul de tf (t2 < t < t3)

si 32 θθ ���� <  : tf = t (calcul 2×2ddl)

ou si |θ4(t2) - θ4(t)| > pa : tf = t
sinon tf = t3

Calcul dynamique de t2 à tf du système (I.3)
et sauvegarde des données

t2 = tf

i=i+ 1

Tracer des résultats

et FIN

NonOui

Calcul des valeurs et des vecteurs propres du système 1.2

32 θθ �� <

t2 = t3

NonOui

Calcul des conditions initiales à t2 du système (I.2)

Calcul de C4, Ca et de θ4(t2),

Calcul des valeurs et des vecteurs propres du système (I.2)

Calcul des constantes fct des CI du système (I.2)

Calcul de tf
si 2θ�  > 3θ�  : tf = t

ou si |θ4(t2) - θ4(t)| > pa : tf = t
sinon tf = t3

Calcul dynamique de t2 à tf de l’ensemble (I.1) + (I.2)
et sauvegarde des données

Calcul des constantes fct des CI du système (I.1)

NonOui

Non Oui

Calcul des temps t2 et t3 et de Ct et Cc.:
Si i = n + 1 : t2 = t1 + tv et t3 = tfinal

Sinon : t2=t1+(i-1)tv/n et t3=t1+it v/n

t2 = t3

Non Système 2×2ddl t2 = t1Système 3ddl t2 = t1 Oui

Calcul des conditions initiales à t2 du système (I.1)

i=i+ 1

i ≤ n + 1
NonOui

32 θθ ���� <
2θ�  > 3θ�

OuiNon

t2 = tf

i ≤ n + 1
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1.1.5 Applications

Données Numériques

Le démarreur est composé principalement d’une turbine, d’un réducteur épicycloïdal et

d’un embrayage type roue libre. Les valeurs numériques du mécanisme sont les suivantes :

Inertie de la turbine : 1,25.10-3 kg.m2

Inertie du réacteur : 13 kg.m2.

Raideur du démarreur (K1) : 10 000 Nm/rad

Raideur de l’arbre de liaison au réacteur (K2) : 15 000 Nm/rad

Vitesse maximale de la turbine : 40 000 tr/mn

Rapport de réduction : 21,9

Couple moteur maximum : 31 Nm, atteint en 4 secondes

Couple résistant dû au réacteur : 0,011×(Ωréacteur )2

Couple résistant au niveau du démarreur : 3,38.10-3×Ωturbine

Le réducteur est ici considéré indéformable, de plus son inertie faible devant celle de la

turbine est négligée. Le système est alors considéré comme une seule ligne d’arbre avec comme

vitesse de référence celle de la sortie du réacteur. En conséquence, l’inertie et l’amortissement de

la turbine ainsi que la raideur du démarreur doivent être multipliées par le carré du rapport de

réduction. Le couple moteur appliqué sur la turbine est lui multiplié par 21,9.

Les données numériques utilisées sont alors :

I1 = 0,6 kg.m2

I2 = I3 = 0,05 kg.m2

I4 = 13 kg.m2

K1 = 4,8.106 Nm/rad

K2 = 15 000 Nm/rad

couple moteur maximum appliqué au nœud 1 :Cm = 31×21,9 Nm

l'amortissement au nœud 4 est de la forme : 2
4011,0 θ�×

et celui au nœud 1: 
1

23 9,2110.38,3 θ�××−
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Démarrage

La figure I.3 représente la montée en vitesse de l’ensemble du modèle au cours d’un

démarrage. Les conditions initiales sont toutes prises à zéro. La vitesse se stabilise aux environs

de 183 rad/s.

Figure I.3 : Vitesse de rotation au démarrage

La figure I.4 représente le couple transmis par l’arbre de liaison au réacteur (Κ2 ×(θ3−θ4)).
Ce couple est maximum au bout de 4 secondes, c’est à dire lorsque que le couple moteur est

maximum. Ensuite, le couple moteur garde sa valeur maximale, la vitesse continue d’augmenter,

figure I.3 , et le couple supporté par l’arbre de liaison diminue.

Figure I.4 : Couple transmis

Lors du démarrage aucune phase de désembrayage de la roue libre n’est observée
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Réengagement

Dans un premier temps une vitesse initiale de 183 rad/s est choisie pour le réacteur (nœuds

3 et 4), Le démarreur est à l’arrêt (conditions initiales nulles aux nœuds 1 et 2). La vitesse du

réacteur diminue alors que le démarreur monte en vitesse, cette phase dure environ 2,5 secondes

,figure I.5, puis l’embrayage se produit relançant le réacteur. A cet instant, l’accouplement brutal

crée des couples vibratoires dans les arbres de transmission, figure I.6.

Figure I.5 : Vitesses de rotation, réengagement 183 rad/s

Le couple transmis oscille autour d’une position d’équilibre qui suit l’évolution du couple

moteur. Sa valeur maximale est plus petite qu’au cours d’un démarrage normal.

Figure I.6 : Couple transmis, réengagement 183 rad/s

Une deuxième simulation est présentée figures I.7 et I.8. La vitesse initiale du réacteur est

prise à 300 rad/s, le démarreur met alors un peu plus de temps pour rattraper la vitesse du

réacteur (environ 3 secondes). A l’instant de l’embrayage, le couple fourni par la turbine est plus
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important que sur la simulation précédente, ce qui a comme conséquence d’augmenter

l’amplitude des oscillations du couple transmis, figure I.8.

Figure I.7 : Vitesses de rotation, réengagement 300 rad/s

Figure I.8 : Couple transmis, réengagement 300 rad/s

Ce modèle caractérise simplement le fonctionnement de l’ensemble démarreur et réacteur.

La déformation de la roue libre doit être prise en compte sous la forme d’une raideur non-linéaire

entre les nœuds 2 et 3. La résolution analytique n’étant plus possible, une méthode numérique est

alors utilisée.
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1.2 MODELE 2

Dans le modèle précédent, la raideur de la roue libre était considérée constante et infinie.

En réalité cette raideur n’est pas infinie et évolue en fonction des déplacements relatifs des deux

bagues de la roue libre.

1.2.1 Equations du mouvement – résolution

Le modèle utilisé, figure I.1, est semblable à celui présenté précédemment, figure I.1, il

comporte quatre degrés de liberté et une raideur non-linéaire représente la roue libre.

Figure I.1 : Modèle à 4 degrés de liberté

La turbine est modélisée par l’inertie I1, la raideur du démarreur par K1, le réacteur par

l’inertie I4 et sa raideur de liaison par K2. Krl est la raideur non-linéaire de l’embrayage.

Les équations du mouvement sont :











=−++
=−+−+
=−+−+

=−++

0)(

0)()(
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2343233
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θθθθθ
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KamI
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rl
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m

���

��

��

���

 (I.1)

Cm(t) est le couple moteur parabolique fourni par la turbine (équation I.36).
2

44θ�am est le couple résistant dû au réacteur présenté pages 21 et 22.

En mode embrayé ((θ2 - θ3) ≥ 0), Krl varie par rapport aux déplacements angulaires :

Krl = Cte × |θ2 − θ3|ne-1 (I.2)

La déformation non-linéaire de la roue libre dépend de la géométrie des bagues et des galets et

ne peut être connue que par une mesure expérimentale. Des valeurs s’approchant de la réalité

θ1 θ2 θ4

K1
K2

C1 C4

I1
I2 I3

I4

Krl

θ3
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sont choisies : ne = 2 et Cte = 4.104. Ce qui correspond environ à une déformation de 0,1 rad

pour un couple transmis de 400 Nm.

En mode libre Krl = 0 et 32 θθ �� ≤ , le système se comporte comme deux systèmes

indépendants, au bout d’un certain temps de fonctionnement en mode libre, l’écart angulaire

entre les nœuds 2 et 3 peut être considérable.

Le passage du mode libre au mode embrayé est réalisé quand la vitesse du nœud 2 rejoint

celle du nœud 3 au temps te. A cet instant l’angle de rotation du nœud 3 est égalé à celui du nœud

2 tout en conservant l’écart angulaire entre les nœuds 3 et 4.

θ3(te) = θ2(te) et θ4(te) = θ4 - θ3 + θ2(te) (I.3)

où θ4 et θ3 sont les déplacements des nœuds 3 et 4 juste avant l’embrayage.

Le passage du mode embrayé au mode libre est réalisé quand l’angle de rotation relatif des

bagues de la roue libre devient nul : (θ2 - θ3) = 0.

Résolution

Les méthodes numériques de Newmark et de Runge Kutta, présentées annexe A, sont

utilisées pour la résolution d’équations linéaires. Pour la méthode de Newmark, des procédés

itératifs particuliers sont nécessaires afin de résoudre le problème non-linéaire. Pour la méthode

de Runge-Kutta, les non linéarités de l’embrayage et de l’amortissement sont directement traitées

à l’intérieur de chaque résolution en calculant les matrices raideur et amortissement en fonction

des vitesses et des déplacements.

1.2.2 Applications

Les réponses obtenues, pour la simulation d’un démarrage, sont identiques à celles de la

partie analytique. Pour un réengagement, un couple moteur est ajouté au nœud 4 de façon à

équilibrer à l’instant initial le couple provenant de l’amortissement visqueux. Ce couple fonction

du temps devient nul en une demi-seconde.

Les deux méthodes numériques ont été utilisées et donnent exactement les mêmes

résultats. On peut en déduire que la non-linéarité de l’embrayage a correctement été traitée.

L’évolution des réponses, figures I.2 et I.3 est similaire à celles des figures I.6. Le début de

la descente en vitesse du réacteur, figure I.2, est un peu transformé du fait du couple

supplémentaire. Ce couple ne modifie pas les vibrations apparaissant après l’embrayage.
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Figure I.2 : Vitesses de rotation, modèle 4ddl

Les amplitudes des oscillations, figure I.3 sont plus importantes que celle de la figure I.6,

sans toutefois dépasser le couple nominal.

Figure I.3 : Couple transmis, modèle 4ddl

Plusieurs simulations ont été effectuées avec des raideurs Krl différentes, la figure I.4

représente le couple transmis avec les valeurs numériques suivantes :

ne = 3 et Cte = 4.105

Ce qui correspond environ à une déformation de 0,3 rad pour un couple transmis de 400 Nm.

Plus la roue libre est flexible plus l’amplitude des couples transmis est importante. Quand

l’embrayage met un peu plus de temps à réagir à l’instant de l’enclenchement, l’énergie cinétique

du démarreur augmente plus qu’il ne le faut et se répercute ensuite dans les arbres de

transmission. Les jeux de fonctionnement de la chaîne cinématique de la turbine au réacteur
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peuvent alors créer un retard à l’embrayage pouvant être la cause de surcouple important. Afin

de mieux prendre en compte ce retard à l’embrayage, les étages de réduction sont modélisés ainsi

que la liaison par cannelures à la sortie du démarreur. Pour cela, un modèle simple d’engrenage

est étudié.

Figure I.4 : Couple transmis avec une raideur plus faible
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2 ETUDE DYNAMIQUE

Le fonctionnement de l'embrayage, type roue libre à galets de forme, peut-être décrit par

trois configurations :

- Première configuration, fonctionnement en mode encastré, les galets sont bloqués, la

bague intérieure de la roue libre est liée à la bague extérieure. Dans notre cas, la turbine du

démarreur solidaire de la bague intérieure entraîne en rotation le réacteur solidaire de la bague

extérieure.

- Deuxième configuration, fonctionnement en mode roue libre, les galets sous l'effet de la

force d'inertie se décollent de la bague intérieure, il n'y a plus contact. Le réacteur est

complètement indépendant du démarreur.

- La troisième configuration est la transition entre les deux précédentes. La bague

intérieure a une vitesse de rotation plus petite que la bague extérieure, les galets sont liés à cette

dernière et frottent sur la bague intérieure. Le passage de la troisième configuration à la première

se fait à l'instant où les vitesses s'égalisent.

La transition est délicate, dans certains cas les galets ne s'enclenchent pas correctement. Au

moment de l'embrayage, les galets doivent rouler sans glisser pour ensuite venir se coincer. Le

coefficient de frottement doit être suffisant pour créer ce mouvement, sinon la bague intérieure

continue de glisser et sa vitesse devient supérieure à celle de la bague extérieure, le système ne

peut pas embrayer immédiatement.

Plusieurs modèles ont été développés. Pour commencer un modèle de frottement sec entre

deux inerties a été étudié, puis un modèle de test pour savoir si la roue libre embraye

correctement ou non, ces deux modèles sont présentés annexe B. Le modèle représentant le

comportement interne de l’embrayage après le mauvais coincement des galets, présenté ici,

permet de simuler le fonctionnement de la roue libre dans les trois configurations décrites ci

dessus. La masse et l'inertie du galet sont prises en compte, de même qu'une force de frottement

dépendant de la raideur des ressorts de rappel et de la force d'inertie du galet. Ce modèle permet

entre autre de simuler le comportement interne de la roue libre après le mauvais coincement des

galets et détermine alors si le système embraye à nouveau et dans quelles conditions.

Après l’établissement des équations du mouvement, deux études sont réalisées afin de

rechercher précisément les phases de glissement et de frottement. Pour chacune, une

expérimentation et une application numérique sont présentées.
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2.1  MODELE DE ROUE LIBRE

2.1.1 Modélisation des bagues et d’un galet

Les notations et les repères sont les mêmes que ceux définis pour l’étude statique.
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Figure II.1 : Equilibre du galet, position des repères

Le moment dynamique du galet par rapport à un repère galiléen centré en G est égal à :
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La résultante dynamique du galet par rapport au repère de référence est égale à :
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l’équilibre dynamique du galet s’écrit :

BIBIBE
H

ggeg NhTbTRI ×+×+×−−−=+× )
2

()(
δδϕα ���� (II.3)

BIBIBEHgBEgeeg NTTRRm ×+×+=×+++−×− )sin()cos()( ββϕδδδ �� (II.4)

zyxO BB  est le repère tel que By

passe par le centre de gravité G du

galet. G est confondu avec Ce.

zyxG gg  est le repère lié au galet

défini par sa masse mg et son inertie Ig

autour de zG .



                                                                                                                          Deuxième partie : Etude de la roue libre

69

Les équations du mouvement des bagues intérieure et extérieure sont :

BI
H

BIiBIBIBI TRnbgCeI ×−−×+=× )
2

(/

δδθ�� (II.5)

BE
H

BEeBEBEBE TRnbgCeI ×++×+=× )
2

(/

δδθ�� (II.6)

Où TBE, TBI et NBI sont les forces algébriques des bagues sur le galet.

Ces quatre relations représentent les équations du mouvement du système bagues et galet. Elles

sont ensuite composées différemment selon le cas où la roue libre est en phase embrayée ou non.

2.1.2 Equations de la roue libre embrayée

Les degrés de liberté du galet α et ϕ sont dans ce cas liés à ceux des bagues θBI et θBI

(relations (II.19) et (II.20)). Il faut résoudre un système à deux degrés de liberté. En composant

les équations (II.3) et (II.4) on obtient TBI et TBE en fonction deα�� , ϕ��  et de NBI.
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NBI et les déplacements δBI, δBE, δg et δH, sont des fonctions de (θBI - θBE) trouvées à partir des

équations statiques développées au paragraphe précédent. α�� et ϕ��  sont trouvées à partir des

relations cinématiques de roulement sans glissement :
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Pour dériver (II.20) une approximation sur les déplacements est nécessaire, ils sont exprimés en

fonction de 
2
H

BI

δδδ += (II.9)

On définit : δδδ ×=+ 12
coefH

BE (II.10)

δδδδ ×=++ 2coefHgBI (II.11)

δδδδ ×=++ 3coefHgBE (II.12)

δδδ ×=+ 42
coefH

g (II.13)

La dérivée de (II.20) s’écrit alors sous la forme :
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 est trouvée en dérivant la relation (II.22) en fonction de δ :
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Par contre, pour δ�  il faut réécrire la relation (II.8) :
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et la dériver en fonction du temps, on obtient ainsi une relation entre α�  etδ�  :
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En composant alors les équations (II.14), (II.15), (II.17) et (II.20), on obtient α��  en fonction de

BIBE θθ ���� −  , BIBE θθ �� −  et de δ.

ϕ��  est trouvée en dérivant (II.19) :

αδ
δ
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Finalement les forces TBI et TBE sont obtenues en fonction de BIBE θθ ���� −  , BIBE θθ �� −  et de δ. Pour

résoudre les équations différentielles (II.5) et (II.6) il faut adapter les méthodes de résolution à

l’aide d’un procédé itératif. Le système est résolu d’abord avec le second membre calculé avec

les accélérations et vitesses du pas de temps précédent. Les nouvelles valeurs approximatives

sont alors utilisées dans le second membre pour un calcul au même pas de temps. Et ainsi de

suite jusqu’à la convergence des résultats.

Ces équations permettent d’obtenir la réponse temporelle d’une roue libre en mode

embrayé. Le rapport |TBI/NBI| est comparé au coefficient de frottement au cours de la simulation,

s’il dépasse la valeur limite la roue libre glisse alors dans le sens libre ou embrayé. De nouvelles

équations sont alors nécessaires pour déterminer la suite du comportement en phase de

glissement. Il faut reprendre les équations ci-dessus avec α comme degré de liberté

supplémentaire, en effet le mouvement du galet devient indépendant de celui des bagues.

2.1.3 Equations pour la roue libre en phase de glissement

Cette résolution est valable pour le glissement dans le sens embrayé comme pour le sens

libre, le signe de la force tangentielle TBI change simplement de signe de façon à s’opposer au

mouvement :

BIBI NT ×±= µ (II.19)

µ est le coefficient limite de frottement et NBI est l’effort normal calculé à partir de la position

statique du galet. S’il n’y a plus contact, NBI < 0, alors on impose NBI = 0.

Les équations de base sont les mêmes qu’au paragraphe précédent, pour le déplacement de

la bague intérieure l’équation différentielle (II.5) est prise telle quelle, pour les deux autres

degrés de liberté il faut traiter les équations de manière différente. TBE est défini à partir de la

relation (II.4), ϕ��  à partir de (II.18), ils sont ensuite remplacés dans les équations (II.3) et (II.6),

on obtient alors les équations du mouvement dont les degrés de liberté sont θBI, θBE et α :
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2 MODELES D’ENGRENAGE

De nombreux jeux de dentures existent dans le démarreur, au niveau des étages de

réduction ainsi qu’au niveau de l’arbre cannelé de sortie. Ces jeux peuvent avoir une importance

significative sur le comportement dynamique, particulièrement en régime transitoire. Deux

modèles de jeux de dentures sont présentés, l’un modélisant le contact des dents uniquement par

une raideur, l’autre par une raideur et un amortisseur.

Pour un engrenage classique deux ou trois dents sont en prise cycliquement. Dans des

publications, ce phénomène est modélisé par une seule dent en prise mais avec une raideur

variable. [KAH97] et [VEL90] imposent une raideur variant périodiquement. La raideur des

dentures étant suffisamment élevée, seule une raideur constante sera considérée.

2.1 MODELE SANS AMORTISSEMENT

L'engrenage est modélisé par les inerties I2 et I3, figure I.1, liées par la raideur des dentures

Kd lorsque le jeu est consommé.

Figure I.1 : Modèle d'engrenage à 4degrés de liberté

L’inertie I1 et l’amortissement C1 sont ceux de la turbine, le nœud 4 est relatif à la bague

intérieure de la roue libre.

2.1.1 Equations du mouvement

Trois états du système sont identifiés selon la position relative des dentures, figure I.2.

θ1

θ2

θ3 θ4

K1

Kd

 j

K2

C1

C4

I1

I2

I3

I4
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Etat 1       Etat 2       Etat 3

      

jRR ≥+ 3322 θθ jRR <+< 33220 θθ 03322 ≤+ θθ RR (I.1)

Figure I.2 : Schéma de position des dentures

R2 : rayon de la roue menante en mètre

R3 : rayon de la roue menée en mètre

j représente le jeu de fonctionnement en mètre.

L'état 3, sans que la dent soit déformée, est considéré comme la position initiale.

03322 =+ θθ RR  (I.2)

Les équations du mouvement de l’état 1 sont :
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Kd est la raideur de la dent en prise de l'engrenage en N/m

Cm(t) est le couple moteur appliqué au nœud 1.

Les équations du mouvement de l’état 2 sont :
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Le système se comporte alors comme deux systèmes découplés.

Sens de rotation
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Les équations du mouvement de l’état 3 sont :
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Remarque :

Pour un engrenage à denture intérieure la valeur du rayon doit être de signe négatif. Par

exemple, pour la figure I.2, R2 est positif et R3 est négatif. Ce modèle peut aussi être utilisé pour

modéliser le jeu des cannelures.

Résolution

La non-linéarité provenant du jeu de fonctionnement se traduit par des variations brutales

de raideur. La résolution, avec les schémas numériques présentés annexe A, est adaptée par un

procédé de détermination précis du changement d’état. Quand un changement est détecté le pas

de calcul est diminué par étapes jusqu’à une valeur 1000 fois plus petite que le pas initial.

L’erreur commise est ainsi minimisée.

2.1.2 Applications

Il s’agit ici de comparer les résultats des différentes méthodes numériques présentées

annexe A.

Les données utilisées pour la simulation sont :

I1 = 1,25.10-3 kg.m2

K1 = 104 Nm/rad

C1 = 3,38.10-3 Nms/rad

r = 21,9

Le rapport de réduction du démarreur, r, est réalisé par deux étages d’engrenages. La

modélisation simplifiée ne comporte qu’un étage, ce qui conduit aux valeurs de rayons suivantes:

R2 = 2.10-2 m

R3 = -21.9 × R2

Les autres données numériques sont choisies de façon à respecter les ordres de grandeurs des

valeurs réelles.

I2 = I3 = I4 = 10-4 kg.m2

K2 = 5.104 Nm/rad

Kd = 106 N/m

C4 = 0

j = 5.10-4 m
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Le couple moteur Cm(t) est le même que précédemment, 2
2

max t
t

C
C

v

m = .

Une simulation de 0,2 seconde est réalisée en utilisant la méthode de Newmark

accélération. La figure I.3 présente les courbes de réponse en vitesse où apparaît le rapport de

réduction entre les nœuds 2, 3 et 4. La vitesse du nœud 1 n’est pas représentée car elle est

quasiment égale à celle du nœud 2, de même la différence des vitesses entre les nœuds 3 et 4

n’apparaît que sur le zoom figure I.3. La figure I.4 représente la position relative des dents de

l’engrenage (R2θ2 + R3θ3) au cours du temps. En un peu plus de 0,1 seconde, la dent menante

rattrape le jeu et rebondit rapidement après un court instant où une légère déformation se produit

(zoom figure I.4). C’est au cours du contact que l’énergie cinétique est transmise aux nœuds 3 et

4 qui auparavant étaient immobiles (zoom figure I.3).

Figure I.3 : Vitesses de rotation de l’étage de réduction

Figure I.4 : position relative des dentures
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Trois simulations de 0,5 seconde sont réalisées afin de comparer les trois méthodes

numériques utilisées, les figures I.5, I.6 et I.7 montrent la position relative des dentures

respectivement pour les trois méthodes : Newmark appliquée de deux façons différentes

(accélérations et déplacements) et Runge-Kutta du quatrième ordre.

Le système étant peu amorti et composé d’inertie peu élevée, les dents s’entrechoquent sur

toute la durée de la simulation.

Jusqu’à environ trois secondes les simulations sont identiques, figures I.5, I.6 et I.7 ; après,

les réponses diffèrent mais restent qualitativement semblables, le système tend vers un

comportement aléatoire. D’autres simulations ont été réalisées en modifiant la précision de

recherche du temps de changement d’état, dès le deuxième rebond les courbes ne sont déjà plus

identiques.

Figure I.5 : Position relative des dentures, Newmark accélération

Figure I.6 : Position relative des dentures, Newmark déplacement
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Figure I.7 : Position relative des dentures, Runge-Kutta

Les variations brutales de raideurs sont délicates à maîtriser numériquement et le choix

d’une méthode numérique n’est pas évident. Cependant, la méthode de Runge-Kutta est retenue

car elle permet directement, sans processus itératif dans le pas de temps, de prendre en compte

des autres types de non-linéarités comme la raideur de l’embrayage ou l’amortissement du

réacteur.

Il est raisonnable de penser, en introduisant de l’amortissement au niveau des contacts de

dentures, que les trois méthodes fourniraient des résultats plus proches.

2.2 MODELE AVEC AMORTISSEMENT

Le modèle, présenté figure I.8, est semblable au précédent, figure I.1, un amortisseur (Am)

en parallèle avec la raideur de contact a été ajouté.

Figure I.8 : Modèle d’engrenage avec amortissement
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Comme précédemment trois états différents doivent être pris en compte.

Les équations du mouvement à l’état 1 sont :
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A l’intérieur du jeu, état 2, le système d’équations est le même que précédemment (équations

I.4).

Les équations du mouvement à l’état 3 sont :
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(I.7)

Application

Une simulation est réalisée, les données numériques sont identiques à celles utilisées

précédemment avec un amortissement Am = 10 Ns/m.

Figure I.9 : Position relative des dents avec amortissement – Newmark accélération

Le système est amorti rapidement, après quelques rebonds les dents restent en contact.

L’introduction d’un amortissement de contact réduit les temps de simulation et conduit à des

résultats plus réalistes. Les résultats obtenus avec la méthode de Newmark accélération, figure

I.9, sont identiques à ceux obtenus par les deux autres méthodes.
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2.3 ESSAI DE MODELISATION PAR LA THEORIE DES CHOCS

Le système d’engrenage avec jeux peut-être modélisé à l’aide de la théorie des chocs.

Quand deux solides de masse m1 et m2 s’entrechoquent, cette théorie permet, à partir des vitesses

initiales Vi1 et Vi2 de connaître les vitesses en sortie de choc Vf1 et Vf2, le contact étant instantané.

La perte d’énergie cinétique est caractérisée par le coefficient de restitution ε (0 ≤ ε ≤ 1).

12

12

ii

ff

VV

VV

−
−

−=ε (I.8)

Pour ε = 1 le choc est élastique, il n’y a pas de perte d’énergie.

Pour ε = 0 le choc est mou, les deux masses restent collées.

Le coefficient de restitution dépend de la nature des surfaces de contact.

Plusieurs simulations ont été réalisées, la première pour un choc élastique, la deuxième

avec un coefficient intermédiaire (0 < ε < 1), la dernière pour un choc mou.

La dissipation d’énergie simulée par le choc mou est trop importante pour caractériser

correctement le choc des dentures. La deuxième simulation (0 < ε < 1) est plus réaliste, mais les

inconvénients de la théorie des chocs sont : la perte d’information sur les mouvements durant le

choc ainsi que l’impossibilité de lier les deux solides après le choc. L’avantage est que le

coefficient de restitution est facilement trouvé par des mesures expérimentales.

Cette méthode est donc abandonnée, cependant, en connaissant ε, à partir d’un modèle à un

degré de liberté, un amortissement visqueux peut être calculé [YIG89].

Figure I.10 : Modèle à 1ddl

Equation du mouvement :

0=++ kxxcxm ��� (I.9)

on définit ω la pulsation naturelle du système : 
m

k=ω (I.10)

et α le facteur d’amortissement visqueux :
km

c

2
=α (I.11)

x

m

k
c
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Les conditions initiales sont définies à l’instant du contact à t0 = 0

x (t0) = 0

00)( xtx �� =

La solution du système (I.9) s’écrit :

)1sin(
1

2

2

0 te
x

x t αω
αω

αω −
−

= −�
(I.12)

Une demi-oscillation plus loin le déplacement en fin de choc revient à zéro, x(t1) = 0.

avec
21

1 αω
π
−

=t (I.13)

et 1
01)( textx αω−−= �� (I.14)

avec les équations (I.8), (I.13) et (I.14) on a la relation : 
21 α

απ

ε −

−

= e (I.15)

Pour ε =  0,9 le facteur d’amortissement est environ égal à un pour cent, α = 0,01.

Pour trouver l’amortissement visqueux Am du système (I.7), une analogie est faite avec le

modèle à un degré de liberté. L’inertie I3 est bloquée, la raideur k du système (I.11) est choisie

comme celle de la dent Kd et la masse m comme celle de l’inertie I2 ramenée à un poids :

m = I2 / R2
2

d’où Am = 10 Ns/m.
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3 MODELE COMPLET

Avec les modèles d’embrayage et d’engrenage, les comportements non-linéaires ont été

examinés. Il faut maintenant les assembler afin de simuler un système complet s’approchant d’un

schéma réel de fonctionnement d’un démarreur lié à un réacteur. Pour cela, un logiciel a été

développé. L’utilisateur construit le système par assemblage de modèles élémentaires.

L’ensemble des données numériques est défini dans un fichier de données.

3.1 ELEMENTS CONSTITUTIFS

Elément discret d’arbre

Cet élément à deux nœuds, figure I.1, est constitué d’une raideur constante, de deux

inerties ponctuelles et de deux amortisseurs pouvant être non-linéaires.

Figure I.1 : Modèle d’arbre en torsion à 2ddl

L’exemple donné figure I. 1 montre un amortisseur constant au nœud 1 et un amortisseur non-

linéaire au nœud 2, cependant tout autre combinaison est possible. Les équations du mouvement

correspondantes sont :


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Le terme relatif à l’amortissement non-linéaire de la deuxième équation peut se mettre sous la

forme : 1

1

1 θθ �� ××
−n

nlC , afin que le couple résistant correspondant reste opposé à la vitesse.

Les inerties I1 et I2, en kg.m2, peuvent également inclure l’inertie d’un disque en bout d’arbre.

Par exemple I1 peut représenter la demi-inertie de l’arbre plus l’inertie de la turbine alors que I2

ne représente que la demi-inertie de l’arbre. K est la raideur en Nm/rad de l’arbre, elle est en

principe égale à 
L

GJ
. Cl représente l’amortissement linéaire visqueux en Nms/rad, l’unité de

θ1 θ2

K

Cl Cnl

I1
I2
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l’ensemble 
1

1

−
×

n

nlC θ�  est en Nms/rad. Ce1 et Ce2 sont les couples extérieurs fonction du temps

appliqués aux nœuds 1 et 2. Ces couples sont de la forme indiquée figure I.2, la partie AB peut

être linéaire ou parabolique. Ces couples peuvent aussi être constants (partie BC uniquement).

Figure I.2 : Représentation des couples extérieurs

Elément d’engrenage

L’élément d’engrenage, figure I.3, est semblable à celui présenté au paragraphe 2.2 auquel

un amortissement Am1 a été ajouté pour tenir compte d’une dissipation d’énergie due au

barbotage des engrenages dans un bain d’huile. Cet amortissement Am1 est beaucoup plus faible

que l’amortissement Am2.

Avec Kd : raideur de la dent en prise en N/m.

R1 : rayon de la roue menante en mètre.

R2 : rayon de la roue menée en mètre.

j : jeu de fonctionnement en mètre.

Am1 : amortissement visqueux relié à la vitesse relative

d’un nœud par rapport à l’autre (Ns/m).

Am2 : amortissement visqueux de contact.

Figure I.3 : Modèle d’engrenage à 2ddl

Les équations du mouvement à l’état 1 (schéma de position des dentures figure I.14) du modèle

décrit figure I. 3 sont :
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Ce1 et Ce2 sont de la même forme que ceux décrits précédemment.

Lorsque la dent se trouve à l’intérieur du jeu de fonctionnement, état 2, les équations du

mouvement sont celles du système I.3 dans lequel Am2 = 0 et Kd = 0.

Les équations du mouvement à l’état 3 sont :





=++++++
=++++++

22211222112222112122

12211122111222111111

)()()(

)()()(

CeRRRKRRRAmRRRAmI

CeRRRKRRRAmRRRAmI

d

d

θθθθθθθ
θθθθθθθ

������

������

(I.3)

Ce modèle permet également de modéliser un engrenage à denture intérieure ainsi que des

cannelures en considérant un rayon négatif.

Pour modéliser un train épicycloïdal dont le porte satellite est lié au bâti, deux étages de

réduction doivent être mis l’un à la suite de l’autre.

Modèle de roue libre

Il s’agit du modèle comportant une raideur non-linéaire du paragraphe 1.2.

Figure I.4 : Modèle de roue libre à 2ddl

Les équations du mouvement correspondant au modèle figure I. sont :





=−×+
=−×+

21222

12111
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)(

CeKrlI

CeKrlI
ne

ne

θθθ
θθθ

��
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(I.4)

Le terme relatif à la raideur non-linéaire peut se mettre sous la forme :

)( 21

1

21 θθθθ −×−× −ne
Krl , afin de respecter le signe du couple élastique correspondant.

1

21

−−× ne
Krl θθ  représente la raideur (Nm/rad) non-linéaire de la roue libre quand le système

est embrayé. Quand le système est libre ( 21 θθ �� < ) Krl  est mis à zéro.

θ1

I1 I2

K

θ2
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Tous les éléments décrits sont assemblés et les équations générales du mouvement sont de

la forme :

)(),()( tCeKCI =++ θθθθθθ ����� (I.5)

La méthode numérique de Runge Kutta du quatrième ordre est utilisée pour la résolution

des équations du mouvement. La difficulté de mise au point de la méthode pas à pas est due à la

gestion des multiples non-linéarités dues aux jeux de fonctionnement. Plusieurs changements

d’état peuvent avoir lieu en même temps.

Dés qu’un changement d’état est détecté entre t et t + ∆t, le pas de temps ∆t est divisé par

10 et la simulation  recommence à partir de t sans tenir compte du calcul à t + ∆t. Un

changement d’état est déterminé avec une précision de ∆t / 1000. Dans cet intervalle de temps

(∆t / 1000) plusieurs changements d’état peuvent se produire « simultanément ».

3.2 APPLICATIONS

3.2.1 Présentation du modèle

La modélisation du démarreur est présentée figure I.5. L’essentiel des valeurs numériques

est récapitulé tableaux I.1.

- Le couple moteur au nœud 1 atteint son maximum en 4 secondes, il est négatif car il y a une

inversion du sens de rotation au niveau du premier étage de réduction.

- Dans le cas d’un réengagement, le couple moteur au nœud 10 équilibre à l’instant initial le

couple résistant provenant de l’amortissement visqueux au même nœud et s’annule en 0,5

seconde. De plus la vitesse initiale du réacteur (nœuds 8, 9 et 10) est égale à 183 rad/s.

- Les couples aux nœuds 7 et 8 proviennent du frottement sec de l’embrayage en mode libre.

Sa valeur est environ 1/5000ième du couple nominal.

- La valeur des jeux des engrenages est de 5.10-4 mètre, et celui des cannelures est de 0,1

radian.

- L’amortissement permanent Am12 au niveau des cannelures est de 10-3 Nms/rad.
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Figure I.5 : Modèle à 10 degrés de liberté

Nœud N°1 N°2 N°3 N°4 N°5 N°6 N°7 N°8 N°9 N°10

Inerties

kg.m2
1,25.10-3 1.10-4 0,5.10-4 1.10-4 1.10-4 1.10-4 1.10-4 1.10-4 1.10-4 13

Amorti

Nms/rad
3,38.10-3

0,0

×
11

10θ�

Raideur

Nm/rad
10000 10000 50000 400

|θ7-

00×
θ8|

20000 15000

Raideur

N/m
5.107 5.107 5.107

Amorti

Nms/rad
100 100 0,1

Rayons

mètre
1.10-2 1,8.10-2 -4,6.10-2 1.10-2 -4,76.10-2 1 -1

Couple

Nm

-1,94

sur

× t2

4 s 0,1 -0,1

-7,36

× t +

sur

.10-2

3,68

0,5 s

CI, Vit

rad/s
183 183 183

Tableau I.1 : Données numériques du modèle à 10ddl pour un réengagement

θ1 θ4

θ8

θ6

j2

K2

I4

K3

C10

C1

K1

I1

I2

Kd2

Am22

θ7 θ9

θ5

θ10

K4 K5

Kd3

I5

I6
I7 I8 I9

I10

Am11

Am12

Krl

Kd1

Am21

θ2

θ3

j4
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3.2.2 Simulation d’un démarrage

Un démarrage a été simulé, les réponses figures I.6 et I.7 sont comparées avec celles des

premières simulations figures I.3 et I.4.

Figure I.6 : Vitesses de rotation au démarrage

Figure I.7 : Couple transmis par l’arbre du réacteur au démarrage

Après que les premières oscillations (figure I.7), dues au phénomène de rattrapage de jeux, se

soient atténuées, les simulations sont identiques.
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3.2.3 Réponses du système, simulation d’un réengagement 

Figure I.8 : Vitesses de rotation

Figure I.9 : Position des dents des deux premiers engrenages

Figure I.10 : Position relative des cannelures
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La figure I.8 représente l’évolution des vitesses du système au cours du temps. Les trois

rapports de réduction apparaissent nettement.

La figure I.9 montre les chocs et les mouvements des engrenages. Au début de la

simulation, avant que le système embraye, les jeux sont complètement rattrapés. Par contre, à

l’instant de l’accrochage, le jeu des cannelures (0,1 radian) est entièrement traversé (figure I. 10),

créant ainsi un léger retard à l’embrayage (agrandissement de la figure I. 8). Ce qui a pour

conséquence d’augmenter les amplitudes des premières oscillations du couple transmis (figure

I.11) et de provoquer un léger désembrayage.

Ces vibrations ne sont pas suffisamment importantes pour expliquer des phénomènes de

rupture.

Figure I.11 : Couple transmis par l’arbre du réacteur

3.2.4 Simulation d’un embrayage retardé

[PEE96] et [WIL75] ont fait apparaître des problèmes de glissement au niveau des bagues

de la roue libre à l’instant de l’embrayage. Dans ce cas, soit le système réaccroche, soit le

redémarrage du réacteur est impossible. Le premier phénomène peut être simplement modélisé

par un retard d’embrayage, un décalage en vitesse ∆V est alors imposé. La roue libre accroche

quand la vitesse de la bague intérieure est supérieure de ∆V à celle de la bague extérieure.

La simulation suivante est réalisée pour ∆V = 20 rad/s. Ce décalage en vitesse correspond

environ à un tour de glissement.

∆V apparaît nettement sur l’agrandissement de la figure I.12. Le temps de glissement est

supérieur à 0,1 seconde.
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Figure I.15 : Couple transmis par l’arbre du réacteur, embrayage retardé

Le retard de l’embrayage ajouté à celui dû à la position des cannelures, provoque un

surcouple important au moment du réaccrochage (figure I.15). La valeur maximale (1200 Nm)

est le triple du couple nominal.

Cet embrayage violent entraîne de nombreuses oscillations à l’intérieur des jeux de

fonctionnement (figures I.13 et I.14). De plus le système décroche nettement avant de rester

définitivement embrayé.
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4 CONCLUSION

Le travail décrit dans la première partie a permis de développer plusieurs modèles de

chacune des parties du démarreur. Les caractéristiques non-linéaires ont été prises en compte.

Des programmes de résolution particuliers ont été développés pour mettre au point les modèles

élémentaires et tester les différentes méthodes numériques de résolution.

Enfin un logiciel général a été créé et permet de simuler le comportement dynamique d’un

système comportant plusieurs types d’éléments définis par l’utilisateur. Les modèles

élémentaires existants sont : un modèle d'arbre en torsion, un modèle d'engrenage avec ou sans

jeu de fonctionnement et un modèle de roue libre. L’assemblage des ces modèles permet de

simuler un système s'approchant du schéma réel de fonctionnement d'un démarreur lié à un

réacteur.

Une application sur un système concret est présenté. Un surcouple important a été observé

dans le cas où un embrayage retardé a été imposé. Le problème est maintenant de caractériser ce

décalage en vitesse et de déterminer si la roue libre peut embrayer de nouveau après une phase

de glissement.
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DEUXIEME PARTIE : ETUDE DE LA ROUE LIBRE
                                                                                                                                                             

Précédemment, un surcouple important a été mis en évidence en considérant que

l’embrayage se produisait après une phase de glissement entraînant une différence de vitesse

estimée à 20 rad/s. Dans cette partie une analyse plus fine du comportement de la roue libre est

effectuée. En particulier une recherche précise des phases de glissement et de frottement est

réalisée. L’étude expérimentale n’a pu être menée avec la roue libre réelle, mais avec une roue

libre du même type supportant un couple maximum environ dix fois plus faible.

1 ETUDE STATIQUE

Avant de traiter des problèmes de glissement et de frottement sec, une étude statique est

nécessaire afin de déterminer la caractéristique de raideur de la roue libre. Une approche

expérimentale caractérise globalement la variation du décalage angulaire entre les bagues de la

roue libre en fonction du couple transmis. Ensuite une mesure de la géométrie du galet permet

d’obtenir les données numériques pour la suite de l’étude. L’approche numérique suivante

détermine précisément les non-linéarités et pose les bases des futures équations dynamiques.

1.1 DETERMINATION EXPERIMENTALE DE LA RAIDEUR DE LA ROUE LIBRE

Description de l’expérimentation:

La roue libre est installée sur un banc de torsion représenté figure II.1. La bague extérieure

de la roue libre est fixée au bâti par l’intermédiaire d’un couplemètre. La bague intérieure est liée

à un arbre mobile, guidé par un palier, sur lequel un couple est appliqué dans le sens embrayé

(une masse au bout d’un bras de levier). Le couple transmis est mesuré par le couplemètre et le

déplacement angulaire de la bague intérieure correspondant à la déformation de l’embrayage par

un inclinomètre. Un deuxième inclinomètre est placé sur la bague extérieure, mais celle ci bouge

très peu et les mesures ne sont précises que pour un couple important ; cependant ce deuxième

inclinomètre permet d’obtenir un ordre de grandeur de la raideur du couplemètre (6000 Nm/rad).
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Figure II.1 : Montage de la roue libre sur le banc de torsion

Procédure expérimentale :

Le chargement est appliqué en bout du bras de levier par valeurs croissantes, à chaque fois,

le couple transmis jusqu’au couplemètre et les inclinaisons des bagues intérieure et extérieure

sont relevés. L’expérimentation est aussi réalisée dans le sens du déchargement. Plusieurs

mesures sont effectuées pour vérifier la répétitivité des phénomènes.

Figure II.2 : Couple fonction du décalage angulaire
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Figure II.3 : Evolution et modélisation de la raideur mesurée

L’évolution du couple transmis en fonction de la position angulaire θ de la bague intérieure

par rapport à la bague extérieure, représentée figure II.2, correspond à une parabole (points en

forme de losange). La figure II.3 montre l’évolution de la raideur de la roue libre en fonction de

l’angle de rotation θ (points en forme de losange). La courbe peut être représentée par une

raideur équivalente dont l’équation la mieux adaptée est de la forme. :
b

e aK θ×=

avec a = 900 si et 25,0=b

Cette courbe (points en forme de rond), correspondant à un modèle mécanique de raideur non-

linéaire, est directement issue de l’expérimentation. Le couple équivalent ainsi trouvé (courbe

continue figure II.2) peut alors être injecté dans les équations du mouvement du modèle de roue

libre établie dans la première partie.

La raideur de la roue libre peut également être obtenue à partir d’un modèle numérique

faisant intervenir la déformation des surfaces en contact et la géométrie des bagues et des galets.
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1.2 DETERMINATION NUMERIQUE DE LA RAIDEUR DE LA ROUE LIBRE

A partir de l’étude expérimentale, l’évolution du couple transmis en fonction de la position

angulaire des bagues de la roue libre a pu être déterminée. Une raideur non-linéaire peut ainsi

être déduite et directement injectée dans les équations du mouvement du modèle numérique de la

roue libre. Mais pour tester le bon fonctionnement de l’embrayage un système plus précis,

modélisant les mouvements des galets, est nécessaire. Ce modèle fait apparaître les forces de

contact ainsi que la position géométrique du galet dépendant de la déformation locale des

surfaces en contact.

Dans une première partie, la position angulaire relative de la bague intérieure par rapport à

la bague extérieure est déterminée en fonction des déformations élastiques des bagues et des

galets ainsi que de la déformation locale des surfaces en contact. Puis, ces déformations sont

reliées à une charge normale par la théorie de Hertz et par des raideurs linéaires. Enfin, les

efforts tangents et donc le couple transmis sont trouvés à partir de l’équilibre statique des galets.

1.2.1 Détermination de la rotation des bagues de la roue libre

Le galet, en mode embrayé, roule sans glisser sur les bagues intérieure et extérieure. Du

fait des positions décalées des centres Ce et Ci des rayons de courbure, figure II.1, la distance AB

évolue au cours du temps, A est le point de contact entre le galet et la bague intérieure, B entre le

galet et la bague extérieure, les pièces en contact se déforment alors. Deux types de déformations

sont prises en compte, les déformations locales de contact régies par la théorie de Hertz et les

déformations élastiques des bagues et du galet. Pour un contact linéique la déformation locale

(Hertz) est indépendante des rayons de courbure, le déplacement correspondant noté δH entre le

galet et la bague intérieure est alors identique à celui entre le galet et la bague extérieure. La

déformation élastique du galet entraîne un déplacement δg du point de contact par rapport au

centre du galet, ce déplacement est considéré identique pour les deux moitiés du galet. Le

déplacement élastique radial de la bague intérieure est noté δBI et celui de la bague extérieure

δBE.

Pour représenter le mouvement, il faut suivre l’évolution des points A et B, figure II.1.

L’angle de rotation de la bague extérieure θBE et celui de la bague intérieure θBI peuvent être

exprimés en fonction de l’angle de rotation du galet α et des déplacements dus à l’écrasement

des surfaces de contact et aux déformations linéaires.

La figure II.1, page suivante, représente le mouvement du galet ; par souci de simplicité la

déformation du galet ainsi que la déformation de Hertz ne sont pas représentées.
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Figure II.1 : Cinématique du galet autour de Ce

Définition repères :

Soit zyxO 00  le repère galiléen de référence,

 zO  est l’axe de rotation de la roue libre.

Le mouvement étant considéré dans le plan,

toutes les rotations seront portées par cet axe.

zyxO BB  est un repère tel que ByO  passe par le

centre du porte-satellite fictif Ce.

zyxO AA  est un repère tel que AyO  passe par le centre Ci.

zyxC gge  est le repère lié au galet, la position initiale

est telle que gy  et By  sont confondus.

Figure II.2 : Définition des repères et des

grandeurs géométriques

Le galet passe de la position 1 initiale (trait plein) à

la position 2 (pointillé) en roulant sans glisser sur

les deux bagues.

Géométrie du galet et des bagues :

Re : rayon de la bague extérieure.

Ri : rayon de la bague intérieure.

Rge : rayon de courbure de l’arc, de centre Ce, du

galet en contact avec la bague extérieure.

Rgi : rayon de courbure de l’arc, de centre Ci, du

galet en contact avec la bague intérieure.

a : distance entre les deux centres Ci et Ce.

Le centre de gravité du galet est confondu avec Ce.
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Le déplacement d’ensemble du galet est repéré, figure II.2, par l’angle ϕ, entre 0y  et By .

α est l’angle de rotation du galet entre By  et gy . θi est égal à l’angle ieCCO
�

 lorsque le système

n’est pas déformé, au cours du mouvement l’angle ieCCO
�

 est modifié et devient égal à θi + α.

Les positions des points A, B, Ce et Ci sont définies par leurs distances à l’axe de la roue libre :

2
H

BIiROA
δδ −−= (ΙΙ.1)

2
H

BEeROB
δδ ++= (ΙΙ.2)

HgBIgiii RROC δδδ −−−+= (ΙΙ.3)

HgBEgeee RROC δδδ +++−= (ΙΙ.4)

Les distances OA et OB dépendent des déformations élastiques des bagues, δBI et δBE, et de la

moitié de la déformation de Hertz, δH/2. Les distances OCi et OCe sont fonction de l’ensemble

des déformations, δBI, δBE, δg et δH.

Au cours du mouvement le triangle OCeCi se déforme, les relations trigonométriques suivantes

sont nécessaires pour relier les mouvements des bagues aux déformations (h représente la

hauteur du triangle OCeC) :

ei

ei

OCOC

aOCOC

××
−+

=
2

)cos(
222

β (ΙΙ.5)

)sin(β×= eOCh (ΙΙ.6)

OAOCb e −×= )cos(β (II.7)

e

ie
i OCa

OCOCa

××
−+

=+
2

)cos(
222

αθ (ΙΙ.8)

Remarque :

Les dimensions des figures II.1 et II.2 ont été exagérées pour une meilleure visualisation. Les

angles correspondant le mieux à la réalité sont représentés figure II.2, l’angle OCC ie  est plus

petit que π/2 pour le type de galet étudié.

Les équations II.1 à II.8 relient l’angle α aux déformations. Il est ensuite nécessaire de

relier l’angle α  aux angles de rotations des bagues, pour cela des relations de cinématique

doivent être utilisées.

Le mouvement du point A selon la direction tangente Ax  permet de déterminer

l’entraînement de la bague intérieure par le galet.
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L’égalité suivante doit alors être vérifiée :

AgAABIA xVxV ⋅=⋅ ∈∈ 0/0/ (II.9)

avec BI
H

BIiABIA RxV θδδ �×−−−=⋅∈ )
2

(0/ (II.10)

et ogegCgA ACVV
e

/
0/0/ Ω∧+=

∈∈ (II.11)

pour zog )(/ ϕα �� +=Ω (II.12)

d’où AABHgBEgeegA yhxbxRRV ×+×+×+×+××+++−−=∈ )()()(0/ ϕαϕαϕδδδ ����� (II.13)

Les relations (II.7), (II.9), (II.10) et (II.13) conduisent à:

α
δδ

ϕθ ��� ×
−−

−=

2
H

BIi

BI

R

b
(II.14)

Le mouvement du point B selon la direction tangente Bx  permet de déterminer

l’entraînement de la bague extérieure par le galet.

L’égalité suivante doit alors être vérifiée :

BgBBBEB xVxV ⋅=⋅ ∈∈ 0/0/ (II.15)

avec BE
H

BEeBBEB RxV θδδ �×++−=⋅∈ )
2

(0/ (II.16)

et ogegCgB BCVV
e

/
0/0/ Ω∧+=

∈∈ (II.17)

En projetant (II.17) sur l’axe des Bx  :

)()
2

()(0/ ϕαδδϕδδδ ��� +×−−−×+++−−=⋅∈
H

ggeHgBEgeeBgB RRRxV (II.18)

En utilisant les relations (II.16) et (II.18), l’égalité (II.15) devient:
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(II.19)

La vitesse relative d’une bague de la roue libre par rapport à l’autre est alors obtenue en fonction

des déplacements δBI, δBE, δg et δH, de la distance b et de la vitesse de rotation α�  :

α
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δδ

δδ
θθ ��� ×
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

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
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(II.20)
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Les déplacements angulaires sont obtenus par intégration de la relation (II.20) où b et les

déplacements δBI, δBE, δg et δH sont aussi des fonctions du temps. L’intégration de l’expression

(II.20) est délicate et plusieurs approximations sont nécessaires. Mais au cours des simulations il

est apparu que les paramètres fonctions du temps (b et les déplacements) avaient peu d’influence,

l’approximation suivante est alors faite :

αα
δδδδ

δδδδ

δδδδ
θθθθ ×
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


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





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H
BIi

BEBI

R

R

R

b
(II.21)

1.2.2 Equilibre statique du galet

Avec l’équation (II.21), une relation entre la rotation relative de la roue libre et les

déplacements est établie. L’équilibre statique du galet permet maintenant de relier les forces de

contact à la géométrie. L’effort normal NBI est relié aux déformations par la théorie de Hertz et

par une relation d’élasticité linéaire.

0y
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Ci
Ce
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BE
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Figure II.3 : Equilibre du galet, position des repères

Les notations utilisées sont les mêmes

que sur la figure II.2, cette figure

montre principalement les efforts

normaux et tangentiels appliqués sur le

galet.
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L’équilibre statique est défini pour une position où les bagues extérieure et intérieure et le

galet sont déformés. La position des points A, B, Ce et Ci est définie de la même façon que

précédemment, relations (II.1), (II.2), (II.3) et (II.4), les relations trigonométriques (II.5), (II.6),

(II.7) et (II.8) sont également utilisées. b représente le bras de levier de la force TBI.

L’application des théorèmes généraux conduit aux équilibres suivants,

somme des moments par rapport à G selon l’axe des z  :

0)
2

( =×+×+×−−− BIBIBE
H

gge NhTbTR
δδ (II.22)

somme des forces selon l’axe des 1x  :

0)sin()cos( =×+×+ BIBIBE NTT ββ (II.23)

la somme des forces selon l’axe des By  fait apparaître une inconnue supplémentaire NBE. En

pratique les directions de NBI et NBE sont presque colinéaires, en conséquence l’application NBE =

NBI est utilisée.

Remarque : TBE, TBI et NBI sont des variables algébriques.

Le couple Cig transmis entre la bague intérieure et l’ensemble des galets est égal à :

nbgRTC H
BIiBIig ×−−×−= )

2
(

δδ (II.24)

nbg étant le nombre de galets.

Le couple Cge transmis entre les galets et la bague extérieure est égal à :

nbgRTC H
BEeBEge ×++×= )

2
(

δδ (II.25)

L’équilibre du galet entraîne Cgi = Cge = C.

On obtient donc le couple en fonction des déplacements et de l’effort normal NBI :

22

2
H

BIi
H

BEe

H
gge

BI
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R
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Nhnbg
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δδδδδδδδ

δδδδ

−−
+

++

−−

××
= (II.26)

1.2.3 Relations effort normal - déplacements

Pour un contact linéaire entre deux surfaces, la déformation de Hertz est indépendante des rayons

de courbure [NEL94] et ne dépend que de la largeur de contact.
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La relation entre l’effort normal et la déplacement δΗ correspondant est donnée par [NEL94] :

8.0

9.0

l

N
Cst BI

H ×=δ (II.27)

où Cst est une constante dépendante des caractéristiques des matériaux, et l la largeur de contact.

9.0
2

2
21

2
1 ))1(4)1(4(39.0 EECst νν −×+−××= (II.28)

Pour les trois autres déplacements, un calcul, présenté dans le paragraphe application, est réalisé

à l’aide du logiciel ANSYS [1]. Trois relations d’élasticité linéaire sont écrites :

BIBIBI KN δ×= (II.29)

EEBEBI KN δ×= (II.30)

ggBI KN δ×= (II.31)

1.3  APPLICATION

Dans un premier temps les dimensions géométriques du galet sont mesurées. Une étude

statique des bagues et du galet est réalisée afin de déterminer les raideurs. Finalement, une

application numérique est développée et les résultats sont comparés à ceux de l’expérimentation.

1.3.1 Mesure géométrique du galet

Les données nécessaires sont : la position des centres, les dimensions des rayons de

courbure et la position du centre de gravité.

A l’aide d’un projecteur de profil, la face d’un galet est grossie 50 fois. Le contour est ainsi

déterminé, puis tracé sur calque. Les deux courbes du contour en contact avec les bagues

correspondent à deux arcs de cercle de rayon constant et de centre fixe.

Figure II.4 : Contour du galet

Rge

Rgi

Ce
Ci

gue

gue
Données mesurées sur le calque :

Rge = 4,68.10-3 m

rayon de l’arc en contact avec la ba

extérieure.

Rgi = 4,02.10-3 m

rayon de l’arc en contact avec la ba

intérieure.

a = 0,62.10-3 m

distance entre les deux centres Ce et Ci.
62



                                                                                                                          Deuxième partie : Etude de la roue libre

63

Dans la publication [XU94_2], les rayons de courbure des deux arcs du galet sont

identiques. Dans notre cas, la différence est importante et doit être prise en compte.

Le contour, défini par une vingtaine de points et les deux arcs, est ensuite dessiné sur un

logiciel de DAO (DMT 20). L’épaisseur du galet est de 6 mm, la matière est de l’acier

(ρ = 7800 kg/m3). Le centre de gravité, la masse et l’inertie par rapport à l’axe de rotation du

galet sont alors calculés (axe perpendiculaire au plan du profil).

Le centre de gravité G est pratiquement confondu avec Ce.

Figure II.5 : Galet en 3 dimensions

La masse mesurée sur une balance de précision est égale à : 1,64 grammes.

1.3.2 Déformations linéaires des bagues et des galets

Chacune des bagues est modélisée par un anneau sur lequel douze forces égales sont

réparties autour de l’axe de rotation. Ces forces correspondent aux efforts normaux NBI et NBE du

galet. Du coté opposé aux forces, les bagues sont laissées libres modélisant ainsi les jeux de

fonctionnement du montage.

Pour simplifier la résolution, un quart des anneaux est modélisé en appliquant des conditions aux

limites respectant les symétries, figures II.6 et II.7.

IG = 1,18.10-8 kg.m2

mG = 1,8.10-3 kg
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Figure II.6 : Maillage Eléments-Finis Figure II.7 : Maillage Eléments-Finis

de la bague intérieure de la bague extérieure

Pour un couple de 50 Nm l’effort normal correspondant est de F = 4500 Newtons. Les

déplacements sont mesurés sur l’axe vertical ou horizontal du côté où les forces sont appliquées

ceci afin d’éviter les phénomènes de contact déjà pris en compte. Pour la bague extérieure le

déplacement est environ égale à δBE = 26 microns et pour la bague intérieure il est de δBI = 15

microns. Ces valeurs sont de même ordre de grandeur que le débattement trouvé par la théorie de

Hertz (18 microns).

Les raideurs linéaires KBI et KBE sont alors définies par :

KBI = F/δBI et KBE = F/δBE (II.32)

Comme précédemment, le maillage a été réalisé avec des éléments à deux dimensions avec

l’option de contrainte plane. Les nœuds dont les degrés de liberté sont bloqués sont choisis sur

l’arc en contact avec la bague intérieure à l’opposé de la force normale répartie sur quelques

nœuds de l’arc en contact avec la bague extérieure, figure II.8.

Figure II.8 : Maillage Eléments-Finis du galet
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Le déplacement est mesuré horizontalement sur un nœud au milieu du galet afin de s’affranchir

des déformations locales, qui sont en principe déjà prises en compte par la théorie de Hertz. Le

déplacement mesuré est de δg = 6 microns pour une force totale de F = 4500 N. La raideur, Kg =

F/δg, est ensuite ajoutée de chaque coté du galet.

1.3.3 Application

La liste suivante récapitule les données numériques utilisées :

Largeur du galet : l = 6 mm

Rayon de la bague intérieure : Ri = 11,11 mm

Rayon de la bague extérieure : Re = 19,44 mm

Rayon du galet côté intérieur : Rgi = 4,02 mm

Rayon du galet côté extérieur : Rge = 4,68 mm

Distance : a = 0,62 mm

Nombre de galets : nbg = 12.

Pour un contact acier contre acier : Cst = 1,57.10-10

Procédure de calcul :

Les équations à traiter sont complexes et plutôt que de partir d’une rotation relative connue

et de remonter jusqu’au couple, ou l’inverse, il est plus simple d’imposer un effort normal NBI

puis de trouver la rotation θBI - θBE et le couple transmis C. En effet si NBI est connu, les

déformations sont déterminées par les équations (II.27), (II.29), (II.30) et (II.31). Toutes les

grandeurs géométriques sont alors obtenues par les équations (II.5), (II.6), (II.7) et (II.8).

Ensuite, le couple C est défini par l’équation (II.26) et le déplacement relatif angulaire, θBI - θBE,

par (II.20).

Figure II.9 : Couples statiques transmis, comparaison numérique/expérimental
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Les résultats expérimentaux sont représentés sur la figure II.9 par les points ronds, le couple

trouvé numériquement est défini par la courbe en trait fort. La courbe en trait pointillé représente

les résultats obtenus en ne prenant en compte que de la théorie de Hertz, dans ce cas là la raideur

correspondante est deux fois plus grande que la réalité.

L’évolution du couple transmis en trait fort est équivalent à la courbe expérimentale. Les

points expérimentaux se trouvent en dessous de la courbe numérique pour des couples peu

importants. Effectivement, pour des faibles charges, si l’on tient compte des imperfections

locales, le contact est d’abord ponctuel et les surfaces se déforment plus rapidement, le système

réel est donc logiquement moins raide que la modélisation. Par contre, pour des couples

importants la tendance est renversée, le modèle numérique est plus souple. Pour ce chargement,

les modèles des bagues du paragraphe 1.3.2 ne doivent pas être laissés libres, les jeux de

montage étant rattrapés.

Il est intéressant de regarder l’évolution du rapport de la force tangentielle et de l’effort

normal au niveau du contact entre le galet et la bague intérieure, figure II.10. Pour un

fonctionnement sans glissement en mode statique le coefficient de frottement doit toujours être

supérieur à ce rapport. Par exemple ; en prenant une marge de sécurité, µ > 0.09 correspond à un

ordre de grandeur raisonnable. Pour un contact acier-acier lubrifié, la roue libre fonctionnera

sans glissement.

Figure II.10 : Evolution du coefficient de frottement en fonction du couple transmis
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2 ETUDE DYNAMIQUE

Le fonctionnement de l'embrayage, type roue libre à galets de forme, peut-être décrit par

trois configurations :

- Première configuration, fonctionnement en mode encastré, les galets sont bloqués, la

bague intérieure de la roue libre est liée à la bague extérieure. Dans notre cas, la turbine du

démarreur solidaire de la bague intérieure entraîne en rotation le réacteur solidaire de la bague

extérieure.

- Deuxième configuration, fonctionnement en mode roue libre, les galets sous l'effet de la

force d'inertie se décollent de la bague intérieure, il n'y a plus contact. Le réacteur est

complètement indépendant du démarreur.

- La troisième configuration est la transition entre les deux précédentes. La bague

intérieure a une vitesse de rotation plus petite que la bague extérieure, les galets sont liés à cette

dernière et frottent sur la bague intérieure. Le passage de la troisième configuration à la première

se fait à l'instant où les vitesses s'égalisent.

La transition est délicate, dans certains cas les galets ne s'enclenchent pas correctement. Au

moment de l'embrayage, les galets doivent rouler sans glisser pour ensuite venir se coincer. Le

coefficient de frottement doit être suffisant pour créer ce mouvement, sinon la bague intérieure

continue de glisser et sa vitesse devient supérieure à celle de la bague extérieure, le système ne

peut pas embrayer immédiatement.

Plusieurs modèles ont été développés. Pour commencer un modèle de frottement sec entre

deux inerties a été étudié, puis un modèle de test pour savoir si la roue libre embraye

correctement ou non, ces deux modèles sont présentés annexe B. Le modèle représentant le

comportement interne de l’embrayage après le mauvais coincement des galets, présenté ici,

permet de simuler le fonctionnement de la roue libre dans les trois configurations décrites ci

dessus. La masse et l'inertie du galet sont prises en compte, de même qu'une force de frottement

dépendant de la raideur des ressorts de rappel et de la force d'inertie du galet. Ce modèle permet

entre autre de simuler le comportement interne de la roue libre après le mauvais coincement des

galets et détermine alors si le système embraye à nouveau et dans quelles conditions.

Après l’établissement des équations du mouvement, deux études sont réalisées afin de

rechercher précisément les phases de glissement et de frottement. Pour chacune, une

expérimentation et une application numérique sont présentées.
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2.1  MODELE DE ROUE LIBRE

2.1.1 Modélisation des bagues et d’un galet

Les notations et les repères sont les mêmes que ceux définis pour l’étude statique.
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Figure II.1 : Equilibre du galet, position des repères

Le moment dynamique du galet par rapport à un repère galiléen centré en G est égal à :
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La résultante dynamique du galet par rapport au repère de référence est égale à :
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(II.2)

l’équilibre dynamique du galet s’écrit :

BIBIBE
H

ggeg NhTbTRI ×+×+×−−−=+× )
2

()(
δδϕα ���� (II.3)

BIBIBEHgBEgeeg NTTRRm ×+×+=×+++−×− )sin()cos()( ββϕδδδ �� (II.4)

zyxO BB  est le repère tel que By

passe par le centre de gravité G du

galet. G est confondu avec Ce.

zyxG gg  est le repère lié au galet

défini par sa masse mg et son inertie Ig

autour de zG .
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Les équations du mouvement des bagues intérieure et extérieure sont :

BI
H

BIiBIBIBI TRnbgCeI ×−−×+=× )
2

(/

δδθ�� (II.5)

BE
H

BEeBEBEBE TRnbgCeI ×++×+=× )
2

(/

δδθ�� (II.6)

Où TBE, TBI et NBI sont les forces algébriques des bagues sur le galet.

Ces quatre relations représentent les équations du mouvement du système bagues et galet. Elles

sont ensuite composées différemment selon le cas où la roue libre est en phase embrayée ou non.

2.1.2 Equations de la roue libre embrayée

Les degrés de liberté du galet α et ϕ sont dans ce cas liés à ceux des bagues θBI et θBI

(relations (II.19) et (II.20)). Il faut résoudre un système à deux degrés de liberté. En composant

les équations (II.3) et (II.4) on obtient TBI et TBE en fonction deα�� , ϕ��  et de NBI.
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NBI et les déplacements δBI, δBE, δg et δH, sont des fonctions de (θBI - θBE) trouvées à partir des

équations statiques développées au paragraphe précédent. α�� et ϕ��  sont trouvées à partir des

relations cinématiques de roulement sans glissement :
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Pour dériver (II.20) une approximation sur les déplacements est nécessaire, ils sont exprimés en

fonction de 
2
H

BI

δδδ += (II.9)

On définit : δδδ ×=+ 12
coefH

BE (II.10)

δδδδ ×=++ 2coefHgBI (II.11)

δδδδ ×=++ 3coefHgBE (II.12)
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coefH

g (II.13)

La dérivée de (II.20) s’écrit alors sous la forme :
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 est trouvée en dérivant la relation (II.22) en fonction de δ :
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Par contre, pour δ�  il faut réécrire la relation (II.8) :
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et la dériver en fonction du temps, on obtient ainsi une relation entre α�  etδ�  :
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En composant alors les équations (II.14), (II.15), (II.17) et (II.20), on obtient α��  en fonction de

BIBE θθ ���� −  , BIBE θθ �� −  et de δ.

ϕ��  est trouvée en dérivant (II.19) :
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Finalement les forces TBI et TBE sont obtenues en fonction de BIBE θθ ���� −  , BIBE θθ �� −  et de δ. Pour

résoudre les équations différentielles (II.5) et (II.6) il faut adapter les méthodes de résolution à

l’aide d’un procédé itératif. Le système est résolu d’abord avec le second membre calculé avec

les accélérations et vitesses du pas de temps précédent. Les nouvelles valeurs approximatives

sont alors utilisées dans le second membre pour un calcul au même pas de temps. Et ainsi de

suite jusqu’à la convergence des résultats.

Ces équations permettent d’obtenir la réponse temporelle d’une roue libre en mode

embrayé. Le rapport |TBI/NBI| est comparé au coefficient de frottement au cours de la simulation,

s’il dépasse la valeur limite la roue libre glisse alors dans le sens libre ou embrayé. De nouvelles

équations sont alors nécessaires pour déterminer la suite du comportement en phase de

glissement. Il faut reprendre les équations ci-dessus avec α comme degré de liberté

supplémentaire, en effet le mouvement du galet devient indépendant de celui des bagues.

2.1.3 Equations pour la roue libre en phase de glissement

Cette résolution est valable pour le glissement dans le sens embrayé comme pour le sens

libre, le signe de la force tangentielle TBI change simplement de signe de façon à s’opposer au

mouvement :

BIBI NT ×±= µ (II.19)

µ est le coefficient limite de frottement et NBI est l’effort normal calculé à partir de la position

statique du galet. S’il n’y a plus contact, NBI < 0, alors on impose NBI = 0.

Les équations de base sont les mêmes qu’au paragraphe précédent, pour le déplacement de

la bague intérieure l’équation différentielle (II.5) est prise telle quelle, pour les deux autres

degrés de liberté il faut traiter les équations de manière différente. TBE est défini à partir de la

relation (II.4), ϕ��  à partir de (II.18), ils sont ensuite remplacés dans les équations (II.3) et (II.6),

on obtient alors les équations du mouvement dont les degrés de liberté sont θBI, θBE et α :
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2.2 ETUDE DE LA PHASE D’EMBRAYAGE

Pour observer du glissement des bagues dans le sens embrayé, la roue libre doit être

utilisée dans des conditions de fonctionnement particulières. Le banc de torsion, figure II.1,

permet de mettre en mouvement la bague intérieure dans le sens libre puis de l’arrêter

brusquement par un obstacle élastique. Après le choc la roue libre est en mode embrayé. En

observant le passage d’un mode à l’autre, un glissement possible des galets dans le sens embrayé

peut-être déterminé. Un couplemètre placé entre la bague extérieure fixe et le bâti mesure le

couple transmis par la roue libre, en mode libre ce couple est proche de zéro. Le déplacement

angulaire de la bague intérieure mobile est mesuré par un potentiomètre angulaire.

A l’instant du choc la bague intérieure s’arrête et repart légèrement en arrière, au moment

où sa vitesse s’annule un couple doit immédiatement être transmis. Si un retard apparaît, il y a

glissement. Plusieurs types de butées sont présentés afin de tester un embrayage quasi instantané

ou non.

Figure II.1 : Schéma du banc de simulation

Pour cela un modèle numérique correspondant au banc est développé où les équations du

paragraphe 2.1 sont utilisées. Ensuite trois butées sont présentées et deux modèles de butée sont

caractérisés. D’abord ces butées sont de simples plots de matière différente, la première en

élastomère et la deuxième en bois. Dans ce cas la butée est modélisée comme un couple extérieur

non-linéaire. La troisième butée a été spécialement conçue afin d’obtenir une force de retour plus

importante. Le modèle correspondant génère un degré de liberté supplémentaire.

Pour simuler le comportement de la roue libre montée sur le banc, il est nécessaire de

déterminer les caractéristiques mécaniques de l’ensemble du montage. Le frottement sec de la

Sens libre

Poids d’entraînement

Butée
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roue libre en phase désembrayé est mesuré, de même que le frottement visqueux généré par

l’embrayage.

Enfin trois applications sont présentées pour chaque butée, les simulations expérimentales

sont comparées aux simulations numériques.

2.2.1 Modélisation du système tournant

Les équations du mouvement de la roue libre en phase embrayée ont été établies

précédemment ( équations (II.37) à (II.50)), elles sont utilisées ici. Il est de même des équations

(II.52) et (II.53), représentatives du mouvement en phase de glissement. Pour simuler le

comportement du banc, il convient de rajouter, aux équations de la roue libre précédentes, les

équations du mouvement correspondantes aux autres éléments constitutifs du banc.

Le système représentant l’expérimentation est schématisé figure II.2, il comporte quatre

degrés de liberté. Le degré de liberté n°3 est relié au bâti par une raideur K3 modélisant la

déformation élastique du couplemètre, l’inertie I3 modélise l’ensemble monté sur la bague

extérieure et une partie du couplemètre. Il est nécessaire de séparer l’ensemble de la bague

intérieure en deux inerties I1 et I2 liées par une raideur élevé K12, afin d’absorber le choc appliqué

sur le nœud 1 avant qu’il soit transmis au nœud 2. Le nœud 4 représente les galets de la roue

libre. En mode embrayé la rotation des galets est liée aux bagues. Crl.modélise l’amortissement

visqueux au niveau de la roue libre. Kr est une raideur modélisant l’action des lames élastiques

qui maintiennent les galets et les bagues en contact. Ce/1 est le couple moteur constant appliqué

dans le sens libre (Ce/1 = 8.10-2 Nm).

Figure II.2 : modèle à 4ddl

A titre d’exemple, les équations (II.1) sont représentatives du mouvement en mode

embrayé. Elles sont obtenues à partir des équations du mouvement de la roue libre en phase

embrayée auxquelles sont ajoutées les spécificités du banc.

θ3θ2

I1

• ••Ce/1
θ1

I3

K12

Crl
I2

Ig et mg
•

θ4
Kr

K3
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Pour calculer TBI, TBE et δ , les équations (II.39) à (II.50) sont utilisées. Au second membre de la

relation (II.35) un couple, Kr × (α + αmax), est ajouté sur le galet. Kr et αmax sont des constantes

choisies de façon à retrouver le couple de frottement Cfr de l’embrayage en mode libre. Pour cela

il faut reprendre les équations d’équilibre du galet du paragraphe 1.2.2.

Résultante des moments au point O :

0)()()( 1max =−×−×+×−+×− δδαα iBIeBEr RTcoefRTK (II.2)

Résultante des forces selon l’axe des 1x  :

0)sin()cos( =×+×+ BIBIBE NTT ββ (II.3)

De plus : BIBI NT ×+= µ (II.4)

avec µ = 0,08

Ces trois équations sont résolues en prenant une valeur arbitraire αmax = 0,2 radian,

correspondant à peu près à la rotation maximale du galet, on obtient alors une raideur de Kr =

1.10-2 Nm/rad. α est le degré de liberté du galet noté ici θ4.

Le système a deux modes de fonctionnement. En mode embrayé, les équations du

mouvement (II.1) régissent trois degrés de liberté θ1, θ2 et θ3 , la rotation du galet étant liée à la

rotation des bagues. En mode libre le mouvement du galet est indépendant de celui des bagues.

Les équations du mouvement comportent quatre degrés de liberté, les trois degrés de liberté (θ2,

θ3 et θ4) de la roue libre en phase de glissement, équations (II.52), et un degré de liberté θ1

nécessaire à la modélisation du montage. Les caractéristiques d’inerties et de raideurs du banc

sont également prises en compte.

2.2.2 Modélisation des butées

Le rôle des butées est de solliciter la roue libre dans le sens embrayé. Deux butées simples

de matières différentes sont présentées, une en élastomère l’autre en bois. Pour observer un

glissement dans le sens embrayé, il faut au moment du choc que l’accélération de la bague

intérieure soit importante, c’est à dire quand la roue libre est sensée passer en mode embrayé, ce

qui est le cas pour des chocs avec des pièces dont la raideur de contact est élevée. L’inconvénient

est que cette accélération ne dure qu’un instant et la roue libre peut ensuite embrayer très

rapidement. C’est pour obtenir un temps de choc plus important qu’une butée spéciale a été

fabriquée.
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Butée élastomère et butée bois

La simulation commence en mode libre, au temps tc quand la bague intérieure a pris

suffisamment de vitesse, un couple d’arrêt Cchoc est imposé au nœud 1.

111 ))(( θθθ �×−−×= AmtKC cchocchoc (II.5)

Cette modélisation correspond au système de jeu avec dissipation d’énergie de la partie I. Kchoc

représente la raideur de contact et Am un amortissement pour une dissipation de quelques pour-

cent.

Pour un bras de levier d’une dizaine de centimètres butant sur un plot en élastomère, les ordres

de grandeur de Kchoc et de Am sont respectivement 100 Nm/rad et 5.10-2 Nms/rad.

Pour un plot en bois les valeurs utilisées sont Kchoc = 2.103 Nm/rad et Am =0,5 Nms/rad.

Butée spéciale

Pour tester la roue libre dans des conditions d’embrayage suffisamment critique, une butée

spéciale a été conçue, figure II.3. La bague intérieure va buter contre un ressort comprimé qui a

été mis en mouvement juste avant le choc. Le contact entre la bague intérieure et le ressort doit

se faire avant que ce dernier ait atteint sa position d’équilibre. Pour cela c’est la bague en

rotation qui déclenche le départ du ressort.

Figure II.3 : Butée spéciale de choc en mouvement

Le système, figure II.4, permet de simuler l’arrêt sur la butée spéciale présentée figure II.3.

Pour cela un cinquième degré de liberté linéaire est ajouté et caractérise les mouvements du

ressort.

K5 est la raideur du ressort de la butée, K5 = 104 N/m. m5 est la masse à l’extrémité libre du

ressort, m5 = 0,1 kg. La raideur de contact K15 provient de la flexion du bras de levier de

longueur d = 7.10-2 m. Les surfaces en contact sont de l’acier et leurs déformations sont

Lames élastiques

Blocages du ressort

comprimé

Butées de

déclenchement

Cylindre de contact
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négligeables, K15 = 7.105 N/m. L’amortissement correspondant à une dissipation d’énergie de un

pour-cent est égal à : C15 = 10 Ns/m.

Figure II.4 : Modélisation de la butée

Les équations du mouvement relatives aux nœuds 2, 3 et 4 sont inchangées, il faut leur

ajouter les équations du mouvement des nœuds 1 et 5.


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La simulation débute en mode libre, le nœud 5 est immobile, C15 et K15 sont nuls. Au temps

tac, quand la bague intérieure a pris suffisamment de vitesse, le départ du ressort est déclenché.

La condition initiale de déplacement est de x5(tac) = -2.10-2 m, car le ressort est initialement

comprimé. Le ressort monte alors en vitesse et avant qu’il atteigne son déplacement maximum le

choc est imposé au temps tc, C15 et K15  prennent alors leur valeur d’origine.

2.2.3 mesure des caractéristiques mécaniques

Mesure des inerties

La forme et l’assemblage des pièces utilisées sont complexes. Par le calcul, seule une

approximation des inerties est possible. Pour obtenir des valeurs précises une mesure

expérimentale est employée. Le procédé a été développé et breveté au laboratoire par [SWI94].

L’inertie à mesurer Is est placée sur un axe de rotation d’inertie I1 lié au bâti par

l’intermédiaire de quatre ressorts de raideur K positionnés à une distance L de l’axe. La

fréquence propre f de ce modèle dépend de l’inertie de l’objet utilisé. L’équation du mouvement

est la suivante :

I1
θ1

m5
x5

K5

K15 C15

d

sens libre
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Un essai à vide et un deuxième avec une inertie étalon déterminent les caractéristiques

dynamiques du système de mesure (I1, K et L).

Les mouvements oscillatoires sont mesurés par un capteur à courant de Foucault 3, puis les

signaux sont envoyés vers un oscilloscope 2 et vers un analyseur de spectre 1 donnant

directement la fréquence propre du système (figures II.5 et II.6).

Figure II.5 : Dispositif de mesure d’inertie

Pour le système, figure II.2, l’ensemble lié à la bague intérieure est modélisé par deux inerties I1

et I2. Pour des raisons de centrage sur le système de mesure, l’inertie de l’ensemble complet est

mesurée, I1 + I2 = 4,15.10-4 kg.m2 puis l’inertie de la partie la plus proche de la bague intérieure,

I2 = 2,18.10-4 kg.m2 . I1 est obtenue par différence

Pour le système utilisé au paragraphe 2.3, l’inertie de l’ensemble lié à la bague intérieure (figure

II.6) est égale à : IBI = 1,41.10-3 kg.m2 .

2

1
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Pour déterminer l’inertie de la bague extérieure, deux essais sont nécessaires. Le premier avec le

couplemètre,  Iac = 2.10-3 kg.m2 , et le deuxième sans, Isc = 1,3.10-3 kg.m2 . La moitié de l’inertie

du couplemètre est prise en compte dans les modèles numériques : IBE = 1,6.10-3 kg.m2.

 Figure II.6 : Mécanisme de mesure d’inertie

Mesure du frottement sec

Au cours du fonctionnement en mode libre de l’embrayage, les galets de la roue libre sont

maintenus en contact sur les deux bagues par l’action d’un ressort à lames. Le glissement, au

niveau du contact des galets avec la bague intérieure, génère un couple résistant.

Dans un premier temps le couple statique nécessaire (Cf), pour faire tourner la bague

intérieure dans le sens libre, est mesuré, l’analogie est faite avec le modèle de frottement sec de

Coulomb. Le couple appliqué est augmenté progressivement jusqu’à la mise en mouvement, la

3
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dernière valeur est alors retenue : Cf = 2.10-2 Nm. La mesure n’est pas très précise, cette valeur

doit être considérée comme un ordre de grandeur du couple résistant. L’effort normal de contact,

dû à l’action du ressort, est difficilement mesurable, il est alors impossible de remonter au

coefficient de frottement µ.

Dans un deuxième temps ce même couple de frottement (Cf) est mesuré mais au cours

d’un fonctionnement dynamique en mouvement libre. La bague extérieure est fixe, la bague

intérieure est lancée dans le sens libre avec une vitesse initiale connue. Le déplacement angulaire

est mesuré jusqu’à l’arrêt de la bague. La dérivée seconde du déplacement nous donne le couple

résistant.

Figure II.7 : Déplacement angulaire de la bague intérieure

Le potentiomètre angulaire ne mesure que sur 350°, et au cours de la simulation la bague

arrive à faire plusieurs tours. Pour obtenir une courbe du déplacement en continu, à chaque tour

le résultat est décalé de 2π, il reste une zone de 10° (en pointillé sur la figure II.8) où il n’y a pas

de mesure.

Figure II.8 : Vitesse angulaire de la bague intérieure
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Le déplacement angulaire de la figure II.7 est dérivé par rapport au temps à l’aide du

logiciel Matlab, la courbe obtenue est une droite s’arrêtant brutalement à zéro, figure II.8.

L’accélération au cours du mouvement est constante, puis devient nulle à l’arrêt, ce qui

correspond au modèle de frottement sec de coulomb.

Pour un modèle à un degré de liberté représentant la bague intérieure d’inertie I sur

laquelle est appliqué un couple de frottement sec, l’équation du mouvement est :

CfI =⋅θ�� (II.9)

L’inertie I est mesurée expérimentalement, I = 1,28.10-4 kg.m2, θ�� est la pente de la droite de la

figure II.8 : 130=θ��  rad/s2. D’où Cf = 1,66.10-2 Nm. Plusieurs séries de mesure donnent un

couple de frottement dynamique compris entre 1,6.10-2 et 1,8.10-2 Nm. Ce couple est légèrement

plus faible que le couple déterminé par la méthode statique.

Mesure de l’amortissement visqueux de la roue libre

L’amortissement est considéré comme linéaire ce qui ne doit pas être le cas quand cet

amortissement est placé en parallèle avec une raideur non-linéaire [XU92]. La roue libre est en

mode embrayé, un couple constant de précharge de 1,08 Nm est appliqué, l’inertie de la bague

intérieure a été augmentée et vaut : I = 7,65.10-3 kg.m2. Les mouvements libres de la bague

intérieure sont mesurés à la suite d’un lâché avec comme conditions initiales une vitesse nulle et

un déplacement angulaire imposé. La figure II.9 représente le déplacement angulaire mesuré en

volt, en moins d’une seconde les oscillations sont complètement amorties.

Figure II.9 : Déplacement angulaire de la bague intérieure

Ce système peut-être représenté par un modèle à un degré de liberté illustré figure II.10.
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Figure II.10 : Modèle à 1ddl

La raideur K constante correspond à la raideur non-linéaire de la roue libre pour le couple de

précharge considéré, K = 250 Nm/rad. C représente le coefficient d’amortissement visqueux. Le

mouvement libre du système II.10 est représenté par l’équation classique :

0=×+×+× θθθ KCI ��� (II.10)

Le facteur d’amortissement α est défini par :

IK

C

×
=

2
α (II.11)

Soit θp une amplitude maximale du signal, figure II.9, et θp+q une deuxième amplitude q

oscillations plus loin. α est obtenu par la relation utilisant le rapport des amplitudes :

qp

p

q +

=
θ
θ

π
α ln

2

1
(II.12)

Plusieurs essais sont réalisés avec q = 5, la valeur de α est de 0,04, ce qui correspond à un

amortissement visqueux de : C = 0,1 Nms/rad.

Un deuxième essai est effectué pour un couple de précharge de 2,2 Nm avec la même

inertie. Le facteur d’amortissement est plus faible, α = 0,03. Pour ce couple, K est égal à 280

Nm/rad et l’amortissement C obtenu est de 0,087 Nms/rad. Pour des couples plus importants la

tendance est la même, l’amortissement visqueux diminue quand la raideur de la roue libre

augmente. La non-linéarité de la raideur a plus d’importance que la non-linéarité de

l’amortissement sur le comportement dynamique de la roue libre, par la suite l’amortissement

sera considéré constant égal à une valeur moyenne.

Les caractéristiques mécaniques (inerties, raideurs et amortissements) sont maintenant

déterminées, il est alors possible de procéder à des simulations.

θ

K

C

I
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2.2.4 Application, butée en élastomère

Le montage utilisé est celui de la figure II.1, le bras de levier lié à la bague intérieure est

positionné à environ 180° de la butée, le poids est alors libéré et l’enregistrement des mesures

débute lorsque le bras de levier passe à la verticale.

Expérimentation

Le schéma du système de mesure est représenté figure II.11. Les signaux du couplemètre et

du potentiomètre angulaire sont enregistrés sur le système d’acquisition analogique à une

fréquence d’échantillonnage de 40 kHertz. Les fichiers de mesure sont ensuite traités à l’aide du

logiciel Matlab, les signaux sont filtrés afin d’éliminer le bruit de fond, les vitesses sont calculées

et les divers résultats sont tracés.

Figure II.11 : Schéma du système d’acquisition

Les deux premières courbes, figure II.12, représentent respectivement, l’évolution du

couple transmis et le déplacement angulaire de la bague intérieure. Afin de mieux visualiser les

phénomènes au cours du choc la vitesse est représentée en troisième position. Un agrandissement

des trois courbes, à l’instant du choc, est montré figure II.13.

Système d’acquisition multivoies – temps réel
HP 35670A

Alimentation
10 Volt =

Potentiomètre
P6501
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Couplemètre
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Figure II.12 : Courbes de réponse pour la butée en élastomère

Figure II.13 : Agrandissement de la figure II.12 à l’instant du choc

L’examen du couple transmis et de la vitesse de la bague intérieure, figure II.13, ne montre pas

de décalage sensible entre la transmission du couple et l’annulation de la vitesse (point A). La

roue libre semble embrayer sans phénomène de glissement.
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Simulation numérique

La simulation commence en mode libre, puis au bout de 0,25 seconde le couple d’arrêt

Cchoc (II.5) est imposé au nœud 1 avec Kchoc = 100 Nm/rad et Am = 5.10-2 Nms/rad. Le passage

normal du mode libre au mode embrayé a lieu quand la vitesse relative des bagues de la roue

libre s’annule. Pour que le système embraye, il faut que la vitesse relative tangentielle au point

de contact A du galet par rapport à la bague intérieure soit nulle. La relation (II.14) de roulement

sans glissement doit être vérifiée. Le galet roulant toujours sans glisser du côté de la bague

extérieure, la vitesse ϕ� est trouvée à partir de la relation (II.19) Une fois l’égalité obtenue le

système passe en mode embrayé. Le rapport |TBI/NBI| est alors comparé au coefficient de

frottement. Si |TBI/NBI| < µ  le système reste en mode embrayé, si TBI/NBI < -µ  il y a glissement

dans le sens embrayé.

Lors de la simulation avec la butée en élastomère aucun glissement n’apparaît, car à

l’instant de l’embrayage le rapport |TBI/NBI| est bien inférieur au coefficient de frottement µ. Sur

la figure II.15, cette constatation n’est pas évidente car un léger décalage entre le couple transmis

et l’annulation de la vitesse semble apparaître. Au début de l’embrayage le couple croît très

lentement et il est difficile d’apprécier l’instant où il devient positif.

Les résultats de la simulation, figure II.14, sont en bon accord avec les résultats

expérimentaux, figure II.12.

Figure II.14 : Courbes de réponses, Kchoc = 100 Nm/rad
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Figure II.15 : Agrandissement de la figure II. 14 à l’instant du choc

Cette application, tant expérimentalement que numériquement, n’a pas montré de

phénomène de glissement à l’instant de l’embrayage. L’utilisation d’une butée en bois avec une

raideur plus élevée devrait augmenter la violence de l’embrayage et favoriser le phénomène de

glissement.
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2.2.5 Application, butée en bois

L’expérimentation et la simulation sont réalisées dans les mêmes conditions que

précédemment, seule la butée est différente.

Expérimentation

Figure II.16 : Courbes de réponse pour la butée en bois

L’examen du couple transmis et de la vitesse de la bague intérieure, figure II.16, montre un léger

retard du couple transmis par rapport à l’annulation de la vitesse. Sur le zoom, figure II.17, ce

retard est de l’ordre du millième de seconde. L’accélération mesurée à l’instant de l’annulation

de la vitesse (pente de la vitesse figure II.17) est supérieure à celle observée lors de l’utilisation

de la butée en élastomère, figure II. 13.
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Figure II.17 : Agrandissement de la figure II.16 à l’instant du choc

Simulation numérique

Comme précédemment la simulation commence en mode libre, à 0,25 seconde le couple

d’arrêt Cchoc (II.5) est imposé au nœud 1 avec Kchoc = 2.103 Nm/rad et Am = 5.10-1 Nms/rad

Figure II.18 : Courbes de réponses, Kchoc = 2.103 Nm/rad
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Les courbes, figure II.18, montrent un léger retard entre le couple transmis et l’annulation de la

vitesse. Sur l’agrandissement, figure II.19, ce retard est de l’ordre d’un demi-millième de

seconde. Afin de mettre en évidence le phénomène de glissement, la vitesse du point de contact

du galet (exprimée en rad/s) avec la bague intérieure est représentée en pointillé sur la troisième

courbe de la figure II. 19. Un glissement apparaît clairement entre les points A1 et A2 (≈ un

millième de seconde), à partir du point A2 le système embraye alors définitivement. Un examen

attentif de la figure II.19 montre qu’un couple commence à être transmis pendant la phase de

glissement.

Figure II.19 : Agrandissement de la figure II.18 à l’instant du choc

A l’instant du choc, les résultats de la simulation sont en bon accord avec les résultats

expérimentaux. Les différences observées, en particulier au niveau du couple transmis après le

choc, sont probablement dues à la modélisation de l’amortissement de la butée après

l’embrayage.

La simulation avec la butée en élastomère (Kchoc = 100 Nm/rad) n’a montré aucun

glissement, la simulation avec la butée en bois (Kchoc = 2.103 Nm/rad) a mis en évidence un

glissement. Plusieurs simulations, réalisées avec des raideurs de butée différentes, ont montré

qu’un glissement apparaît pour une raideur de Kchoc = 700 Nm/rad.
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2.2.6 Application, butée spéciale

Pour les simulations avec les butées en élastomère et en bois, une fois le choc passé, le

système s’équilibre rapidement. Le problème est de savoir jusqu’à quel point les galets peuvent

glisser dans le cas d’une montée en vitesse plus brutale. La butée avec ressort, spécialement

conçue, permet d’obtenir une accélération plus importante pendant un temps plus long.

Expérimentation

L’expérimentation est réalisée dans les mêmes conditions que précédemment, c’est le bras

de levier lié à la bague intérieure qui déclenche le départ du ressort, préalablement comprimé, un

bref instant avant le choc.

Le couple est transmis un millième de seconde et demi après l’instant où la vitesse de la

bague intérieure s’annule, figures II.20 et II.21. Et une fois ce retard rattrapé l’embrayage

transmet intégralement le couple provenant de l’effort de compression du ressort. La roue libre

fonctionne correctement même sous forte accélération. Plusieurs essais ont été effectués avec

une course du ressort plus ou moins importante et le temps de glissement reste du même ordre de

grandeur.

Figure II.20 : Courbes de réponse pour la butée spéciale
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Figure II.21 : Agrandissement de la figure II.20 à l’instant du choc

Simulation numérique

Comme précédemment, la simulation commence en mode libre, à 0,25 seconde le départ

du ressort est déclenché, le choc débute 3.10-3 seconde plus tard. Le modèle de butée a été

présenté, figure II.4, et ses équations du mouvement établies système (II.6)

Figure II.22 : Courbes de réponse pour le modèle à 5ddl
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Un agrandissement de la figure II.22 à l’instant du choc est représenté figure II.23, le retard entre

le couple transmis et l’annulation de la vitesse est de l’ordre du demi-millième de seconde

(A1A3). Le glissement (A1A2) observé dans le sens embrayé dure moins longtemps que pour la

simulation avec la butée en bois, figure II.19. Par contre, la différence entre la vitesse de rotation

de la bague intérieure et celle du galet est beaucoup plus importante ; sur le troisième graphe,

figure II.23, la différence maximale entre la courbe continue et celle en pointillé est environ de

30 rad/s, alors que pour la butée en bois, figure II.19, cette différence est inférieure 10 rad/s.
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2.3 ETUDE VIBRATOIRE

Il s’agit d’examiner le comportement de la roue libre lorsque la bague intérieure est

soumise à un couple constant d’embrayage et la bague extérieure à une excitation harmonique.

2.3.1 Banc d’essai

Le banc est schématisé figure II.1, l’ensemble du système est présenté sur les photos

figures II.2 à II.4. Deux pots d’excitation (3), suspendus à une armature, appliquent un effort

sinusoïdal sur la bague extérieure (1) de la roue libre. Ces pots sont placés sur un bras de levier

de part et d’autre de l’axe de rotation du banc (a) et produisent des efforts en opposition de phase

de façon à obtenir un couple d’excitation. La roue libre est maintenue en position embrayée par

un couple constant appliqué sur la bague intérieure (2). Ce couple est crée par deux masses

identiques (4) placées au bout d’un même bras de levier.

Figure II.1 : schéma du banc d’essai

Un capteur de force (6), figure II.3, placé suivant l’axe (b), figure II.1, mesure l’effort

appliqué. Un accéléromètre (5), placé suivant l’axe (c), figure II.1, solidaire de la bague

intérieure, mesure le couple transmis par la roue libre. La fonction de transfert de ces deux

signaux, au cours d’un balayage en fréquence, donne les fréquences propres en torsion du

système.

Pour la réponse temporelle, les mouvements de la bague intérieure sont mesurés par un

potentiomètre angulaire (8) et les moments dynamiques par le couplemètre (7), figure II.3.
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Figure II.2 : Vue globale du banc de simulation

Figure II.3 : Vue en détail et présentation des capteurs
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Figure II.4 : Présentation des appareils d’excitation et de mesures

Sur la figure II.4, est représentée une partie du matériel utilisé. Les pots

électromagnétiques sont alimentés par deux amplificateurs de force (9) eux-mêmes pilotés par le

générateur de signal (10), qui sert aussi de système d’acquisition pour l’analyse modale. Pour la

réponse temporelle, afin de visualiser l’évolution des phénomènes de résonance dès le début de

l’excitation, un deuxième générateur de signaux est nécessaire. Le premier sert alors uniquement

pour l’acquisition. Le schéma du système de mesure est représenté figure II.5.

Figure II.5 : Schéma du système d’acquisition
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2.3.2 Réponse en fréquence 

Les réponses en fréquence sont réalisées pour différents couples de précharge, les figures

II.6 à II.9 montrent que la fréquence propre du système varie de 67 Hertz à 85 Hertz ce qui

confirme la non-linéarité de la raideur de la roue libre.

Figure II.6 : Réponse en fréquence pour Figure II.7 : Réponse en fréquence pour

un couple de 1,67 Nm un couple de 3,34 Nm

Figure II.8 : Réponse en fréquence pour Figure II.9 : Réponse en fréquence pour

un couple de 6,67 Nm un couple de 16,7 Nm

Lors de l’étude statique, la raideur non-linéaire dans cette plage de fonctionnement, variait

entre 200 et 400 Nm/rad. L’inertie de l’ensemble lié à la bague intérieure est de 12.10-4 kg.m2, la

fréquence propre correspondante à un modèle à un degré de liberté varie donc entre 65 Hertz et

92 Hertz
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Le tableau II.1 présente les fréquences expérimentales et les fréquences numériques

calculées en fonction du couple appliqué. La raideur non-linéaire est celle définie lors de l’étude

statique. La bonne concordance entre les résultats théoriques et expérimentaux confirme que la

raideur statique évaluée précédemment est satisfaisante et peut-être utilisée pour une étude

dynamique.

Couple appliqué (Nm) 1,66 3,34 5 6,68 10 16,6

Raideur NL (Nm/rad) 205 300 320 345 365 400

Fréquence numérique (Hz) 66 79,5 82 85 88 92

Fréquence expérimentale (Hz) 67,5 75,5 79,5 83 84 85

Ecart  % 2,3 5 3 2,4 4,5 7,6

Tableau II.1 : Fréquences propres de la roue libre

En fonctionnement normal, la bague intérieure est guidée, par l’intermédiaire d’un

roulement à aiguilles, par la bague extérieure. Dans notre cas, la bague intérieure est également

guidée par un palier afin d’éviter le porte-à-faux. Le montage devient ainsi hyperstatique et le

placement coaxial précis de la bague intérieure, pour que les galets fonctionnent uniformément,

est alors perturbé. Des réponses en fréquence correctes sont difficiles à obtenir et l’apparition de

second pic, figures II.8 et II.9, peut être expliquée par un positionnement différent d’une partie

des galets, dû au léger mésalignement inévitable et à la difficulté d’éliminer complètement les

effets de flexion.
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2.3.3 Réponse temporelle

Expérimentation

Afin d’observer le comportement de la roue libre dans des conditions de fonctionnement à

priori critique, la bague extérieure est excitée par un couple sinusoïdal de forte amplitude à la

fréquence de résonance de la roue libre. Les mouvements de la bague intérieure au cours du

temps sont mesurés, la fréquence de résonance et donc d’excitation varie en fonction du couple

constant appliqué. Plusieurs essais sont ainsi effectués pour des couples constants différents avec

la même amplitude d’excitation (8 Nm). Deux des essais les plus représentatifs sont présentés ci-

après. Lors de ces essais, les conditions expérimentales étant légèrement modifiées, les

fréquences propres de la roue libre sont respectivement de 72 Hertz et de 92 Hertz pour les

chargements de 3,34 Nm et de 16,6 Nm.

Le premier essai, figure II.10, est réalisé avec un couple constant de 3,34 Nm, la fréquence

d’excitation est de 72 Hz. La bague extérieure est liée au bâti par une raideur élevée, ses

déplacements vibratoires sont très faibles et son déplacement d’ensemble est impossible. Le

déplacement angulaire de la bague intérieure correspond alors à la rotation relative des bagues de

la roue libre. Le zéro du déplacement correspond à la position de la bague intérieure à l’arrêt

sans chargement. Pour un couple statique de 3,34 Nm la rotation initiale de la bague intérieure,

figure II.10, est environ de 0,01 radian. Sur la figure II.10, on observe une rotation de la bague

intérieure dans le sens libre, c’est à dire dans le sens opposé au couple constant appliqué, de

l’ordre de cinq centièmes de radian. Ce mouvement peut s’expliquer de la façon suivante : sous

l’effet des mouvements oscillatoires l’embrayage passe en mode libre dès que le déplacement

angulaire relatif de la roue libre s’approche de zéro, la bague intérieure poursuit son mouvement

et part alors dans le sens libre pour réembrayer ensuite très rapidement, se décalant ainsi à

chaque oscillation. Le couple transmis au bâti, figure II.11, passe par des valeurs négatives

malgré le chargement constant positif.

Figure II.10 : Mouvement de la bague intérieure Figure II.11 : Couple transmis au bâti
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Le deuxième essai, figure II.12, est réalisé avec un couple constant de 16,6 Nm, la

fréquence d’excitation est de 92 Hz. Pour un couple statique de 16,6 Nm  la rotation de la bague

intérieure est environ de 0,04 radian. Un léger glissement dans le sens embrayé, c’est à dire dans

le sens du couple appliqué, est observé figure II.12. Ce résultat confirme les observations et les

simulations réalisées lors de l’étude du choc avec butée. Les mouvements de la roue libre se

situent loin du point de désembrayage, figure II. 12, comme le confirme le couple mesuré figure

II.13.

Figure II.12 : Mouvement de la bague intérieure Figure II.13 : Couple transmis au bâti

Lorsque le couple statique est plus élevé (16,6 Nm), les amplitudes vibratoires en

déplacement et en couple sont également plus élevées alors que l’amplitude du couple

d’excitation est identique dans les deux cas (8 Nm).

Un modèle numérique permet de simuler les expérimentations réalisées.
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 Simulation

Figure II.14 : Modèle à 2/3ddl

I1 représente l’inertie de la bague intérieure, I2 celle de la bague extérieure liée au bâti et I3

celle du galet. Ce/1 = Cc est le couple constant positif appliqué sur la bague intérieure pour que la

roue libre soit en mode embrayé. )sin(2/ tAmpCe ×Ω×= est le couple d’excitation d’amplitude

Amp et de pulsation Ω. Crl est l’amortissement visqueux linéaire de la roue libre. K2 est la raideur

du couplemètre (environ 10 fois plus élevée que la raideur de la roue libre). Kr est la raideur de

torsion provenant des lames élastiques qui agissent sur les galets pour les maintenir en contact

sur les bagues.

A titre d’exemple, les équations (II.1) sont représentatives du mouvement en mode

embrayé. Elles sont obtenues à partir des équations du mouvement de la roue libre en phase

embrayée auxquelles sont ajoutées les spécificités du banc.
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Pour calculer TBI, TBE et δ , les équations (II.39) à (II.50) sont utilisées. Au second membre de la

relation (II.35) un couple, Kr × (α + αmax), est ajouté. Kr et αmax sont des constantes définies dans

le paragraphe 2.2.1 et modélisent l’action des lames ressort sur le galet. La raideur Kr est peu

élevée mais a pourtant son importance en mode libre ou pour de faibles couples transmis.

Le système présente deux modes de fonctionnement comme pour le modèle de la figure

II.16). En mode embrayé, les équations du mouvement (II.1) régissent deux degrés de liberté θ1

θ2θ1

I1

• •

•

Ce/1
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et θ2 , la rotation du galet étant liée à celle des bagues. En mode libre un troisième degré de

liberté θ3 est nécessaire pour représenter le mouvement du galet indépendant de celui des bagues,

équations (II.52).

Comme précédemment, au cours de la simulation le rapport |TBI/NBI| est comparé au

coefficient de frottement. Pour un fonctionnement en mode embrayé sans glissement on doit

avoir |TBI/NBI| < µ. En cas de glissement deux situations sont possibles : lorsque TBI/NBI > µ le

glissement se produit dans le sens libre et lorsque TBI/NBI < -µ  il se produit dans le sens

embrayé. Lorsque le déplacement angulaire relatif des bagues est proche de zéro, le sens du

glissement dépend du couple exercé par la lame ressort, car à cet instant les forces de contact

sont peu importantes.

Pour que le système réembraye, il faut que le galet soit en contact avec la bague intérieure

(θ3 < 0) et que la vitesse relative tangentielle au point de contact A du galet par rapport à la

bague intérieure soit nulle. La relation (II.14) de roulement sans glissement doit être vérifiée. Le

galet roulant toujours sans glisser du coté de la bague extérieure, la vitesse ϕ� est trouvée à partir

de la relation (II.19). Ce modèle permet de prendre en compte le décollement du galet, ce qui

conduit à un fonctionnement en mode totalement désembrayé.

Applications :

Les données numériques générales sont celles mesurées dans les paragraphes 2.2.3 pour les

inerties, les raideurs et les amortissements du banc expérimental. L’amplitude, Amp, du couple

d’excitation est de 8 Nm. Le coefficient de frottement µ est pris égal à 0,1.

La première simulation est réalisée pour un couple de chargement Cc = 3,34 Nm, la

fréquence d’excitation est égale à 79 Hertz.

Le décalage de la bague intérieure dans le sens libre est très net, figures II.15 et II.23. Le

glissement commence dès que le rapport TBI/NBI  atteint la valeur de – 0,1, figure II.18. Ce qui

correspond au moment où la rotation du galet s’approche de zéro, figure II.16. Le déplacement

angulaire du galet devient alors positif pour un très court instant où la bague intérieure en profite

pour se décaler dans le sens libre. Le galet sous l’effet des lames ressort réaccroche très

rapidement. Le glissement a ensuite lieu à chaque oscillation.
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Figure II.15 : Déplacement angulaire de Figure II.16 : Déplacement angulaire du galet

la bague intérieure

Figure II.17 : Couple transmis par Figure II.18 : Rapport de force TBI/NBI

la raideur K2

Les oscillations du couple transmis, figure II.17, du fait du glissement, sont à peine supérieures

aux amplitudes d’excitation (8 Nm).

La deuxième simulation est réalisée pour un couple de chargement Cc = 16,6 Nm, la

fréquence d’excitation est égale à 91 Hertz.

Comme il a été observé dans l’expérimentation, la roue libre est fortement embrayée. Le

déplacement angulaire du galet reste éloigné du zéro, figure II.20, ainsi que le couple transmis,

figure II.21.
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Figure II.19 : Déplacement angulaire de Figure II.20 : Déplacement angulaire du galet

la bague intérieure

Figure II.21 : Couple transmis par Figure II.22 : Rapport de force TBI/NBI

la raideur K2

La figure II.22 montre l’évolution du rapport TBI/NBI en phase dynamique. Ce rapport reste

inférieur à la valeur choisie pour le coefficient de frottement µ de 0,1, la bague intérieure est

normalement embrayée, figure II.19.

Pour observer numériquement du glissement dans le sens embrayé, il faut diminuer le

coefficient de frottement µ. D’après [BAR88] la fourchette de µ pour un contact acier-acier

lubrifié est en statique de 0,09 < µ < 0,15 et en dynamique de 0,04 < µ < 0,12. Il est raisonnable

d’estimer que lorsque les galets roulent rapidement sans glisser sur la bague intérieure, un film

d’huile s’infiltre entre les surfaces de contact, diminuant ainsi le coefficient de frottement.
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Un glissement dans le sens embrayé apparaît très nettement, figure II.24. La durée de la

simulation est de une seconde, le coefficient de frottement choisi est très légèrement inférieur au

maximum du rapport TBI/NBI figure II.22, soit µ = 0,0824.

Déplacement angulaire de la bague intérieure

Figure : II.23 : avec µ = 0,01. Cc = 3,34 Nm Figure II.24 : avec µ = 0,0824. Cc = 16,6 Nm

Les simulations reproduisent bien les phénomènes observés expérimentalement. Le

glissement dans le sens libre figures II.10 et II.23 n’est pas influencé par la valeur du coefficient

de frottement, par contre le glissement dans le sens embrayé, figures II.12 et II.24 est fortement

conditionné par cette valeur.

Dans cette étude expérimentale, la bague intérieure de la roue libre peut tourner librement,

mais en réalité les étages de réduction du démarreur constitue un système irréversible et la bague

intérieure ne peut tourner dans le sens libre, la bague extérieure doit alors tourner dans le sens

embrayé. L’inertie du réacteur d’avion étant très importante seul l’arbre de transmission supporte

cette rotation relative.
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CONCLUSION GENERALE ET PERSPECTIVES

La prévision du comportement dynamique des machines tournantes s’avère souvent

indispensable dès que les mécanismes sont utilisés à la limite de leurs possibilités. Ce qui est le

cas d’un démarreur de réacteur d’avion de combat lors du réengagement en plein vol. Il est alors

nécessaire de prévoir le comportement dynamique en torsion et en régime transitoire.

L’étude bibliographique a permis l’identification des principaux phénomènes à étudier et la

compréhension fine du fonctionnement du démarreur couplé au réacteur par l’intermédiaire d’un

embrayage type roue libre. La chaîne cinématique reliant la turbine du démarreur au réacteur

comporte essentiellement deux types de non-linéarité : la roue libre et les jeux de dentures des

réducteurs et des cannelures.

L’objectif de la première partie est la modélisation globale de la chaîne cinématique à

partir d’éléments discrets. Pour cela une étude indépendante de chaque élément non-linéaire est

nécessaire.

Deux modèles de roue libre sont développés. Le premier schématise simplement le

fonctionnement de l’embrayage : le système est libre quand la vitesse de rotation du démarreur

est inférieure à la vitesse de rotation du réacteur, dans le cas contraire, les deux parties du

système sont solidaires. Les équations du mouvement sont résolues de façon semi-analytique.

Dans le deuxième modèle, en phase embrayée, une raideur non-linéaire fonction du déplacement

relatif des deux bagues de la roue libre est introduite. Des méthodes numériques spécifiques sont

alors développées pour résoudre les équations du mouvement. Des simulations de réengagement

ont été effectuées. Après l’embrayage, des oscillations dues à l’accouplement brutal

apparaissent. Les amplitudes du couple transitoire au niveau de l’arbre de transmission entre le

démarreur et le réacteur ne dépassent pas la valeur du couple nominal.

L’étage de réduction est ensuite modélisé, la non-linéarité due au jeu de fonctionnement est

traitée dans ce modèle. Deux modèles de jeux de dentures sont présentés, le premier modélisant

le contact de denture par une raideur, le deuxième par une raideur et un amortisseur. Ces jeux ont

une influence significative sur le comportement dynamique du modèle complet.

Un logiciel général est développé. Le comportement dynamique d’un système modélisant

la chaîne cinématique complète de la turbine du démarreur au réacteur est simulé. Plusieurs

simulations sont présentées. Un premier réengagement du réacteur dans des conditions normales

d’embrayage est effectué. Les réponses obtenues montrent un couple transmis dont l’amplitude

des oscillations bien qu’importante ne peut expliquer la rupture de l’arbre de transmission. Une

deuxième simulation en considérant un embrayage retardé est réalisée. La roue libre accroche

avec un retard en vitesse de 20 rad/s, ceci peut caractériser le fait qu’elle puisse glisser dans le

sens embrayé. Le couple transmis est alors trois fois supérieur au couple nominal.
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Dans la deuxième partie une analyse plus fine du comportement de la roue libre est

présentée. En particulier une recherche plus précise des phases de glissement et de frottement est

effectuée. Pour cela des études expérimentales couplées à des développements numériques sont

réalisées.

Dans un premier temps une étude statique est présentée afin de déterminer la raideur de la

roue libre. La rotation relative de la bague intérieure par rapport à la bague extérieure est

mesurée en fonction du couple transmis. Le modèle numérique développé tient compte des

déformations locales et élastiques des bagues et des galets, l’équilibre statique d’un galet relie

ces déformations aux efforts transmis. La corrélation entre la simulation numérique et

l’expérimentation est satisfaisante.

Une étude dynamique est réalisée, l’objectif est de visualiser expérimentalement un

glissement de la roue libre dans le sens embrayé, puis de comparer les phénomènes observés aux

simulations numériques. Dans une première série d’expériences, le déplacement relatif des

bagues est mesuré au cours d’un brusque passage du sens libre au sens embrayé. Pour cela la

bague intérieure est mise en rotation dans le sens libre, puis elle est brutalement arrêtée par une

butée élastique. Pour certains essais, la roue libre embraye après une légère phase de glissement

dans le sens embrayé. La simulation numérique correspondante donne des résultats

qualitativement semblables. Les différences observées viennent probablement de la modélisation

non-linéaire de la butée élastique. Le temps de glissement dans le sens embrayé, observé

expérimentalement et numériquement, est trop faible pour conclure définitivement sur

l’existence réelle du glissement.

Une deuxième série d’essais, permettant d’observer le comportement de la roue libre sous

excitation harmonique, montre visuellement l’existence du glissement. La roue libre bloquée en

position embrayée par un couple constant, est excitée par un couple sinusoïdal. A la fréquence

propre de l’embrayage, la roue libre réagit de deux façons différentes selon la valeur du couple

constant. Pour un couple constant inférieur à l’amplitude du couple sinusoïdal, la roue libre se

décale à chaque oscillation dans le sens libre. Pour un couple constant supérieur à l’amplitude du

couple sinusoïdal, la roue libre se décale dans le sens embrayé. La simulation numérique, où

l’inertie et la masse des galets ainsi que la raideur des lames ressorts sont modélisés, montre les

mêmes évolutions.

Cette dernière application a permis de vérifier le comportement de la roue libre soumis à

une excitation sinusoïdale et de faire apparaître des problèmes de glissement. Sur la chaîne

cinématique réelle, la partie réacteur peut être excitée par un couple périodique de fréquence

correspondant aux passages des différentes pales du réacteur. Si une fréquence d’excitation

correspond à la fréquence propre de la roue libre, cette dernière en phase embrayée peut se

mettre à glisser. Quand la roue libre glisse dans le sens embrayé, une grande partie du couple est

malgré tout transmise et aucun surcouple n’apparaît au moment du réaccrochage. Par contre un

surcouple destructeur apparaît lorsque la roue libre glisse dans le sens libre alors que le système

est en phase embrayée.
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A partir des modèles élaborés, en particulier celui de la roue libre, il est possible de

développer un logiciel général prenant en compte l’ensemble du démarreur et un modèle

simplifié du moteur d’avion. En général, les plans détaillés de la roue libre ne sont pas

disponibles et il s’avère nécessaire de disposer des galets afin de connaître précisément leur

géométrie. Les équations du mouvement de la roue libre sont spécifiques à une forme de galet et

des modules particuliers doivent être développés pour chaque type de galets en suivant la

démarche présentée dans la deuxième partie de ce travail.
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ANNEXE A : DESCRIPTION DES METHODES NUMERIQUES

1 Présentation du système différentiel

Les équations différentielles du mouvement s'écrivent sous forme matricielle :

FKddCdM =++ ���  (A.1)

avec les conditions initiales : 0)0( dd =  et 0)0( vd =� (A.2)

M : matrice masse

C : matrice amortissement

K : matrice raideur

d et F sont des vecteurs fonctions du temps, F représente les efforts appliqués

 et d les déplacements.

La résolution du système (A.1) en régime transitoire nécessite l’utilisation de méthodes

numériques pas à pas. Il existe de nombreuses méthodes de résolution, elles diffèrent en général

sur la façon d’exprimer les variables de déplacement, vitesse et accélération les unes en fonction

des autres.

Trois formulations sont présentées, Newmark avec deux syntaxes de résolution différentes

et Runge Kutta d’ordre quatre.

2  Méthode de Newmark

Les équations du mouvement sont résolues en utilisant la méthode pas à pas de type

Newmark dont la formulation est la suivante :

1111 ++++ =⋅+⋅+⋅ nnnn FdKvCaM  (A.3)
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ou dn, vn et an sont les approximations respectives de d(tn), )( ntd�  et )( ntd�� , de même que dn+1,

vn+1 et an+1 au temps tn+1 = tn + ∆t.

Avec β = 1/4 et γ =1/2, paramètres permettant d'obtenir la meilleure stabilité et correspondant à

une accélération moyenne constante.

Pour débuter le procédé itératif, on calcule a0 : 0000 dKvCFaM ⋅−⋅−=⋅
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Deux variantes sont ensuite possibles : une qui calcule en premier l’accélértion an+1, l’autre

qui calcule d’abord le déplacement dn+1.

Newmark accélération

an+1 est calculée par la relation de récurrence :

1111
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et l'on obtient : 
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Newmark déplacement

dn+1 est calculée par la relation de récurrence :

nnnnn aMvC
t

M
d

t

C

t

M
FdK

t

C

t

M ⋅+⋅+
∆

+⋅
∆

+
∆

+=⋅+
∆

+
∆ ++ )

4
()

24
()

24
(

2112
(A.8)

et l’on obtient : 
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Résolution

Pour la non-linéarité de l’embrayage la raideur varie de manière continue en fonction des

déplacements angulaires. La résolution est adaptée par une boucle supplémentaire sur le calcul

de la raideur de la roue libre et sur l’amortissement dû au réacteur.

3  Méthode de Runge Kutta d’ordre 4

La méthode de Runge Kutta s’applique à un système différentiel du premier ordre et se

déroule en quatre étapes. Adaptée à un système du second ordre, elle conduit aux

développements suivants :
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- Première résolution : calcul au temps tn

résolution de )(1 nnn tFdKvCAcM +⋅−⋅−=⋅ (I.10)

remarque : Ac1 représente l’accélération an du système au temps tn.

- Deuxième résolution : calcul au temps 
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- Troisième résolution : recalcul au temps 
2

t
tn

∆+

calcul de 










∆+∆+=

∆+=

)
2

(
2

2

1

2

Ac
t

v
t

ddi

Ac
t

vvi

nn

n

(A.13)

résolution de )
2

(3

t
tFdiKviCAcM n

∆++⋅−⋅−=⋅  (A.14)

- Quatrième résolution : calcul au temps ttt nn ∆+=+1
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résolution de )( 14 ++⋅−⋅−=⋅ ntFdiKviCAcM  (A.16)

- Solution finale à ttt nn ∆+=+1

( )43211 22
6

AcAcAcAc
t

vv nn +++∆+=+  (A.17)

( )321

2

1 6
AcAcAc

t
tvdd nnn ++∆+∆⋅+=+  (A.18)

Résolution

Pour la méthode de Runge-Kutta, les non-linéarités de l’embrayage et de l’amortissement

sont directement traitées à l’intérieure de chaque résolution en calculant les matrices raideur et

amortissement en fonction des vitesses et des déplacements.
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ANNEXE B : Modèles de roue libre

Deux modèles de roue libre sont présentés, le premier modélise le comportement de

l’embrayage en mode libre avec frottement, le deuxième est un modèle de test afin de déterminer

si la roue libre embraye correctement ou non.

1 Frottement entre deux inerties

Le système, figure B.1 peut modéliser le fonctionnement de la roue libre dans la troisième

configuration où, en mode libre, les galets glissent sur la bague intérieure. IBI et IBE représentent

respectivement les inerties des bagues intérieure et extérieure. f représente le couple de

frottement constant, Ce/BI et Ce/BE les couples extérieurs variant en fonction du temps.

Figure B.1 : Modèle à 2 ddl

Ce système se sépare en trois cas de fonctionnement, selon le sens du glissement (cas 1 et cas 2)

et quand les deux inerties deviennent solidaires (cas 3).

Equations du mouvement des deux premiers cas de fonctionnement :





++=
+−=

BEBEBE

BIBIBI

CeFI

CeFI

/

/

θ
θ
��

��

(B.1)

cas 1 : BEBI θθ �� >  alors fF +=

cas 2 : BEBI θθ �� <  alors fF −=

Ce système peut se séparer en deux systèmes indépendants à un degré de liberté chacun.

Equation du mouvement du troisième cas de fonctionnement BEBI θθ �� =  :

BEBIBIBEBI CeCeII //)( +=+ θ�� (B.2)

Le passage du système à deux degrés de liberté (cas 1 ou 2) au système à un degré de

liberté (cas 3) est réalisé au moment où la vitesse relative du nœud de la bague intérieure par

θΒΕ

f

IBE

θΒΙ

IBI

• •
Ce/BI

Ce/BE
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rapport au nœud de la bague extérieure change de signe. Cet instant est déterminé

numériquement le plus précisément possible à l’aide d’un algorithme de recherche.

Le passage inverse, du cas 3 au cas 1 ou 2, dépend du couple de frottement. Pendant la

résolution du système (B.1), l’expression BIBIBI CeI /−θ��  est calculée, ce résultat est ensuite

comparé au couple de frottement, si fCeIf BIBIBI +<−<− /θ��  les inerties des bagues restent

liées (cas 3), sinon elles se séparent et on passe au système à deux degrés de liberté.

Ce modèle simule le comportement de la roue libre au cours de la troisième configuration

mais sert aussi de test de bon ou mauvais embrayage. Cet examen est succinct et ne correspond

pas à la réalité.

2  Modèle train épicycloïdal

Au moment de l'embrayage, la force de frottement entre le galet et la bague intérieure doit

être suffisante pour amorcer le mouvement de rotation du galet afin qu'il vienne se coincer entre

les deux bagues. Le modèle choisi pour caractériser ce phénomène est celui d'un train

épicycloïdal en remplaçant les dentures par du roulement sans glissement. A partir de ce modèle,

le couple de frottement nécessaire pour qu'il y ait roulement sans glissement entre le satellite

(galets) et la bague intérieure, est calculé. Le risque de glissement est plus important en ce point

qu'au point de contact entre le galet et la bague extérieure. Si la force de frottement ainsi calculée

est inférieure à celle définie précédemment, l'embrayage a lieu correctement et la modélisation

peut évoluer vers un système de roue libre embrayée.

Figure B.2 : Modèle train épicycloïdal à 4ddl
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θΒ

Ig et mg

IBE

θΒΙ

IBI

• •

•

θps

•
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RSG

Ce/BI

Ce/BERp



                                                                                                                                                                          Annexe B

116

Le satellite g modélise le galet caractérisé par sa masse mg et son inertie Ig, le porte satellite

ps modélise la cage dans laquelle sont maintenus les galets (nbg : nombre de galets), son inertie

est négligée. IBI et IBE représentent respectivement les inerties des bagues intérieure et extérieure.

Ri : rayon de la bague intérieure

Re : rayon de la bague extérieure

Rg : rayon du satellite ou rayon moyen du galet (Rg = (Re - Ri) / 2)

Rps : rayon du porte satellite (Rps = (Re + Ri) / 2)

A partir de l'hypothèse de roulement sans glissement aux contacts entre les bagues et le galet,

deux relations cinématiques entre les rotations du système sont écrites :

g

BEeBIi
g R

RR

2

θθθ
��

�
+−

= et
ps

BEeBIi
ps R

RR

2

θθθ
��

�
+

=  (B.3)

Remarque : toutes les rotations sont écrites par rapport à un même repère galiléen.

Energies cinétiques du système :
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En remplaçant (B.3) dans l'expression de Tg :
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Il ne reste plus que deux degrés de liberté apparaissant dans les équations.

T représente l'énergie cinétique totale : T = TBI+Tg+TBE.

Les équations de Lagrange sont ensuite appliquées pour obtenir le système suivant :
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Ce système ne sert qu'à l'instant de l'embrayage pour calculer l'accélération de la bague

intérieure afin de tester l'accrochage ou le glissement des galets.
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Résolution :

Au cours de la simulation en mode libre, la roue libre peut être modélisée par le système

figure B.1, à l’inertie IBE est ajoutée l’inertie de l’ensemble des galets : nbg × mg × Rps
2. A

l'instant te où BIθ�  rejoint BEθ� , le système passe au modèle de la figure B.2. )(eBI tθ��  et

)(/ teCe BI sont alors calculés. On définit :

)()( / teCetIFr BIeBIBI −= θ�� (B.7)

Fr est ensuite comparé à f :

Si -f < Fr < +f  , l'embrayage a lieu normalement.

Si Fr < -f  , l'embrayage n'a pas lieu, le système glisse dans le sens du blocage.

Si l’embrayage se passe normalement, un troisième modèle avec une raideur non-linéaire

peut continuer la simulation.
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