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RÉSUMÉ

Les transmissions de puissance par trains épicycloïdaux sont courantes dans l’industrie
du transport et de la manutention : elles procurent un fort rapport de réduction dans
un volume toujours plus réduit, ce qui est un atout pour les industriels toujours plus
attentifs à leur impact écologique. Cependant cette diminution de volume implique une
augmentation de la puissance massique au sein de ces transmissions. Dans la cas où cette
transmission est lubrifiée par bain d’huile ou barbotage, la problématique de la thermique
devient alors un enjeu majeur car elle ne permet plus un refroidissement de la transmission,
contrairement à la lubrification par injection. Elle apporte aussi une nouvelle source de
perte par traînée, appelée perte par barbotage, qui ajoute à la production de chaleur
produite par le frottement aux dentures et les roulements. Cette lubrification apporte
cependant une facilité de maintenance utile pour des applications comme le transport.

Ainsi, la modélisation thermique d’un tel train lubrifié par barbotage semble une
nécessité pour estimer jusqu’à quel point ce type de lubrification est viable pour des
transmissions par train épicycloïdal fortement chargé

Aucun modèle de prédiction des pertes de puissances, spécifiques à un train épicycloï-
dal en barbotage, n’est donné dans la littérature et la modélisation thermique a toujours
porté sur de la lubrification par injection. Dans un premier temps, un modèle de prédic-
tion des pertes par barbotage a été développé sur un banc d’essais en laboratoire pour,
dans un second temps, modéliser thermiquement un réducteur de vitesse industriel en vue
de l’optimiser sur plusieurs aspects : impact de la tribologie sur la thermique et optimi-
sation du volume d’huile. Au regard des résultats présentés dans ce manuscrit, le modèle
de pertes par barbotage prédit convenablement la perte pour plusieurs huiles testées ; le
modèle thermique simule alors bien la thermique du réducteur et semble être un bon outil
pour optimiser le réducteur industriel.

MOTS-CLÉS : engrenages, train épicycloïdal, lubrification, pertes de puissance, pertes
par traînée, thermique, barbotage
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ABSTRACT

Planetary gears are widely used inside power transmissions, especially in the transport
or heavy industry : they provide a substantial reduction ratio while keeping a minimal vo-
lume, which is a benefit for the industry in a ecological point of view. Yet, this diminution
in volume comes with an augmentation of the thermal mass power inside the tranmission.
When this transmission is splash lubricated, the thermal response of the system becomes
a crucial problem because it cannot provide the sufficient cooling that the injection lubri-
cation does. Moreover it adds up another source of power loss with the drag loss of the
rotating parts, that heats the transmission as well. That type of lubrication is nonetheless
easy to maintain unlike the injection.

Thus, the thermal modeling of such transmission seems a necessity in order to estimate
the conditions until this type of lubrication is viable, especially when heavily loaded.

The litterature provides little to no model to predict to drag power losses in a plane-
tary gear set, especially since it mainly dealt with oil injected ones. So, the first step is
to developp a dedicated power loss prediction model for drag losses occuring in a plane-
tary gear set. This has been done using a dedicated test rig. The second step uses this
prediction model to developp a thermal model of an industrial reducer, using the thermal
network method. This has been donc in order to optimize multiple aspects : the impact
of the tribology on the thermal response of the reducer and the optimization of the oil
volume inside the splash lubricated reducer. In regards to these results, the power loss
prediction model for drag loss seems to be robust ; the thermal model simulates correctly
the thermal response of the reducer and is a powerful tool to optimize the industrial re-
ducer.

Keywords : gears, planetary gears, lubrication, power losses, drag losses, thermal mo-
delisation
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NOMENCLATURE

Lettres latines

a Rayon d’un disque immergé m
A0 Aire de contact apparente m2

Ac Aire de contact réelle m2

b Épaisseur m
ci Chaleur massique de l’élément i J/[kg.K]
Cm Coefficient adimensionnel de traînée -
Cch Couple résistant N.m
Chydro Couple de traînée du roulement N.mm (I.15)
Crr Couple de frottement lié au roulement N.m (I.13)
Csl Couple de frottement lié au glissement N.m (I.13)
dm Diamètre moyen d’un roulement m
f Coefficient de frottement du contact consi-

déré
-

f1 Constante pour le calcul du couple de frotte-
ment

- (I.12)

Fnu Effort normal unitaire N/m
Fr Nombre de Froude -
g Accélération de la gravité m/s2

ga Longueur de retrait m
gf Longueur d’approche m
Gr Nombre de Grashof -
Hv Coefficient géométrique de pertes -
hconv Coefficient d’échange par convection W/[m2.K]
hray Coefficient d’échange par rayonnement W/[m2.K]
htooth Hauteur de dent m
k̄ Conductivité thermique équivalente W/[m.◦C]
k Conductivité thermique du fluide W/[m.K]

Kbille Constante dépendant du type de roulement (I.15)
L Grandeur caractéristique d’échange m
m Module de denture m
Mi Masse de l’élément i kg
N Vitesse de rotation tr/min (I.14)
n Nombre de satellites -
Nu Nombre adimensionnel de Nusselt -
P Perte de puissance W
Pr Nombre de Prandtl -
Qi Puissance thermique injectée au nœud i W
Qv Débit d’éjection du fluide inter-dent m3/s
R Rayon d’un élément m
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Nomenclature

Rth (i, j) Résistance thermique reliant les éléments i et
j

K/W

Re Nombre de Reynolds -
Reh Reynolds calculé à partir du rayon hydrau-

lique
- (I.17)

[Sth] Matrice des termes Sth (i, j) (III.6)
S Surface d’échange (conduction, contact,

convection)
m2

s Espace entre un disque tournant et son carter m (I.17)
Sm Surface mouillée m2

U Somme des vitesses de roulement m/s
u Rapport de réduction -
V Vitesse caractéristique d’un écoulement m/s
VM Variable adimensionnelle fonction du ni-

veau d’immersion du roulement dans le bain
d’huile

(I.15)

vp Vitesse périphérique au primitif du pignon m/s
Z1 Nombre de dents du pignon -

Lettres grecques

α Angle de pression rad
βb Angle d’hélice de base rad
χ Effusivité thermique W.s1/2/[m2.K]
ε Emissivité du matériau -
εα Rapport de conduite -
ηail Efficacité de l’ailette -
κ0 Paramètre adimensionnel définissant la posi-

tion du point de roulement sans glissement
le long de la ligne d’action

-

Λ Facteur géométrique - (I.6)
µ Viscosité dynamique du lubrifiant Pa.s
ν Viscosité cinématique du lubrifiant m2/s sauf (I.14) (mm2/s)
ω Vitesse de rotation rad/s
ψ Nombre dimension utilisé dans la résistance

de projection
- (B.9)

$ Diffusivité thermique du fluide m2/s
ρ Masse volumique kg/m3

σ Constante de Stefan-Boltzmann W/[m2.K4] = 5,67× 10−8

ς Coefficient de dilatation du fluide 1/◦C
τfluide Taux de cisaillement fluide Pa (I.11)
τsec Taux de cisaillement sec Pa (I.11)

Exposants

douille Relatif aux douilles à aiguilles des satellites
ext Relatif à une dimension extérieure
int Relatif à une dimension intérieure
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Nomenclature

pied Relatif à un rayon de pied
pieg Relatif à la perte par piégeage

trainee Relatif à la perte par traînée
vide Relatif à une grandeur mesurée en l’absence

de bain d’huile

Indices

cour Relatif à la couronne
cour/sat Relatif aux contacts couronne/satellite
joint Relatif aux joints

mesuree Relatif à une grandeur mesurée
PS Relatif au porte-satellite
rlmt Relatif aux roulements
sat Relatif au satellite
sol Relatif au solaire

sol/sat Relatif aux contacts solaire/satellite
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INTRODUCTION

Quel que soit le domaine d’application, l’industrie mécanique, poussée par des exi-
gences croissantes de performance, tend à augmenter toujours les contraintes appliquées
sur ses systèmes mécaniques. De ce fait, des composants critiques comme les moteurs et
leurs transmissions mécaniques doivent fonctionner dans des conditions de plus en plus sé-
vères. En parallèle, au cours des dernières décennies, la conception de ces organes a atteint
une qualité telle, qu’il est possible de dire qu’ils ont atteint un rendement quasi maximal.
Cependant, pour des questions de gains de place et de poids, leur volume diminue.

Une des conséquences de cette diminution de la taille et de la masse est l’augmentation
de la puissance massique de ces composants (toujours plus de puissance dans un volume de
plus en plus réduit). Cela apporte une problématique supplémentaire de refroidissement
de l’organe. Il convient alors de se demander comment dissiper des pertes de puissances
sensiblement identiques à travers des surfaces d’échanges plus réduites. De ce fait, la
conception doit maintenant prendre en compte les problématiques de thermique dans le
dimensionnement.

Les essais de thermique étant, par nature, longs et le temps de développement d’un
produit court, il semble difficile de réaliser un dimensionnement purement expérimental
et empirique. Par ailleurs, cette méthode implique aussi la fabrication d’un prototype et
d’un banc d’essais pour le tester, ce qui ajoute une difficulté. Pour toutes ces raisons, il est
intéressant de posséder un modèle numérique de la transmission permettant d’appréhender
les échanges thermiques mis en jeu.

Seulement, si le lien entre le comportement thermique d’une transmission et sa dissi-
pation de chaleur est étroit, les sources de chaleur - ici les pertes de puissance mécaniques
- influent grandement sur la dynamique thermique du système.

Deux types de pertes de puissance dans les transmissions par engrenages sont consi-
dérés :

– les pertes dépendantes de la charge : par exemple les pertes par frottements aux
dentures.

– les pertes indépendantes de la charge : elles correspondent, entre autres, à l’énergie
nécessaire pour mettre en mouvement le lubrifiant et au cisaillement de ce dernier
par les différents éléments tournant à des vitesses différentes. Elles englobent aussi
les pertes d’éléments dont les pertes de puissances sont, par essence, indépendante
de la charge comme les joints.

Quelle que soit la nature de la perte, sa valeur dépend en partie des propriétés du
lubrifiant dépendantes elles-mêmes de la température du lubrifiant. Par exemple, la vis-
cosité du lubrifiant dépend fortement de la température. Ce lien montre l’interconnexion
entre le calcul du rendement d’une transmission et sa modélisation thermique et nécessite
donc une bonne connaissance des différentes sources de pertes au sein du réducteur, tant
sur l’impact thermique qu’elles ont sur l’ensemble du système, que sur l’influence de la
température du système sur leur évolution.

Dans les transmissions par engrenages comme les réducteurs, l’huile est le lubrifiant
classiquement utilisée. Il peut être apporté de deux façons distinctes :

– par injection au sein du réducteur, souvent au niveau des contacts des dentures.
L’huile est ensuite recueillie par gravité dans le bas du carter puis réinjectée par
un circuit de pompe. Cette méthode de lubrification a comme avantage d’être per-
formante en terme d’énergie. C’est un mode qui se retrouve dans les applications
aéronautiques par exemple ;
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– par un bain d’huile unique au sein du réducteur. Cette méthode est aussi dénom-
mée lubrification par barbotage. Elle a comme avantage d’être très simple de mainte-
nance. Cependant, la présence d’un bain d’huile, contrairement à l’injection, entraîne
des pertes de puissance supplémentaires (les éléments tournant dans le bain perdent
de l’énergie par traînée dans l’huile). Ce mode de lubrification se retrouve le plus
souvent dans des applications ferroviaires ou industrielles.

Quand il s’agit de lubrification par injection, le refroidissement du lubrifiant se fait au
travers d’un échangeur en dehors de la transmission pour avoir une injection d’huile à une
température quasi constante et ainsi jouer un rôle de refroidissement du système efficace.
Par contre, quand il s’agit de lubrification par barbotage, le bain d’huile reste dans le
réducteur chaud et le refroidissement du système ne se fait qu’au travers des carters vers
l’extérieur de la transmission. C’est une problématique commune dans les transmissions
industrielles et notamment dans les trains planétaires.

En effet, certaines applications industrielles demandent des rapports de réduction de
plus en plus important pour des applications supportant de fortes charges et fonctionnant
à des vitesses réduites, tout cela dans un volume restreint et avec un besoin de fiabilité
de plus en plus important. Une solution technique à cette problématique est un train
non conventionnel : le train planétaire 1. Ce train d’engrenage présente l’avantage de
pouvoir produire de forts taux de réduction dans un volume plus réduit qu’un train
conventionnel. Seulement, comme évoqué plus haut, une compacité comme celle-ci couplée
à des puissances transmises de l’ordre de plusieurs dizaines de kilowatts est un problème
quand il s’agit de refroidir le réducteur. Non seulement, les parois du carter jouent un rôle
prépondérant dans le refroidissement mais aussi le lubrifiant qui emmagasine de l’énergie
sous forme de chaleur.

Un exemple de système de transmission de puissance d’un camion est donné dans la
Figure 0.1.

Sur cette vue, le pont complet du camion est représenté avec son arbre d’entrée en-
traînant un couple conique (pignon engraînant sur la couronne) au sein de la tête de
pont, entraînant, elle-même, un différentiel sur lequel sont montés les arbres de roues.
C’est au bout de ses arbres qu’il est possible d’ajouter un étage de réduction. Cet étage
de réduction se doit d’être compact car donnant directement sur la roue dont la taille
est fixée. La solution adoptée dans la majorité des cas est alors un train épicycloïdal. La
lubrification par barbotage s’explique par l’environnement même du réducteur : le pont
étant lui-même lubrifié par bain d’huile, le choix de cette lubrification pour le réducteur
est faite. Par ailleurs, l’environnement du réducteur renvoie à la problématique évoquée
plus haut : celui-ci est confiné par la roue et le châssis du camion, son refroidissement, ne
se faisant qu’au travers des carters, semble donc un point crucial à connaître et optimiser.

Ainsi, au regard des remarques faites plus haut, plusieurs problématiques se posent :

– Est-il possible de prédire les valeurs de tous les postes de pertes d’un
train épicycloïdal lubrifié par barbotage ?

– Comment un réducteur épicycloïdal, lubrifié par barbotage, peut-il sou-
tenir de fortes valeurs de charges (et donc de pertes) lorsqu’il ne peut se
refroidir qu’au travers de ses carters ?

1. Appelé train épicycloïdal dans une configuration bien particulière, comme expliqué plus tard dans
la section I.1
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INTRODUCTION

Etage de
réduction

Figure .1 – Vue annotée d’un pont complet d’un camion, tirée de Fossier [31]

– Dans quelles mesures la lubrification par barbotage, seule, reste possible
dans des applications industrielles ?

C’est exactement le genre de problématique que rencontre la société TEXELIS avec
leur réducteur AVERY (Advanced Vehicule Epicyclic Reducer Y-shaped). Ce travail vise
donc à produire une modélisation thermique efficace de ce réducteur.

Le type de modélisation choisi est la méthode des réseaux thermiques. Cette mé-
thode a pour avantage d’avoir une grande légèreté de calcul tout en gardant une modé-
lisation assez fine pour établir une prédiction acceptable de la thermique d’un système.
Elle a aussi comme avantage d’avoir été utilisée pour modéliser de nombreux types de
transmissions mécaniques et il est possible de se baser sur une littérature dense à ce su-
jet [16, 28,29,31,38,61,78].

Seulement, pour utiliser cette méthode, les différentes sources de pertes au sein d’un
train épicyloïdal lubrifié par barbotage doivent pouvoir être calculées précisément.

Le premier chapitre de ce manuscrit présente donc les différents postes de pertes au sein
des transmissions par engrenages et les différents modèles développés dans la littérature.
Par ailleurs, ce chapitre établit aussi la nécessité de développer un modèle de perte de
puissance par barbotage pour un train épicycloïdal, poste de perte non traitée par la
littérature jusqu’à maintenant. Pour finir, il étaye la nécessité de prendre en compte les
effets thermomécaniques pour prédire le rendement d’une transmission par engrenages.

Le deuxième chapitre, quant à lui, développe ce modèle de prédiction des pertes par
barbotage dans un train épicycloïdal. Ce modèle s’appuie sur une vaste campagne expéri-
mentale menée sur un banc laboratoire modulable dédié permettant d’isoler la contribu-
tion de chaque élément à la perte par barbotage. Ce banc permet, par ailleurs, d’observer

xviii



la forme du bain d’huile au sein du réducteur : cette caractéristique a permis d’analy-
ser l’établissement d’un anneau d’huile et son impact sur la perte globale. Ce chapitre
présente un critère pour prédire l’établissement de cet anneau.

Tous les modèles de prédiction des pertes de puissance expliqués, le troisième chapitre
a pour but de présenter la méthode des réseaux thermique utilisée pour modéliser le
réducteur AVERY. Après cette introduction, un premier modèle thermique est établi pour
le réducteur AVERY monté sur un banc sans charges. Plusieurs observations et résultats
sont tirés de ce premier réseau thermique et servent de base pour la suite du manuscrit.

Le dernier chapitre de ce manuscrit s’attelle à construire un réseau thermique impli-
quant, cette fois-ci, le réducteur AVERY monté sur un autre banc permettant, lui, de
charger fortement la transmission. Après avoir montré les conséquences inhérentes à l’ap-
plication d’une charge sur la modélisation thermique du réducteur, le réseau thermique
est comparé à des mesures faites sur le banc. Après validation de ces résultats, un ultime
réseau thermique est construit avec pour but d’étudier le comportement du réducteur
AVERY directement sur son application industrielle (sur un tramway). Des pistes sont
alors explorées pour améliorer le comportement thermique du réducteur.
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CHAPITRE I

I.1 Introduction
Un train planétaire est un système d’engrenages comportant trois éléments princi-

paux : un solaire (aussi appelé planétaire), des satellites accrochés à un porte-satellite et
une couronne. A partir de cette appellation générale, plusieurs configurations sont pos-
sibles pour transmettre le mouvement au travers de ces trains d’engrenages. Ces trois
configurations 1 sont schématisées sur la Figure I.1.

Configuration
épicycloïdale
ωe = ωsolaire

ωs = ωporte−satellite

ωe ωs

Solaire Satellites Porte-satellite Couronne

Configuration
couronne PS
ωe = ωcouronne

ωs = ωporte−satellite

ωe ωs

Configuration
couronne solaire
ωe = ωcouronne
ωs = ωsolaire

ωe ωs

Figure I.1 – Différentes configurations possibles d’un train planétaire

Dans le reste de ce chapitre, seuls les trains épicycloïdaux seront abordés, étant utilisés
sur les différentes applications industrielles. On ne considèrera aussi que des applications
utilisant des paliers à éléments roulants 2.

En se basant sur la littérature concernant les pertes de puissance dans les engrenages
[36, 53], que ce soit pour les trains conventionnels ou épicycloïdaux, il est commun de les
séparer en deux catégories distinctes : i) les pertes dépendantes de la charge et ii) les
pertes indépendantes de la charge. Ce chapitre vise à décrire l’état de l’art concernant ces
deux types pertes en se focalisant sur les trains épicycloïdaux.

I.2 Pertes dans les trains épicycloïdaux
En ce qui concerne les trains épicycloïdaux, plusieurs études ont été faites sur les pertes

de puissance dans les cas de réducteurs chargés et lubrifiés par injection. Comme cette
thèse porte sur les trains planétaires lubrifiés par barbotage, ces études seront présentées
succinctement.

1. Il en existe en fait 6 si l’on intervertit les entrées et sorties des trois configurations présentées dans
la Figure I.1.

2. Au contraire de paliers lisses, utilisés souvent dans des applications aéronautiques.
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I.2. PERTES DANS LES TRAINS ÉPICYCLOÏDAUX

Figure I.2 – Diagrammes de contribution présentés par Anderson [2, 4] dans le cas d’un
train planétaire fonctionnant soit à pleine puissance (3132 kW), soit à pleine vitesse
(13 870 tr/min)

Une grande partie de ces travaux portent sur le calcul du rendement global de ces
réducteurs. On peut notamment citer les formulations analytiques de Macmillan [48,49].
Celui-ci recense les six configurations possibles pour un train épicycloïdal et donne le
rendement de l’engrènement en fonction de plusieurs paramètres : les dents des différents
membres et le rendement des contacts des dentures intérieures et extérieures.

Avec une méthode différente, dite du « train d’engrenages équivalent », Radzimovsky
[68, 69] donne aussi une estimation du rendement global d’un train épicycloïdal. Cette
méthode se base sur le fait que les couples transmis dans un réducteur sont indépendants
du repère d’observation, ainsi en se plaçant dans le repère du porte-satellite il retrouve
un réducteur conventionnel. A noter que ces formulations sont similaires à celles données
par Macmillan [48,49].

Enfin, une étude plus récente de Pennestri et al. [64] récapitule les travaux traitant
du rendement global des réducteurs épicycloïdaux en ne traitant que des frottements
aux dentures. Il ressort de cette étude que toutes les formulations proposées donnent
des résultats identiques pour le calcul du rendement. Cependant, l’auteur conclut qu’il
est possible de calculer le rendement quelle que soit la configuration retenue pour le
train planétaire. Pennestri [64] développe par ailleurs des formulations pour calculer la
contribution de chacun des éléments de la transmission en fonction de la configuration
(moteur ou récepteur).

En conclusion, ces études montrent que les pertes de puissance par frottement dans
un train planétaire peuvent être estimées à partir d’un certain nombre de facteurs comme
le nombre de dents, le type d’engrenages et le rendement de chaque contact intérieur et
extérieur. Le calcul de ces rendements est expliqué en détail dans la suite de ce chapitre.

Concernant les pertes indépendantes de la charge, plusieurs études récentes portent
sur le sujet mais toujours dans le cas de réducteurs lubrifiés par injection.

Au sein de ces études, plusieurs d’entre elles ont été menées par le centre de recherche
de la NASA. Menées par Anderson et al. [3,4] et basées sur des travaux précédents dans le
cadre de trains conventionnels [2], ces études expérimentales portent sur des bancs d’essais
spécifiques permettant d’investiguer précisément les sources de pertes indépendantes de la
charge. Ces études ont permis de montrer le bon accord des formulations développées pour
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CHAPITRE I

les pertes par ventilation avec des essais menés au sein de leur laboratoire. Un diagramme
répertoriant les différentes contributions de chacune des pertes est donné sur la Figure
I.2.

Dans un registre similaire, le travail de Handschuh et Rohn [33] se base sur l’étude
d’une transmission d’hélicoptère ainsi qu’une étude expérimentale sur banc back-to-back.
Le modèle développé au cours de ce travail prend en compte les pertes par frottements
aux dentures, les pertes dans les roulements et les pertes par ventilation. Les formulations
utilisées sont les mêmes que celles utilisées et développées par Anderson et al. [3]. Les
observations de leurs travaux expérimentaux sont nombreuses. Notamment, Handschuh
et Rohn [33] mettent en évidence, qu’à vitesse de rotation constante, si le couple résistant
augmente le rendement augmente avec la température d’injection de l’huile. Par ailleurs,
ils montrent aussi que ce rendement augmente lorsque le débit d’entrée d’huile diminue.

Dans la lignée de ce travail, Krantz [42] poursuit les travaux de Handschuh et Rohn [33].
Son étude porte sur l’étude expérimentale et analytique du rendement d’un train plané-
taire, le même que celui étudié par Handschuh et Rohn [33]. Les deux différences notables
sont le nombre de satellites (3 dans le cas de Krantz, 4 dans le cas de Handschuh) et le
type de roulement pour les satellites. L’objectif est d’améliorer les modèles développés
pour quantifier les pertes de puissance dans ce type de train épicycloïdal.

Dans un contexte similaire, des études sur trains conventionnels et planétaires ont été
menées au sein de l’université de l’Ohio avec, cette fois, comme but de séparer la part
des pertes de puissance indépendantes de la charge. Par exemple, Talbot et al. [76] ont
mené une investigation expérimentale des pertes dans un train épicycloïdal en fonction de
nombreuses conditions opératoires. Des conclusions importantes de ces travaux sont : la
prédominance des pertes indépendantes de la charge lorsque la vitesse devient importante
et la charge faible ; l’influence du nombre de satellites sur les pertes indépendantes de la
charge. Cette dernière affirmation est d’ailleurs en contradiction avec les observations de
Liao et Hou [46] : leur étude porte sur un train épicycloïdal présentant 3, 4, 5 ou 6 satellites
sur le porte-satellite et les auteurs n’ont relevé aucune différence dans le rendement du
train.

Cependant, toutes les études présentées précédemment ne permettent pas de quan-
tifier la contribution de chaque poste de pertes au sein des pertes indépendantes de la
charge. En effet, elles ne font que supposer des causes : Anderson et al. [3] et Handschuh et
Rohn [33] proposent une prédominance des pertes par ventilation tandis que Krantz [42]
et Kahraman [41] préconisent plutôt une cause liée au piégeage et aux pertes hydrodyna-
miques dans les roulements des satellites.
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I.2. PERTES DANS LES TRAINS ÉPICYCLOÏDAUX

Figure I.3 – Schéma du réducteur utilisé par Kahraman et Hilty [41]

Seule l’étude menée par Kahraman et Hilty [41] peut être citée en exemple. En effet,
celle-ci porte sur un train planétaire lubrifié pour partie par barbotage, Kahraman [41]
cherche alors à isoler les différentes sources de pertes présentes au sein d’un train pla-
nétaire au travers de nombreux essais sur un réducteur semi-modulaire, présenté Figure
I.3. Il montre dans cette étude que les sources peuvent être bien séparées, un exemple
de décomposition est donnée sur la Figure I.4. Il est important de noter que ces essais
ont été faits avec une bonne précision, le couple de perte étant mesuré avec un couple-
mètre d’une précision de 0,03 % sur une plage de 50 N.m, permettant une confiance dans
ces mesures et les contributions proposées. La décomposition des pertes mesurées est la
suivante, d’après [41] :

P = Pds + Pdc + n (Pps + Ppr) + n (Pvb + Pgb) (I.1)

Avec,

– n, le nombre de satellites (dans l’étude de Kahraman [41] entre 3 et 6)
– Pds et Pdc, la perte par traînée respectivement du solaire et du porte-satellite
– Pps et Ppr, les pertes par piégeage respectivement du contact solaire/satellite et
satellite/couronne

– Pvb et Pgb, les pertes hydrodynamiques et de frottement des roulements des satellites

Pour estimer les six postes de pertes de l’équation (I.1), les auteurs conduisent des
essais pour mesurer la perte totale dans quatre configurations différentes (en enlevant ou
ajoutant des éléments du train planétaire). Ainsi à chaque essai, les différentes contribu-
tions des postes de pertes varient et, en soustrayant la perte mesurée entre certains essais
bien choisis, chacune des pertes de l’équation (I.1) peut être estimée individuellement.
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CHAPITRE I

Figure I.4 – Décomposition des contributions des différentes sources de pertes pour des
essais (a) à 40 ◦C et (b) à 90 ◦C, directement tiré de Kahraman [41]

Une étude, avec un but similaire mais une méthode radicalement différente, a été me-
née par Durand De Gevigney [29]. En effet, l’auteur cherche à estimer les contributions
des différents postes de pertes indépendantes de la charge au sein d’un train épicycloïdal.
Contrairement à la méthode utilisée par Kahraman [41], Durand De Gevigney [29] n’utilise
pas de soustraction des mesures de pertes mais une méthode de couplage thermoméca-
nique. Les résultats permettent de constater que la distribution des pertes indépendantes
de la charge (donnée sur la Figure I.5) est plus proche des observations avancées par
Kahraman [41] (cf. Figure I.4) et Krantz [42], c’est-à-dire une prédominance de la perte
au sein des roulements des satellites 3, que celles avancées par Anderson [3] et Handschuh
et Rohn [33], c’est-à-dire une prédominance des pertes par ventilation. Il est cependant
important de souligner que les différents essais menés par chacun des auteurs ont été
faits pour des conditions opératoires différentes, notamment les essais menés au sein de
la NASA qui ont été faits à haute vitesse (>6000 tr/min).

3. Par ailleurs, la Figure I.5 donne un premier indice sur la contribution de la thermique dans les
pertes de puissance dans les trains épicycloïdaux, évoquée dans la section I.5.
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I.3. PERTES DÉPENDANTES DE LA CHARGE

Figure I.5 – Contributions calculées par Durand De Gevigney pour un réducteur à
2000 tr/min et un débit de 2 L/min, tirées de Durand de Gevigney [29]

Ainsi, au sein d’un train épicycloïdal, différentes sources de pertes ont été observées
dans la littérature. Il est cependant important de noter que toutes ces études portent
exclusivement sur des trains épicycloïdaux lubrifiés par injection. Aucune ne s’intéresse à
la lubrification par barbotage. Par contre, quel que soit le type d’injection choisi, un certain
nombre de sources de pertes présentent une influence non négligeable sur le rendement
totale d’une transmission par train épicycloïdal, séparées en deux catégories :

– Les pertes dépendantes de la charge :

– Le frottement aux dentures,
– Le frottement au niveau des contacts entre les bagues et les corps roulants, au
sein des roulements.

– Les pertes indépendantes de la charge :

– La perte par traînée des éléments tournants,
– Les pertes par brassage du lubrifiant dans les roulements,
– Les pertes par ventilation,
– Les pertes par piégeage du lubrifiant.

La suite de ce chapitre a pour but de présenter les différents modèles établis dans la
littérature pour chacun de ces postes et d’argumenter sur la pertinence de l’utilisation de
ceux-ci dans le cas d’un train épicycloïdal lubrifié par barbotage.

I.3 Pertes dépendantes de la charge
Les pertes de puissance dépendantes de la charge rencontrées dans les transmissions

par engrenages proviennent de deux sources distinctes : le frottement au niveau du contact
des dentures et le frottement des éléments roulants dans les paliers.

I.3.1 Rendement du contact des dentures
Le frottement des dentures provient du fait que, pendant l’engrènement, les deux

surfaces des dents en appui glissent et roulent l’une sur l’autre. Par conséquent, une
production de chaleur a lieu. Dans le cas d’un train épicycloïdal, il faut, de plus, prendre
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CHAPITRE I

en compte deux contacts différents : les contacts de dentures extérieures, comme pour les
contacts entre satellites et solaire, et les contacts de dentures extérieures, comme pour
les contacts entre satellites et couronne. Ces pertes peuvent représenter une proportion
importante des pertes totales, notamment dans les transmissions dites “lentes“ (dont la
vitesse linéaire en périphérie ne dépasse pas 50 m/s). Ainsi, il n’est pas surprenant de
trouver un grand nombre d’études investiguant ce poste de pertes. Parmi ces travaux, on
trouve ceux de Buckingham [13], de Merritt [56], de Niemann et Winter [62], de Henriot
[35] ou encore la norme ISO TR 14179-2 [39]. La similitude principale de ces études est
que le coefficient de frottement, facteur caractérisant le contact des dentures, est constant
le long de la ligne d’action. Par ailleurs, la notice technique ISO TR 14179-2 [39] préconise
une estimation du rendement de l’engrènement entre un pignon et une roue par l’équation
(I.2).

ηISO = 1− f Hv (I.2)

Avec,

– f le coefficient de frottement du contact (-)
– Hv un paramètre dépendant uniquement de la géométrie des engrenages (-)

Les expressions développées par Buckingham [13], par Niemann et Winter [62] et par
Henriot [35] ont une forme similaire, si ce n’est l’expression du paramètre Hv, qui varie
d’une formulation à l’autre.

Ainsi, d’après Buckingham [13], le rendement d’un engrènement pignon/roue s’ex-
prime avec l’expression rapportée dans l’équation (I.3). Cette expression convient aussi
aux dentures intérieures (respectivement + pour les dentures extérieures et − pour les
intérieures).

ηBUCKINGHAM = 1− f (1± u) π

Z1 cos βb
εα
(
2κ0

2 − 2κ0 + 1
)

(I.3)

Tandis qu’avec les mêmes notations l’expression donnée par Niemann et Winter [62]
s’écrit comme donnée dans l’équation (I.4).

ηNIEMANN = 1− f (1 + u) π

Z1 cos βb
εα

( 1
εα
− 1 +

(
2κ0

2 − 2κ0 + 1
)
εα

)
(I.4)

Avec, dans les deux équations,

– f le coefficient de frottement (-)
– u le rapport de réduction du couple pignon/roue (-)
– Z1 le nombre de dents du pignon (-)
– βb l’angle d’hélice de base des dentures (rad)
– εα le rapport de conduite (-)
– κ0 un paramètre adimensionnel définissant la position du point de roulement sans
glissement le long de la ligne d’action (-)

Pour finir, l’expression développée par Henriot [35] diffère dans les paramètres pris
en compte comme montré dans l’équation (I.5). Par ailleurs, elle a été étendue pour
les dentures intérieures (respectivement + pour les dentures extérieures et − pour les
intérieures).

8



I.3. PERTES DÉPENDANTES DE LA CHARGE

ηHENRIOT = 1− f
(

1
Rp1
± 1
Rp2

)
gf

2 + ga
2

2 (gf + ga) cosα (I.5)

Avec,
– f le coefficient de frottement (-)
– Rp1 et Rp2 les rayons primitifs respectivement de la roue et du pignon (m)
– gf et ga respectivement les longueurs d’approche et de retrait (m)
– α l’angle de pression (rad)
Ainsi, toutes ces études conviennent que les pertes par frottement dépendent unique-

ment du coefficient de frottement du contact entre les dentures et de la géométrie des
engrenages.

Cependant les formulations présentées (équations (I.2), (I.3), (I.4), (I.5)) ne sont adap-
tées que pour des dentures dont le profil n’est pas corrigé. Il est pourtant commun de
corriger les dentures d’engrenages dans une optique de gain énergétique [26]. Ces correc-
tions sont, la plupart du temps, de l’enlèvement de matière de l’ordre d’une dizaine de
micromètres en pied, en tête ou sur tout ou partie du flanc et de la largeur de la dent.

Un modèle plus complet est donné par Durand de Gevigney [30] qui prend en compte
ces modifications de géométrie dans le cas de dentures intérieures et extérieures. Ce modèle
se base sur les travaux de Velex et Ville qui n’étaient valables que dans le cas de dentures
extérieures. La formulation donnée par Velex et Ville du coefficient Hv est rapportée
dans les équations (I.6) et (I.7) pour le cas de dentures extérieures non modifiées. La
formulation dans le cas de dentures corrigées est donnée dans l’équation (I.8).

HvV ELEX = f (1± u) π

Z1 cos βb
εα Λ (I.6)

Avec, dans le cas de dentures non corrigées,

Λ = 2κ0
2 − 2κ0 + 1

1− f

tanαp (2κ0 − 1)− π

Z1
εα (2κ0

2 − 2κ0 + 1)

cos βb


(I.7)

Ou encore, dans la cas de dentures corrigées :

Λ =
2κ0

2 − 2κ0 + 1− PΓ
[
1− 2Γ

3

]

1− PΓ− f


tanαp (2κ0 − 1)− π

Z1
εα

(
2κ0

2 − 2κ0 + 1− PΓ
[
1− 2Γ

3

])
cos βb


(I.8)

En posant,
– P la profondeur de corrections normalisée par rapport à l’approche normale moyenne
(-)

– Γ la longueur de correction de profil adimensionnée (-)
Les travaux de Durand de Gevigney [30] étendent ces formulations aux dentures inté-

rieures en n’introduisant, comme Buckingham [13] et Henriot [35], qu’une simple modifi-
cation de signe devant le ratio de vitesses de rotation u.
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Comme évoqué plus haut, les pertes de puissance par frottement sont une part non
négligeable des pertes notamment dans les transmissions fortement chargées. Dans le cas
d’une étude thermique d’une telle transmission, il est primordial de modéliser finement
cette source de perte car source de chaleur. Le modèle de Velex [79], étendu par Durand
de Gevigney [30], semble être le choix le plus judicieux car prenant en compte un nombre
plus important de paramètres influents, notamment la micro-géométrie des dentures. C’est
donc cette formulation qui sera retenue pour la suite.

I.3.2 Evaluation du coefficient de frottement
Il est important de remarquer que toutes les formulations de la section précédente

reposent sur la connaissance du coefficient de frottement f . Dans ces dernières, le coef-
ficient peut être supposé constant le long de la ligne d’action (on parle de loi moyenne)
ou bien être calculé à tout moment le long de la ligne d’action (on parle de loi locale).
Il est donc primordial d’évaluer précisément la valeur de ce coefficient. De manière gé-
nérale, le coefficient de frottement entre deux dents d’engrenages évolue avec la vitesse
d’entraînement, de glissement, la charge, les caractéristiques des matériaux en contact,
l’état de surface des zones en contact et enfin les propriétés du lubrifiant utilisé. Le contact
extérieur de dentures d’engrenages est non-conforme. Il présente une aire faible, des pres-
sions de contact élevées et la formation d’un film de lubrifiant. Dans le cas d’un contact
intérieur de dentures, celui-ci est conforme. Il présente une aire plus élevé que dans le cas
d’un contact extérieur, des pressions de contact plus faibles et toujours la formation d’un
film de lubrifiant. Ces deux types de contact sont modélisés par un contact élastohydro-
dynamique (EHD). Il est intéressant de relever que le film de lubrifiant a un rôle évident
de séparation des surfaces mais aussi de transmission de la charge et d’évacuation des
particules d’usures.

La courbe de Stribeck [75] est traditionnellement utilisée pour catégoriser le régime
de lubrification selon l’épaisseur de film d’huile et la rugosité des surfaces en contact.
Cette courbe est présentée Figure I.6. Il est possible de relever trois zones distinctes
correspondant aux régimes de lubrification décrits par Stribeck [75] :

– Le régime limite correspond à deux surfaces très peu séparées par le film d’huile.
Le frottement est alors principalement contrôlé par le contact des aspérités et les
additifs du lubrifiant ;

– Le régime mixte correspond à une séparation des surfaces sensiblement plus im-
portante. Le frottement est alors produit par le contact des aspérités et le cisaille-
ment du fluide. Ce régime est caractéristique de celui rencontré lorsque les glisse-
ments sont importants (comme en début et en fin d’engrènement de deux dents) ;

– Le régime en film complet correspond à une séparation totale des surfaces et le
frottement est alors dû uniquement au cisaillement du lubrifiant par les deux sur-
faces. Alors le coefficient de frottement dépend étroitement des grandeurs physiques
du lubrifiant.
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Figure I.6 – Courbe de Stribeck

Par ailleurs, il est important de distinguer deux types de loi dans la littérature :
celles qui estiment que le coefficient de frottement varie le long de la ligne d’action (les
lois locales) et celles dont le coefficient de frottement est considéré constant sur la ligne
d’action (les lois moyennes).

En ce qui concerne la valeur du coefficient de frottement dans le cas du contact de
dentures, plusieurs relations empiriques ont été développées dans la littérature : Misharin
[58], Kuzmin [43] et O’Donoghue et al. [63]. Cependant, la relation qui paraît la plus
complète (en terme de paramètres utilisés et de nombres d’essais) reste celle de Benedict-
Kelley [9]. Cette formulation, basée sur une loi locale, est rapportée dans l’équation (I.9).

f = 0,0127 log10

∣∣∣∣∣∣∣∣∣
291 205,8 10−7

ρνVgU
2

Fnu

∣∣∣∣∣∣∣∣∣ (I.9)

Avec,

– ρ la masse volumique du lubrifiant (kg/m3)
– ν la viscosité cinématique du lubrifiant (m2/s)
– Vg la vitesse de glissement (m/s)
– U la somme des vitesses de roulement (m/s)
– Fnu l’effort normal unitaire (N/m)

La limite de cette formule est qu’elle ne donne des coefficients de frottement acceptables
qu’avec des taux de glissement compris entre 20 % et 50 %, comme illustré sur la Figure
I.7 issue des travaux de Diab [27]. Des différences notables apparaissent aussi lorsque les
taux de glissement sont plus faibles ou très élevés.
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Figure I.7 – Comparaison des modèles de coefficient de frottement de Benedict et Kelley
avec les résultats expérimentaux de Diab [27]

Par ailleurs une autre formulation, basée sur une loi moyenne, est communément
utilisée dans le calcul du coefficient de frottement dans les transmissions par engrenages,
celle de la norme ISO 14179-2 [39]. Sa formulation est donnée dans l’équation (I.10).

f = 0,048
[
Fn/b

rc U

]0,2

µ−0,05Rar
0,25XL (I.10)

Avec,

– Fn l’effort normal appliqué sur la denture (N)
– b la largeur des dentures (m)
– rc le rayon de courbure équivalent au primitif (mm)
– U la somme des vitesses au primitif (m/s)
– µ la viscosité dynamique du lubrifiant (Pa.s)
– Rar la moyenne arithmétique des rugosités des flancs actifs des dentures en contact
(µm)

– XL un coefficient dépendant de l’huile utilisée (-)

Enfin, une dernière formulation, basée sur une loi locale, a été développée par Diab et
al. [27] basée sur les théories de Mikic [57] et de Greenwood-Tripp [32]. Cette formulation
a été développée à partir d’essais expérimentaux réalisés sur une machine bi-disque haute
performance (MBDHP) développée au sein du LaMCoS [80]. L’idée derrière la théorie de
Diab [27] est de séparer la contribution au frottement due au cisaillement du film d’huile
et celle due aux contacts entre les aspérités. Ainsi, la formule donnée est rapportée dans
l’équation (I.11).
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f = 1
pmoy

[
Ac
A0
τsec +

(
1− Ac

A0

)
τfluide

]
(I.11)

Avec,

– pmoy la pression moyenne de contact (Pa)
– Ac l’aire de contact réelle (m2)
– A0 l’aire de contact apparente (m2)
– τsec le taux de cisaillement sec (Pa)
– τfluide le taux de cisaillement fluide (Pa)

Dans les trains épicycloïdaux lubrifiés par barbotage, il est commun de rencontrer des
régimes de lubrification mixte voire limite 4. Les travaux de Diab [27] semblent donc plus
adaptés à la prédiction des pertes en prenant en compte le ratio entre les contacts secs
(aspérités sur aspérités) et les contacts lubrifiés (film d’huile séparant les surfaces).

Une autre méthode, basée sur la modélisation thermique, sera présentée dans le cha-
pitre ?? de ce manuscrit et utilisée pour estimer le coefficient de frottement aux dentures.

I.3.3 Pertes des roulements dues à la charge
Les paliers à éléments roulants sont des éléments communs dans les transmissions

mécaniques. Dans cette étude, seuls les roulements seront évoqués car utilisés sur les
deux moyens expérimentaux étudiés. Traditionnellement, les pertes dans les roulements
sont quantifiées par des formules développées par Harris [34]. Dans ses formulations, il
sépare deux contributions : d’un côté, celle créée par les effets hydrodynamiques dues à la
présence du lubrifiant (huile, graisse ou brouillard d’huile) ; de l’autre, les pertes liées au
chargement des éléments roulants et à la friction de ceux-ci sur les bagues du roulement.

Concernant ces dernières, le couple résistant se calcule par la formule de Harris rap-
portée dans l’équation (I.12).

C1 = f1 F
a dm

b (I.12)
Où,

– C1 le couple de perte dépendant de la charge (N.mm)
– F la force équivalente appliquée sur le roulement (N)
– dm le diamètre moyen du roulement (mm)
– f1,a,b des constantes dépendantes du roulement utilisé et du type de lubrification [34]
(-)

Une autre formule de prédiction a été développée par la société SKF pour la quantifi-
cation des pertes par frottement au sein du roulement [73]. Celle-ci sépare la contribution
à la perte en deux composantes : l’une liée au frottement par roulement et l’autre au
glissement. La formulation est donnée dans l’équation (I.13).

C = φish φrsCrr + Csl (I.13)
Avec,

4. Par exemple lors d’un démarrage à froid de la transmission
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– C le couple résistant total dû au frottement (N.m)
– φish facteur prenant en compte le refoulement de l’huile dans l’établissement du film
d’huile (-)

– φrs facteur prenant en compte le lubrifiant chassé de la piste de roulement (-)
– Crr couple de frottement lié au roulement (N.m)
– Csl couple de frottement lié au glissement (N.m)

Ces deux formulations prédisent des comportements vis-à-vis de la charge radiale re-
lativement équivalents. Il est possible d’utiliser ces deux formules, celle qui sera retenue
ici est celle de Harris [34].

I.4 Pertes indépendantes de la charge
Dans les transmissions mécaniques, deux modes de lubrification sont utilisés : par

injection du lubrifiant ou bien par bain d’huile. En général, le premier est utilisé dans des
transmissions dont les vitesses périphériques sont importantes (classiquement 60 m/s),
car moins énergivore. A l’inverse, lorsque les vitesses périphériques sont plus faibles, la
lubrification par barbotage est envisagée. Elle présente par ailleurs d’autres avantages
comme la simplicité de maintenance et l’absence de système dédié à l’injection.

Les pertes indépendantes de la charge sont associées à l’interaction des éléments tour-
nants de la transmission avec le lubrifiant et le mélange air-lubrifiant 5. Ces pertes de
puissance sont donc principalement dues au cisaillement de l’huile et de l’air de la trans-
mission ainsi qu’à la mise en mouvement du fluide.

On notera l’existence des pertes par ventilation. Ces pertes sont la résultante de la
mise en mouvement d’un fluide 6. Cependant ce poste de perte ne devient prépondérant
que pour des transmissions à haute vitesse. D’après les travaux de Dawson [24], cette
perte doit être considérée lorsque les vitesses de rotation périphériques dépassent 100 m/s.
Dans le reste de cette étude, au vue des vitesses de rotation, ces pertes seront considérées
négligeables.

I.4.1 Pertes par brassage du lubrifiant dans les roulements
Dans les roulements, ces pertes sont occasionnées par l’interaction entre les éléments

tournants et le lubrifiant. Pour les estimer, Harris propose les relations données dans
l’équation (I.14). C0 = 10−7 f0 (ν N)

2/3 dm
3 si (ν N) > 2000

C0 = 160× 10−7 f0 dm
3 si (ν N) < 2000

(I.14)

Avec,

– C0 le moment de perte indépendant de la charge (N.mm)
– f0 un facteur expérimental dépendant du type de roulement et du mode de lubrifi-
cation (-)

– ν la viscosité cinématique du lubrifiant (mm2/s)
– N la vitesse de rotation du roulement (tr/min)

5. Dans le cas du barbotage, les interactions avec le mélange air-lubrifiant dépendent grandement du
volume d’huile au regard du volume total de la transmission.

6. Généralement l’air ou le mélange air-lubrifiant de la transmission
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– dm le diamètre moyen du roulement (mm)

Ce couple de perte s’ajoute à celui déjà calculé en (I.12) pour calculer la perte totale
au sein du roulement.

De même que pour les pertes par frottement, la société SKF a, elle aussi, développé une
formulation des pertes par brassage du lubrifiant dans un roulement. Cette formulation
est donnée dans l’équation (I.15).

Chydro = VM Kbille dm
5N2 (I.15)

Où,

– Chydro le couple de traînée du roulement (N.mm)
– VM une variable adimensionnelle fonction du niveau d’immersion du roulement dans
le bain d’huile (-)

– Kbille une constante dépendant du type de roulement (-)
– dm le diamètre moyen du roulement (mm)
– N la vitesse de rotation du roulement (tr/min)

Les travaux de Niel [61] ont montré que les formules de SKF sous-estimaient les pertes
jusqu’à une vitesse de rotation proche de 3000 tr/min, tandis que les formules de Harris
permettaient de prédire correctement l’évolution des pertes de puissance.

C’est donc l’approche de Harris [34] qui sera utilisée dans la suite de l’étude.

I.4.2 Pertes aux joints
Les joints sont des éléments mécaniques permettant d’assurer l’étanchéité des réduc-

teurs. Plusieurs technologies existent mettant en œuvre différentes solutions techniques
et des matériaux particuliers. La perte au sein de ces éléments survient par frottement
entre les différentes parties auxquelles le joint est scellé. Dans certaines configurations, la
déformation du joint lui-même induit une perte de puissance et un échauffement local.

Une des formules permettant d’estimer cette perte de puissance, comme celles du
catalogue SIMRIT [1] est donnée dans l’équation (I.16).

Pjoint = 7,69× 10−6 φ2N (I.16)
Avec,

– φ le diamètre de l’arbre (mm)
– N la vitesse de rotation de l’arbre (tr/min)

C’est cette formulation simple et préconisée par la norme ISO TR 14179-2 [39] qui
sera utilisée dans la suite.

I.4.3 Cas de la lubrification par barbotage
Dans le cas des trains épicycloïdaux, lubrifiés par barbotage, aucun travaux n’existent

dans la littérature. La seule étude portant sur le sujet est celle développée au cours de
cette thèse [12] et expliquée dans les chapitres II et III. Ce travail a donc pour but de

15



CHAPITRE I

présenter une première investigation des phénomènes mis en jeu par une lubrification par
bain d’huile au sein d’un train épicycloïdal. Cependant le barbotage est un phénomène
bien étudié dans le cas des trains cylindriques et peut donc servir de base pour une
estimation des pertes par barbotage dans les trains planétaires.

I.4.3.1 Perte par traînée

La base de tous les travaux sur les pertes par traînée sont les travaux sur un disque
immergé menés par Daily et Nece [22], Mann et Marston [50] et Soo et Princeton [74].
Soo [74] est le premier à proposer un calcul du couple de traînée pour un disque plein
immergé dans un milieu clos. Sa formulation est donnée dans l’équation (I.17).

Cch = 0,0622
(
s

a

)−1/4

Re
−1/4
h (I.17)

Avec,

– Cch, le couple résistant de traînée (N.m)
– s, l’espace entre le disque tournant et le carter (m)
– a, le rayon du disque (m)
– Reh, le nombre de Reynolds calculé à partir du rayon hydraulique

A noter cependant, que les auteurs ne donnent pas de domaine d’utilisation pour cette
formulation, ni ses limites 7.

Daily [22], quant à lui, résume les différentes approches analytiques et présente des
travaux expérimentaux amenant à des formulations pour calculer le couple de traînée d’un
disque immergé. Pour cela il sépare les différents régimes :

I – Écoulement laminaire, couche limite non-décollée
II – Écoulement laminaire, couche limite décollée
III – Écoulement turbulent, couche limite non-décollée
IV – Écoulement turbulent, couche limite décollée

Il propose ensuite un tableau synthétisant les différentes formulations, empiriques et
théoriques, rapporté dans le tableau I.1.

Enfin, le travail de Mann et Marston [50] donne des premières formulations pour
des disques immergés mais présentant des lames en périphérie. Ainsi Mann propose la
formulation suivante pour le couple de traînée :

Cch = K

Reγ
0 5 γ 5 1 (I.18)

Avec K et γ qui sont des constantes empiriques tirées d’un grand nombre d’essais sur
une variété de disques dont le nombre et la taille des lames sont changées 8. Par ailleurs,
Mann [50] relève une différence conséquente entre le couple de traînée d’un disque semi-
infini et d’un disque à dimensions finies. Il rapporte que cette différence dépend beaucoup
du ratio t

a
avec t l’épaisseur du disque et a le rayon du disque. Il écrit alors une formulation,

rapportée dans l’équation (I.19), pour quantifier cette différence.

7. Même s’il est possible de supposer que c’est probablement dans le cas d’un régime laminaire.
8. Tous les disques présentaient le même rayon de 3,983 in et la même épaisseur de 0,285 in, le seul

paramètre variant est “l’aspect ratio“ (Longueur de la lame sur l’épaisseur du disque) entre 0 et 0.700.
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Régime Formulations empiriques Formulations théoriques

I Cch = 2π
(s/a)Reh

Cch = 2π
(s/a)Reh

II Cch = 3,70 (s/a)
1/10

√
Reh

Cch = C√
Reh

, C = φ (s/a)

III Cch = 0,080
(s/a)1/6

Cch = 0,0622
(s/a)1/4 Re

1/4
h

IV Cch = 0,0102 (s/a)
1/10

Re
1/5
h

Cch = C

Re
1/5
h

, C = φ (s/a)

Tableau I.1 – Tableau synthétisant les formulations du couple de traînée d’un disque
immergé, tiré de Daily [22]

Cch
Cch0

= 1 + 2,3 t
a

(I.19)

Avec,

– Cch, le couple de traînée d’un disque à dimensions finies (N.m)
– Cch0, le couple de traînée d’un disque semi-infini (N.m)
– t, l’épaisseur du disque (m)
– a, le rayon du disque (m)

En ce qui concerne les roues dentées, de nombreuses études ont étudié les pertes
par traînée dans un bain d’huile. Terekhov [77] présente une étude sur des engrenages
cylindriques à dentures droites. Cette étude porte sur une vaste campagne expérimentale
avec de basses vitesses de rotation (<2000 tr/min) et des huiles hautement visqueuses
(jusqu’à 2000 cSt). Les conclusions importantes de ces travaux sont que le module de
la roue dentée n’influe pas sur la perte par traînée et que le couple de traînée peut être
prédit correctement par une analyse dimensionnelle. Par ailleurs, il ajoute une dépendance
du couple de traînée avec la nature du régime d’écoulement autour de la roue et plus
particulièrement avec le nombre de Reynolds Re = ωR2

ν
. Cela rejoint les travaux de

Daily [22] et de Mann et Marston [50].
Dans la lignée de cette étude, Lauster et Boos [45] ont investigué les pertes par traînée

au sein de transmissions de camions via une autre campagne expérimentale.
Une étude de Boness [11] propose aussi une formulation présentant une bonne concor-

dance avec les essais menés sur leur banc d’essais pour des huiles moins visqueuses que
celles utilisées par Terekhov [77]. Il est le premier à proposer que le couple de traînée
soit calculé selon la formulation rapportée dans l’équation (I.20). Cette formule montre la
dépendance du couple de perte avec la surface mouillée par le lubrifiant sur le disque ou
la roue dentée et un coefficient de traînée adimensionnel dépendant du régime de l’écou-
lement. Cette dépendance en fonction du régime est rapportée dans les équations (I.21),
(I.22) et (I.23).
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Cch = ρ

2ω
2Rp

3 SmCm (I.20)

Avec,

– Cch le couple de traînée de la roue dentée (N.m)
– ρ la masse volumique du lubrifiant (kg/m3)
– ω la vitesse de rotation de la roue dentée (rad/s)
– Rp le rayon primitif de la roue dentée (m)
– Sm la surface mouillée (m2)
– Cm le coefficient adimensionnel de traînée (-)

Pour Re = ωRp
2

ν
6 1,5× 103,

Cm = 20
Re

(I.21)

Pour 1,5× 103 < Re < 1× 105,

Cm = 8,6× 10−4 Re
1/3 (I.22)

Pour Re > 1× 105,
Cm = 5× 108

Re2 (I.23)

Il est cependant important de noter que, dans le régime de transition de l’équation
(I.22), les résultats de Boness [11] suggèrent qu’une huile avec une viscosité plus faible
implique des pertes par traînée plus importantes, ce qui contredit la quasi-totalité des
observations expérimentales.

Par ailleurs, une formulation du Cm basée uniquement sur une dépendance avec la vis-
cosité du fluide 9 semble ne pas être une solution complètement acceptable comme l’ont
relevé Luke et Olver [47]. Les auteurs ont en effet mené une campagne expérimentale pour
mettre à l’épreuve les prédictions de Boness [11]. La conclusion de cette étude est que le
modèle proposé par Boness [11] est bien trop simpliste et porte une dépendance du couple
de perte à la viscosité du lubrifiant trop importante.

C’est ainsi que, plus récemment, Changenet et al. [17,19] ont proposé des formulations
plus précises basées sur la première formulation proposée par Boness [11], rapportée dans
l’équation (I.20). Ces formulations sont basées sur une vaste campagne d’essais. Le banc
d’essais utilisé a été conçu pour fournir une grande variété de configuration et de conditions
opératoires sur des roues dentées comme des disques, un schéma de ce banc est donné
Figure I.8.

9. Au travers du nombre de Reynolds Re
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Figure I.8 – Schéma de fonctionnement du banc utilisé par Changenet [17,19]

A l’issue de ces essais, pour déterminer le coefficient adimensionnel Cm, une analyse
dimensionnelle est utilisée :

Cm = ψ1

(
m

Dp

)ψ2 ( b

Dp

)ψ3 ( h

Dp

)ψ4 ( V0

Dp
3

)ψ5

Recψ6 Frψ7 (I.24)

Avec,

– m le module de la roue (m)
– Dp le diamètre primitif de la roue (m)
– b la largeur de la roue (m)
– h la profondeur d’immersion de la roue (m)
– V0 le volume d’huile introduit (m3)

Et,
Rec = ωRpb

ν

Fr = ω2Rp

g

Par ailleurs, il a été observé par Changenet [17] que la nature du régime n’était pas
le seul facteur impactant l’évolution du couple de traînée comme le montrait Boness [11].
En effet, le postulat de l’auteur est que la largeur de la roue commence à jouer un rôle à
mesure que la vitesse de rotation augmente dû aux projections d’huile par effet centrifuge.
Un nouveau paramètre est alors introduit représentant l’accélération centrifuge de la roue :

γ = ω2 3
√
Rpbm (I.25)

Alors, basés sur une vaste campagne d’essais, plusieurs régimes ont été déterminés et
plusieurs formulations de Cm développées :
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Pour γ < 750 m/s2 et Rec < 4000

Cm = 1,366
(
h

Dp

)0,45 (
V0

Dp
3

)0,1

Fr−0,6Rec−0,21
(
b

Rp

)0,21

(I.26)

Pour γ < 750 m/s2 et Rec > 4000

Cm = 0,239
(
h

Dp

)0,45 (
V0

Dp
3

)0,1

Fr−0,6
(
b

Rp

)0,21

(I.27)

Pour γ > 1250 m/s2 et Rec < 4000

Cm = 20,797
(
h

Dp

)0,1 (
V0

Dp
3

)−0,35

Fr−0,88Rec−0,21
(
b

Rp

)0,85

(I.28)

Pour γ > 1250 m/s2 et Rec > 4000

Cm = 3,644
(
h

Dp

)0,1 (
V0

Dp
3

)−0,35

Fr−0,88
(
b

Rp

)0,85

(I.29)

Il est intéressant de relever que, comme le suggéraient Luke et Olver [47], la viscosité
du lubrifiant n’est pas le facteur le plus influent de la perte par traînée mais que les aspects
gravitaires et inertiels 10 présentent une influence non négligeable sur celle-ci.

Par ailleurs, les formulations de Changenet [17] des équations (I.26), (I.27), (I.28)
et (I.29) ont été étendues à des dentures hélicoïdales. Il a en effet été montré que la
seule modification résidait dans le calcul de la surface mouillée Sm comme rapporté dans
l’équation (I.30) et illustré sur la Figure I.9.

Sm = Rp
2 (2θ − sin 2θ) +Dp b θ + 2 Zθ htooth b

π cosα cos β (I.30)

Rp

θ

h
Bain d’huile

Figure I.9 – Schéma de calcul de la surface mouillée selon Changenet [17]

Dans un registre différent, Seetharaman et al. [70, 72] développent des modèles de
prédiction de la perte par traînée et par piégeage d’un point de vue purement théorique
10. Exprimés au travers du nombre de Froude Fr
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par des calculs basés sur la résolution des équations de continuité et de Navier-Stokes,
qui ne seront pas détaillés ici. Ces modèles sont ensuite comparés à des essais menés
directement sur un banc d’essais. Donnant une bonne prédiction de la perte, ces modèles
sont cependant limités dans la prise en compte de la déformation du bain d’huile et les
auteurs mettent en garde sur ce point.

Enfin une dernière étude par Polly [65] investigue expérimentalement les pertes par
barbotage d’une paire de roues dentées. Le banc d’essais repose sur le même principe que
celui de Changenet [19] mais apporte un degré supplémentaire sur le positionnement du
pignon. Il s’intéresse notamment à l’impact du positionnement de ce pignon vis-à-vis de
la roue, comme illustré Figure I.10. Comme attendu, les positions où le pignon est le plus
immergé dans l’huile présentent les pertes par traînée les plus importantes. Par ailleurs,
comme Changenet [17], il observe une influence importante de la vitesse à la fois sur le
couple de perte en lui-même mais aussi sur la déformation du bain d’huile et la projection
du lubrifiant.

180°

150°

135°

120°
90°

60°

45°

30°

0°

Figure I.10 – Schéma des positions de pignon testées par Polly [65]

Par ailleurs il est à noter que des études, similaires à celles présentées précédemment
pour les trains cylindriques, portant sur la traînée des couples coniques ont été menées
par plusieurs auteurs. Les plus marquantes à ce sujet sont celles de Jeon [40] et celles
de Laruelle et Fossier [44]. De même que pour les trains cylindriques les auteurs ont
montré la possibilité de prédire le couple de traînée d’une roue conique par une analyse
dimensionnelle. Par ailleurs, il est possible d’observer de nouveau l’influence des effets
visqueux et inertiels, comme rapporté dans le couple prédit par Laruelle et Fossier [44]
basé sur celui donné par Jeon [40]. Ce couple de traînée est écrit dans l’équation (I.31)
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Cm ∝ Re−0,25 Fr−0,53 V0

R0
3

−0,198
(I.31)

Avec,

– R0, le rayon extérieur de la roue conique (m),
– Re = ΩR0

ν
, le nombre de Reynolds (-),

– Fr = Ω2R0

g
, le nombre de Froude (-),

– V0, le volume d’huile (m3).

Pour conclure, il a donc été montré par plusieurs études que les pertes par traînée
des trains cylindriques et coniques sont principalement dues à des effets visqueux mais
aussi inertiels et gravitaires. Il est aussi intéressant de noter que la très grande majorité
des études utilisent une méthode par superposition pour isoler certains postes de pertes.
Cette méthode consiste simplement à faire l’hypothèse qu’entre deux essais distincts, il
est possible de soustraire les mesures de couples de pertes et que la différence est due
uniquement aux changements de géométrie, conditions opératoires etc.

I.4.3.2 Déformation du bain d’huile

La déformation du bain d’huile joue un rôle important dans l’évolution de la perte par
traînée. Cette tendance a été relevé par Boness [11], l’auteur propose de prendre en compte
ce phénomène au travers du calcul de la surface mouillée de la roue immergée. Cette
méthode a été confirmée par Changenet [17, 19], l’auteur précise que cette déformation
dépend grandement de la géométrie du moyen d’essais et des conditions opératoires.

Jeon Laruelle

Figure I.11 – Comparaison de la déformation des bains d’huile entre les expériences de
Jeon [40] et Laruelle [44]

Plusieurs études similaires ont été menées sur des couples coniques. Laruelle et al. [44]
proposent un résumé des différents modèles de la littérature à ce sujet et les comparent
à des essais menés sur le banc développé par Changenet [19], adapté à une seule roue
conique. Le modèle retenu par les auteurs est celui développé durant la thèse de Jeon [40],
bien que celui-ci ne donne pas encore satisfaction pour certains niveaux d’immersion de la
roue conique. Laruelle [44] explique cette imprécision par une différence de déformation
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des bains d’huile sur leur banc par rapport à celui rapporté par Jeon [40]. Un schéma de
comparaison est tracé Figure I.11.

Une étude plus récente de Quiban [67], effectuée sur le même banc d’essais que La-
ruelle [44], rapporte aussi une déformation importante du bain d’huile. Seulement, l’auteur
effectue des essais à hautes vitesses de rotation (jusqu’à 6000 tr/min) et montre une in-
cohérence des modélisations de Jeon [40] et de Laruelle [44]. Il explique cette incohérence
par l’apparition du phénomène de ventilation due à la déformation importante du bain
d’huile laissant une zone non immergée sur la roue. La prise en compte de ce phénomène
permet de prédire plus précisément la perte de puissance d’une roue conique immergée
dans l’huile. Cette prise en compte se fait par le biais du ratio de la surface mouillée de
la roue par rapport à celle laissée à l’air libre comme rapporté dans l’équation (I.32). Sur
la Figure I.12 sont tracées les différentes prédictions par Jeon [40], Laruelle et Fossier [44]
et Quiban [67] par rapport aux essais de celui-ci. La formulation finale par Quiban [67]
est donnée dans l’équation (I.32).

Pbarbotage + Pventilation = 1
2 ρhuile SmR0

3 ω3Cm,ch + 1
2 ρair (S − Sm)R0

3 ω3Cm,wi (I.32)

Avec,

– ρhuile,air la masse volumique de l’huile (respectivement de l’air) (kg/m3),
– Sm la surface mouillée de la roue (m2),
– S la surface totale de la roue (m2),
– R0 le rayon extérieur de la roue (m),
– ω la vitesse de rotation de la roue (rad/s),
– Cm,ch,wi le coefficient de traînée due au barbotage (respectivement à la ventilation)
(-).
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Figure I.12 – Comparaison des différents modèles de prédiction de la perte de puissance
d’une roue conique en fonction de sa vitesse de rotation, issue de Quiban [67]
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I.4.3.3 Forme du carter

L’influence de la forme du carter sur cette déformation du bain a été investiguée plus
en détails par Changenet [20] uniquement sur des dentures droites. Cette fois-ci il s’inté-
resse à l’impact d’ajout de flasques latérales sur les roues 11, comme illustré Figure I.13. Il
a ainsi été observé que l’ajout de flasques diminue nettement la perte par barbotage (l’au-
teur rapporte des facteurs parfois supérieurs à 2). Il a aussi été montré que le flux d’huile
était influencé par les aspects gravitaires et inertiels. Il est à noter que Neurouth [60] a
étendu ces observations à des dentures hélicoïdales et pour des vitesses de rotation des
roues allant jusqu’à 32 000 tr/min.

Roue testée

Dp

Flasques

JaJa

Figure I.13 – Schéma de placement des flasques dans les expériences de Changenet [20] et
Neurouth [60]

I.4.3.4 Barbotage d’un couple de roues dentées

Cependant, tous les modèles présentés précédemment n’étudient que le cas d’une roue
isolée. Or, des études [17, 47] ont montré que les pertes de puissance par barbotage d’un
couple de roues qui engrènent n’étaient pas simplement la somme des pertes de ces deux
roues prises indépendamment.

La raison avancée dans la littérature est que cette différence vient de l’apparition du
phénomène de piégeage entre les dents qui engrènent.

11. De telles investigations avaient déjà été menées par Diab [25] dans le cas de roues immergées dans
l’air. Il avait noté une nette diminution de la perte par ventilation en fonction de l’écartement de la
flasque.
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I.4.4 Pertes par piégeage
Le phénomène de piégeage est l’aspiration puis l’éjection du fluide (air, mélange air-

lubrifiant ou lubrifiant) dans l’espace inter-dent lors de l’engrènement. Ainsi deux phases
peuvent être séparée :

– La phase d’approche de l’engrènement durant laquelle le fluide est comprimé
puis chassé de manière axiale. Une illustration de ce phénomène, tirée de Ariura [5],
est donnée Figure I.14.

– La phase de retrait au cours de laquelle une détente se produit et aspire de
nouveau le fluide dans l’espace inter-dent.

Deux formulations sont disponibles pour calculer spécifiquement ce poste de perte. On
notera par ailleurs l’étude de Aruira et al. [5]. Cette étude assimile l’engrènement à une
plaque venant presser l’huile dans un canal. Les résultats obtenus avec cette approche ne
sont pas précis mais donnent un ordre de grandeur acceptable des pertes par piégeage.

Figure I.14 – Photo du phénomène de piégeage par Ariura [5]
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La première formule a été développée par Butsch [14] qui présente deux expressions
selon le moment où se fait l’injection de l’huile : avant ou après l’engrènement. Pour cela
il pose les valeurs adimensionnées suivantes :

v∗p = vp
100(m/s) b∗ = b

0.1(m) Q∗v = Qv ×
600

1(m3/s) R∗p2 = 2Rp2
a

Avec,

– vp la vitesse périphérique au primitif du pignon (m/s),
– b la largeur de denture (m),
– Qv le débit d’huile injectée (m3/s),
– Rp2 le rayon primitif de la roue (m),
– a l’entraxe (m).

Si le lubrifiant est injecté à l’engrènement, le couple adimensionné C = C∗ × 1(N.m)
s’écrit :

C∗ = c1 v
∗
p + c2 (I.33)

Avec :

c1 = 18
(
Q∗v
b∗

) 0,8
b∗

b∗1,8R∗p2
1,1 − 12,75Q∗vR∗p2 (I.34)

c2 = 8
(
Q∗v
b∗

)0,5
b∗−0,3R∗p2

1,1 + 2,32Q∗vR∗p2 (I.35)

Enfin si le lubrifiant est injectée au dégrènement, la formule du couple adimensionné
devient :

C∗ = c3 + c4
(
v∗p − 0,6

)
+ c5

(
vp

2 − 0,62
)

(I.36)
Avec :

c3 = 0,5−
(
R∗p2

)−2
(I.37)

c4 = 17,2R∗p2
1,5 − 12,75 Q

∗
v

b∗
R∗p2 (I.38)

c5 = −6,3
R∗p2

1,5

1 + Q∗v
b∗

(I.39)

L’auteur précise que si le couple calculé est négatif, celui-ci doit être fixé à 0.

La seconde formule permettant d’estimer les pertes par piégeage a été développée par
Mauz [55]. Dans son cas, il précise que le phénomène de piégeage ne peut exister que si
l’injection se fait avant l’engrènement. La formulation du couple de perte est donnée dans
l’équation (I.40).
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C = 4,12 ρRQv
0,75 vp

1,25 b0,25m0,25 ν0,25
(
htooth
h0

)0,5

(I.40)

– R le rayon primitif du pignon (m),
– ρ la masse volumique (kg/m3),
– Qv le débit d’injection du fluide inter-dent (m3/s),
– vp la vitesse périphérique au primitif (m/s),
– b l’épaisseur du pignon (m),
– m le module (m),
– ν la viscosité du fluide (m2/s),
– htooth la hauteur de dents du pignon (m),
– h0 = 2.3m (m).

Enfin, Diab [26] a, lui aussi, développé un modèle analytique pour déterminer les pertes
par piégeage dans le cas de dentures droites ou hélicoïdales. Ce modèle, plus complexe, se
base sur une décomposition du volume inter-dent et une discrétisation en temps de l’évo-
lution du volume d’huile dans cet espace. Ainsi, en appliquant les équations de continuité
et le premier principe de la dynamique en système ouvert, il est capable de calculer les
vitesses, pressions et températures du fluide piégé et donc les pertes de puissance liées
à cette mise en mouvement. Il est intéressant de noter qu’une démarche similaire pour
les fluides incompressibles a été menée par Seetharaman [71] mais uniquement dans le
cas de dentures droites. Ces deux méthodes sont très efficaces et apportent des résultats
concluants. Elles restent cependant lourdes comparées aux formules expérimentales don-
nées par Butsch [14] et par Mauz [55].

Reposant sur une grande quantité d’essais, la formulation de Mauz [55] sera utilisée
dans la suite.

I.5 Couplage thermomécanique des transmissions par
engrenages

Un autre aspect intéressant est le comportement thermique des réducteurs par engre-
nages. Jusqu’ici, il a été uniquement question des pertes dues à différents phénomènes
(du roulement jusqu’au brassage de l’huile en passant par le frottement des dentures).
Cependant ces pertes se traduisent la plupart du temps par une production de chaleur.
Cette chaleur générée est confinée dans le réducteur et est absorbée par les éléments du
réducteur : l’huile par exemple va absorber des calories en chauffant, tout comme les com-
posants du réducteur (les roues dentées, le carter...). Cependant, l’huile présentera des
caractéristiques physiques différentes (viscosité, masse volumique et chaleur massique) et
ainsi influera sur la valeur des pertes, donc sur la production de chaleur et ainsi de suite.
Cet exemple met en évidence le couplage thermomécanique qui est présent au sein d’un
réducteur.

Un exemple de prise en compte de couplage thermomécanique peut être relevé dans
les travaux de Seabra et al. portant sur l’étude d’une machine FZG [51–54]. L’étude du
comportement thermique de leur banc d’essais et sa dissipation d’énergie leur permet de
remonter à la valeur du coefficient de frottement au niveau du contact des dentures. La
méthode est basée sur l’équilibre thermique du banc d’essais. Une fois un régime stabilisée
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Figure I.15 – Schéma du boîtier FZG et des différentes sources de pertes et de dissipation
de chaleur

atteint 12, la chaleur dissipée par le banc égale exactement les pertes mécaniques générées
par celui-ci. A cet instant, les auteurs supposent donc que le banc est un bloc isotherme
à la température du bain d’huile. Il est alors possible d’écrire l’égalité entre les pertes
de puissance au sein du banc et la chaleur dissipée vers l’environnement extérieur (I.41),
schématisée sur la Figure I.15.

Pfr + PM0 + PM1 + Pspl + Psl = Qrad +Qncv +Qcnd (I.41)
Avec,

– Pfr, les pertes par frottement aux dentures (W),
– PM0 , les pertes hydrodynamiques au sein des roulements (W),
– PM1 , les pertes dues à la charge au sein des roulements (W),
– Pspl, les pertes par barbotage (W),
– Psl, les pertes aux joints (W),
– Qrad, la chaleur dissipée par rayonnement (W),
– Qncv, la chaleur évacuée par convection (W),
– Qcnd, la chaleur évacuée par conduction (W).

Dans cette équation, les trois échanges de chaleur sont calculés à partir de formules
classiques de thermique en considérant la température du banc comme étant celle de sta-
bilisation du bain d’huile. Les pertes dans les roulements, par barbotage et dans les joints
sont calculées à partir de formules de la littérature, présentées plus tôt dans le chapitre. La

12. On entend ici que les températures du bain d’huile et de tous les éléments ont atteint une tempé-
rature constante.
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seule inconnue restante est la perte par frottement aux dentures et, par méthode inverse,
il est alors possible de remonter à la valeur du coefficient de frottement.

Changenet et al. ont aussi effectuée des études thermomécaniques sur une boîte de
vitesses automobile [16, 18]. L’approche diffère de celle de Seabra dans le fait qu’il ne
considère pas l’ensemble du système comme isotherme. La méthode utilisée est celle des
"réseaux thermiques" et se base sur une analogie avec les réseaux électriques. Le système
est décomposé en un ensemble de nœuds isothermes qui échangent entre eux au travers
de résistances thermiques. Ces résistances thermiques sont caractéristiques de l’échange
de chaleur mis en jeu (conduction, convection ou rayonnement). Les intérêts de cette
méthode sont multiples :

– Seuls les nœuds sont considérés comme des ensembles isothermes, ce qui permet,
par exemple, de modéliser des gradients de température au sein de la transmission.

– Les nœuds représentent des composants (un arbre, la bague d’un roulement, le bain
d’huile etc.). Ces composants sont modélisés comme des formes simples (cylindres,
plaques...) et les échanges entre les différents nœuds sont alors des échanges bien
documentés dans la littérature (échange de chaleur au travers d’un cylindre, le long
d’une plaque verticale/horizontale...).

Une explication en détail de cette méthode sera faite dans le chapitre III. Change-
net [18] montre, en utilisant cette méthode, que le couplage entre perte de puissance et
phénomènes thermiques permet de calculer des rendements de transmissions beaucoup
plus proches de ceux mesurés que lorsque l’on utilise une approche isotherme. Une illus-
tration de ce phénomène, tiré de [18], est donnée Figure I.16.
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Figure I.16 – Comparaison des calculs isothermes et avec la méthode des réseaux ther-
miques pour une boîte de vitesses de 6 rapports chargée à 30 N.m, à une température
40 ◦C et à une vitesse de 5000 tr/min

Cette méthode des réseaux thermiques a été utilisée à de nombreuses reprises et pour
des applications diverses. En restant dans les applications sur des réducteurs, il est intéres-
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sant de noter que des simulations thermiques ont été menées par Durand de Gevigney [28]
sur un banc FZG. Celles-ci ont permis d’estimer précisément le comportement thermique
de la transmission en fonction des conditions opératoires et donc des pertes de puissance
dissipées dans la transmission. Il a d’ailleurs été montré que la température de masse du
pignon pouvait localement présenter une température supérieure à celle du bain d’huile.
Il est à noter que cela avait déjà été observé par Höhn et al. [36]. Ce résultat traduit
de nouveau que des échauffements locaux peuvent avoir lieu au sein d’une transmission,
chose qui ne pourra jamais être simulée par une approche isotherme. Cela montre encore
une fois le lien étroit entre le comportement thermique d’une transmission et la puissance
qu’elle dissipe.

Partant de l’observation que la thermique d’un réducteur et que ses pertes de puissance
étaient intimement liées, naît alors une méthodologie pour analyser la répartition des
pertes de puissance dans un mécanisme. Au delà de la valeur de perte totale, la distribution
de cette valeur au sein des différentes sources de pertes (barbotage, roulements, frottement
aux dentures...) conditionne la réponse thermique de l’ensemble du système. Ainsi, en
associant des mesures de température et une mesure globale de la perte de puissance, il
est possible d’estimer la distribution des pertes de puissance vis-à-vis de la perte totale
mesurée. Cette méthode a été appliquée notamment par Pouly et al. [66] au sein d’un
roulement à billes à haute vitesse. Ainsi, grâce à la décomposition des sources de pertes
et leur distribution, les auteurs arrivent à montrer que la prise en compte des pertes dues
à la traînée aérodynamique était nécessaire pour simuler correctement le comportement
thermique à haute vitesse des roulements à billes. De la même façon, Niel [61] a aussi
modéliser thermiquement un roulement à billes à très haute vitesse, notamment grâce à
la conception d’un banc d’essais innovant.

En ce qui concerne les trains épicycloïdaux, la seule étude thermique poussée est
celle de Durand de Gevigney [29] menée sur le banc ECAM dans le cas d’un réducteur
lubrifié par injection. En revanche, aucune étude n’est disponible dans le cas d’un train
épicycloïdal lubrifié par barbotage.

I.6 Conclusion
Ce chapitre propose une étude bibliographique portant sur l’étude des pertes de puis-

sance dans les transmissions par engrenages.
Dans un premier temps, il a été choisi de présenter les études portant spécifiquement

sur les trains épicycloïdaux et sur leur rendement. Il est ressorti de cette revue que la
totalité de la littérature traite des pertes de puissance dans les trains épicycloïdaux lubri-
fiés par injection. Il a été noté qu’il était possible de distinguer deux types de pertes de
puissance : les pertes indépendantes de la charge et les pertes dépendantes de la charge.

Plusieurs études marquantes ont été présentées : les études de Kahraman et Seetha-
raman [41, 70–72], d’Anderson et Loewenthal [2–4] et celle de Durand de Gevigney [28].
Plusieurs sources de pertes indépendantes de la charge sont ainsi listées et quantifiées en
terme de contribution par rapport à la perte totale. Des modèles de prédiction de certains
de ces postes de pertes ont été présentés :

– Les pertes par accélération du jet d’huile,
– Les pertes par ventilation,
– Les pertes par traînée des éléments tournants,
– Les pertes par piégeage,
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– Les pertes due à la présence de lubrifiant dans les roulements,
– Les pertes aux joints.

A ces différentes sources de pertes indépendantes de la charge s’ajoutent les pertes
dépendantes de la charge. Les études portant sur ce type de pertes de puissance ont été
abordées dans ce chapitre. Il en ressort qu’une vaste majorité des auteurs présente des
modèles de prédiction de la perte par frottement aux dentures en prenant une vaste éten-
due de paramètres depuis les conditions opératoires jusqu’à l’état de surface de la dent en
passant par la géométrie de celle-ci. On retiendra les études de Velex [79], qui propose un
modèle prenant en compte les corrections de dentures, et de Durand de Gevigney [30], qui
adapte les formules de Velex à un contact de dentures intérieures. Il ressort cependant que
le coefficient de frottement f reste un paramètre crucial pour estimer finement les pertes
dans les dentures d’engrenages. De plus, ces pertes sont une source de pertes de puissance
non négligeable dans la totalité d’un train épicycloïdal. En ce qui concerne l’estimation
de f , la méthode la plus précise semble être celle de Diab [26] en se basant sur une série
d’essais bien choisis.

Seulement il est important de noter que la littérature ne présente aucun modèle de
pertes de puissance par barbotage.

Si l’on s’intéresse cependant aux autres transmissions par engrenages (cylindriques
ou coniques), de nombreuses études peuvent être prises comme base pour le développe-
ment d’un modèle de prédiction d’un train planétaire. La méthode utilisée dans un grand
nombre d’entre elles est celle de l’analyse dimensionnelle sur des bancs d’essais modu-
laires pour isoler les différentes sources de pertes par des méthodes de soustraction. C’est
notamment la méthode utilisée par Boness [11] et Changenet [40] dans le cas de trains cy-
lindriques, et par Jeon [40], Laruelle [44] et Quiban [67]. Il ressort de ces études plusieurs
facteurs influents :

– Les effets visqueux et inertiels ont un impact fort sur le couple de traînée des
éléments tournants dans l’huile. Il a d’ailleurs été montré par Changenet [17] et
Luke [47] que les effets visqueux ont été surestimés grandement par Boness [11].

– La déformation du bain d’huile joue un rôle prépondérant dans l’évolution de la
perte par traînée en fonction des conditions opératoires. Ce phénomène a été d’abord
relevé par Boness [11] sur des trains cylindriques puis par Changenet [17], mais aussi
par Jeon [40], Laruelle [44] et Quiban [67] dans le cas de dentures coniques. Une
première observation d’un phénomène similaire a été montré par Boni [12] et sera
développé dans le chapitre suivant.

– La forme du carter présente aussi un impact non négligeable sur les pertes par traî-
née notamment en interaction avec le phénomène de déformation du bain d’huile.
Un tel impact a été quantifié par Changenet [20] puis Neurouth [59].

Enfin, dans une dernière partie, les études thermiques sur les transmissions mécaniques
ont été abordées. Il a notamment été montré l’intérêt d’une telle méthode pour décom-
poser les différentes contributions de chaque source de pertes mécaniques en menant une
analyse thermomécanique de la transmission. La méthode des réseaux thermiques a prouvé
son efficacité sur de nombreuses applications, comme dans le cas de Changenet [16, 18],
de Pouly [66], de Niel [61] et de Durand de Gevigney [29], lui dans le cas d’un train
épicycloïdal.
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Ainsi, il a été montré dans ce chapitre que de nombreuses sources de pertes sont pré-
sentes dans les transmissions mécaniques. Ces pertes de puissance sont plus ou moins bien
connues selon le mode de lubrification envisagé et selon le type de transmission utilisé. Ces
sources de pertes mécaniques sont par ailleurs des actrices actives de la réponse thermique
de la transmission mécanique, en produisant notamment de la chaleur qui sera ensuite
redistribuée dans l’ensemble du système. Comme évoqué plus tôt, les trains épicycloïdaux
lubrifiés par barbotage sont utilisés sur des applications souvent fortement chargées et
où la maintenance est difficile. La présence d’une quantité d’huile souvent importante et
d’une forte charge pousse à prédire un fort échauffement de ces transmissions.

Dans le cadre de cette problématique, il est donc important de connaître finement les
pertes par traînée qui ont lieu dans ces trains, pertes qui n’ont jamais été traitées dans
la littérature sur ce type de transmissions. Une étude étendue de cette perte de puissance
sera présentée dans le chapitre suivant.

Il est aussi important de donner une première approche de la simulation thermique
d’un tel train d’engrenages. Une telle simulation sera donnée dans les chapitres III et IV.
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CHAPITRE II

II.1 Introduction
Le chapitre I a montré qu’un certain nombre de modèles existaient pour prédire diffé-

rentes sources de pertes. En revanche, au sein des trains épicycloïdaux, le phénomène de
barbotage est peu connu et mérite une investigation particulière. Cette investigation se
base sur des travaux similaires, réalisés dans le cadre d’applications à engranges cylindres
ou coniques/spiro-coniques Il a été démontré l’intérêt de pouvoir prédire précisément les
différentes sources de pertes de puissance, à cause, notamment, de la création de chaleur
qu’elles impliquent. Ainsi, dans le but de modéliser thermiquement fidèlement un réduc-
teur épicycloïdal industriel, il est nécessaire d’établir un modèle robuste de prédiction de
la perte par barbotage dans un train épicycloïdal.

Dans cette partie, une étude expérimentale a été menée pour développer un tel modèle.
Dans un premier temps, le protocole expérimental sera présenté avec une description
du moyen d’essais utilisé et des méthodologies retenues pour mener les essais. Dans un
deuxième temps, le développement des différents modèles de prédiction est expliqué en
détail avec une première comparaison vis-à-vis des essais sur le moyen expérimental. Dans
un troisième temps, une comparaison plus poussée des modèles vis-à-vis des essais est
faite avec notamment une focalisation sur les différents aspects influant sur la perte de
puissance par barbotage.

II.2 Protocole expérimental
Pour mener cette campagne expérimentale, un banc d’essais spécifique a été utilisé.

Celui-ci est non chargé de manière à n’étudier que les pertes de puissances indépendantes
de la charge. Dans un premier temps, l’étude expérimentale a porté sur des mesures quan-
titatives de la perte par barbotage pour mesurer les contributions des différents éléments
tournants à la perte par traînée. Dans un second temps, une étude plus qualitative de la
déformation du bain d’huile a été menée afin de pouvoir conclure sur son influence.

II.2.1 Banc d’essais ECAM Lyon
II.2.1.1 Fonctionnement du banc

Pour étudier expérimentalement le phénomène de barbotage, un banc d’essais est
utilisé au sein de l’ECAM Lyon. Une photo de ce banc et un schéma sont présentés
Figure II.1 et II.2. Ce banc est issu d’un travail similaire sur le même réducteur avec une
lubrification par injection [29].

Ce banc est composé d’un moteur électrique qui entraîne l’arbre de transmission via
une courroie. La puissance du moteur électrique est de 1.5 kW, il peut fournir un couple
de 5 Nm à une vitesse de rotation de 2865 tr/min. L’arbre de transmission est relié à la
transmission (ici en multiplicateur) par un accouplement à soufflet. L’entrée se fait sur le
porte-satellite et la sortie sur le solaire (couronne fixe), la vitesse de rotation maximale
atteinte en entrée est de 2000 tr/min dans le cadre de cette étude.

Les pertes par barbotage sont mesurées par un couplemètre à jauges de contrainte. Le
modèle utilisé fonctionne sur deux plages de mesure : 0 - 2 Nm ou 0 - 20 Nm. Sa préci-
sion est de 0.1% de la pleine échelle. Un compte-tour est intégré directement au capteur
pour mesurer précisément la vitesse de rotation de l’arbre. Des thermocouples de type K
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Figure II.1 – Photo annotée du banc d’essais ECAM

Moteur
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Figure II.2 – Schéma du banc d’essais ECAM
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sont placés sur plusieurs éléments (par exemple, les bagues extérieures du roulement, la
couronne, le bain d’huile...) et sont utilisés pour caractériser le comportement thermique
du système. Le placement précis de ces capteurs est rapporté Figure II.3.

Couronne
fixe

Satellite

Porte-satellite
mobile

Solaire

RoulementsRoulementsRoulements

Joint

Figure II.3 – Coupe transversale du réducteur (les thermocouples sont représentés par des
points rouges)

Une coupe du réducteur est aussi disponible Figure II.3. Cette figure montre que l’arbre
de transmission est monté sur deux roulements. Un joint labyrinthe est aussi utilisé pour
étanchéifier. De plus les satellites sont eux aussi montés sur des roulements à aiguilles. Les
caractéristiques géométriques du réducteur épicycloïdal sont présentées dans le Tableau
II.1.

La lubrification par barbotage se fait par un système de pompage permettant de
remplir le réducteur jusqu’au volume désiré. L’huile est chauffée dans un bain de 30 L,
à part, grâce à des plaques chauffantes autour de l’enceinte. Différentes huiles ont été
utilisées durant les différentes campagnes d’essais, leurs caractéristiques physiques sont
rapportées dans le Tableau II.2.

Solaire Satellites Couronne
Nombre de dents 54 27 108
Module (mm) 1,4
Largeur de denture (mm) 37 30 32
Angle de pression (°) 20
Angle d’hélice (°) 0
Nombre de satellites 3

Tableau II.1 – Caractéristiques géométriques du train planétaire

Le réducteur présenté dans la Figure II.3 a été modifié pour pouvoir être modulaire :
les satellites, le solaire et le porte-satellite peuvent être facilement retirés comme sur la
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Viscosité cinématique
à 40 ◦C (cSt)

Viscosité cinématique
à 100 ◦C (cSt)

Densité

Huile n°1 88 7 0,840
Huile n°2 200 18 0,920
Huile n°3 115 14 0,901

Tableau II.2 – Caractéristiques physiques des huiles utilisées

photo Figure II.4b. Différentes vues de ces configurations ainsi que des photos des éléments
isolés sont disponibles sur la Figure II.4. Les satellites peuvent ainsi être remplacés par des
cylindres lisses d’un diamètre égal au diamètre primitif des satellites. Ces cylindres sont
présents sur la Figure II.4a. De plus une plaque de polycarbonate incolore vient remplacer
la face avant pour pouvoir observer l’intérieur du réducteur au cours d’un essai. Une photo
du montage sans solaire avec la plaque transparente est montrée Figure II.4c. Le réducteur
complet est montré sur la Figure II.4d.

(a) Cylindres de remplacement des satellites (b) Porte-satellite monté avec ses satellites

(c) Montage sans solaire (d) Réducteur complet avec plaque de polycarbonate
incolore

Figure II.4 – Différentes configurations et éléments du réducteur
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II.2.1.2 Mesures et répétabilité

Le banc d’essais a été testé pour analyser la répétabilité et la fiabilité des mesures.
Pour plus de clarté, seuls quelques exemples de mesures sont rapportés sur le Tableau II.3.
Par ailleurs, l’imprécision de la chaîne de mesure tient au traitement du signal analogique
en sortie du capteur de couple : elle est estimée, par traitement du signal, à moins de 1 %
du couple mesuré. La répétabilité a été jugée satisfaisante et est vérifiée à chaque essai
pour valider la mesure.

Conditions système complet,
1000 tr/min, niveau

0 mm, huile 1 (50 ◦C)

système complet,
1000 tr/min, niveau

0 mm, huile 2 (50 ◦C)

système sans solaire,
1000 tr/min, niveau

0 mm, huile 3 (80 ◦C)
Mesure 1 (W) 628,3 875,4 736,7
Mesure 2 (W) 607,4 844,4 727,8
Erreur relative 3,3 % 3,5 % 1,2 %

Tableau II.3 – Tableau de trois exemples de mesures

II.2.1.3 Hypothèse de soustraction des pertes

Pour isoler les pertes par barbotage des autres postes de pertes (pertes des roulements,
pertes du joint...), une méthode par soustraction est utilisée. Ainsi, on soustrait à la perte
globale mesurée la perte du même essai sans huile pour en déduire les pertes par barbotage.

Pour que cette hypothèse soit acceptable, il est nécessaire que les pertes des éléments
que l’on soustrait soient, ou les mêmes avec et sans huile, ou ne soient pas prépondérantes
devant les pertes par traînée. Ici, les seuls éléments qui pourraient poser problème sont
les douilles des satellites.

En effet, les douilles à aiguilles, comme celles utilisées sur le réducteur, sont très
sensibles au lubrifiant utilisé et sa quantité. Ce phénomène a été rapporté par Harris [34]
notamment. Pour s’assurer que les pertes dans les douilles ne soient pas problématiques,
une investigation particulière a été menée. Le but de cette investigation est de montrer
que les pertes des douilles ne sont pas prépondérantes dans les pertes mesurées même à
faible immersion (niveau où les pertes par traînée sont les plus faibles).

Le principe de l’essai est le suivant :

1. Un essai avec le système sans solaire (porte-satellite et satellites montés) et de faibles
immersions est lancé en faisant varier la vitesse d’entrée,

2. A l’issue de cet essai, le réducteur est vidé de son huile et une mesure des pertes
aux mêmes vitesses d’entrée est réalisée.

3. Ces essais sont répétés pour plusieurs températures de bain d’huile.

Le résultat de cette investigation est donné sur la Figure II.5. Pour évaluer si la perte
dans les douilles est prépondérante, il suffit de comparer l’évolution de la perte mesurée
dans le cas où le réducteur est vide et quand il est rempli à un niveau de −30 mm (cf.
section II.2.2.1 pour la définition du niveau statique). Harris [34] donne une évolution de
la perte dans les douilles de la forme :

Pdouille ∝ ν2/3 (II.1)
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Figure II.5 – Investigation expérimentale de la perte dans les douilles à aiguilles

Alors, si l’évolution est de la forme Pdouille = A ν2/3, les pertes dans les douilles sont
prépondérantes et l’hypothèse de soustraction n’est pas acceptable.

L’évolution mesurée est de la forme Pdouille = A ν0.13 bien loin de la forme donnée
précédemment. Par ailleurs, on peut déjà anticiper que cette évolution est plus proche de
la traînée des satellites (donnée dans l’équation (II.23)). Ainsi l’hypothèse de soustraire
les pertes à vide des douilles de la perte globale est acceptable et altère peu la qualité de
la mesure.

II.2.2 Observations expérimentales
II.2.2.1 Protocole d’essais

Pour pouvoir mesurer les pertes de puissance par barbotage au sein du réducteur, le
protocole suivant est utilisé :

1. Le réducteur est monté en fonction du type d’essais choisi (avec/sans solaire, avec/sans
satellites...) et l’huile est chauffée au sein de l’enceinte chauffante à la température
choisie,

2. L’huile est introduite dans le réducteur par le système de pompe,
3. L’essai démarre à la vitesse choisie et le couple ainsi que la vitesse sont enregistrés,
4. Le réducteur est vidé et un essai sans huile démarre dans les mêmes conditions que

l’essai précédent.

Par la suite, la définition du volume d’huile se fait de manière statique et est faite en
fonction de la position du bain par rapport à l’axe de l’arbre du solaire, comme montré
Figure II.6. Ainsi, un niveau de 0 mm correspond à un réducteur rempli à moitié d’huile.

II.2.2.2 Inventaire des pertes mesurées

Pour établir un modèle basé sur le protocole d’essais présenté dans la section II.2.2.1,
il est nécessaire de lister les pertes mesurées sur le banc ECAM. Comme les dentures ne
sont pas chargées, on ne considère ici que les pertes indépendantes de la charge :

– Les pertes par traînée du porte-satellite P trainee
PS ,
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Figure II.6 – Définition du niveau du bain d’huile statique (flèche rouge)

– Les pertes par traînée des satellites P trainee
sat ,

– Les pertes par traînée du solaire P trainee
sol ,

– Les pertes par piégeage du contact satellite/solaire P pieg
sat/sol,

– Les pertes par piégeage du contact couronne/satellite P pieg
cour/sat,

– Les pertes visqueuses dans les roulements Prlmt,
– Les pertes du joint Pjoint.

Ainsi l’expression d’une mesure avec le système complet peut se résumer par l’équation
(II.2).

Pmesuree = nP trainee
sat + P trainee

PS + P trainee
sol

+ n
(
+P pieg

sat/sol + P pieg
cour/sat

)
+ Prlmt + Pjoint

(II.2)

Avec n, le nombre de satellites.
Pour soustraire les pertes des roulements et des joints il suffit de faire une mesure sans

huile de la même configuration (eq.(II.3)). La mesure se résume alors à l’équation (II.4).

P vide
mesuree = Prlmt + Pjoint (II.3)

Pmesuree − P vide
mesuree = nP trainee

sat + P trainee
PS + P trainee

sol

+ n
(
P pieg
sat/sol + P pieg

cour/sat

) (II.4)

II.2.2.3 Analyse des contributions des éléments tournants

Une première investigation a été de quantifier l’apport aux pertes par traînée de chacun
des éléments baignant dans l’huile, ce travail a été présenté dans [12]. Pour ce faire,
différentes configurations ont été testées :

– Une configuration sans solaire avec 3 cylindres montés sur le porte-satellite : cela
permet de rendre compte de la perte du porte-satellite,

– Une configuration sans solaire avec 2 puis 1 puis 0 cylindres et 1 puis 2 puis 3
satellites montés sur le porte-satellite : cela permet de tester si chaque satellite
contribue de la même façon à la perte par traînée,
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– Une configuration complète avec le solaire.

Ces essais ont été menés avec l’huile 1 avec un niveau de 0 mm et sont présentés sur la
Figure II.7. Celle-ci représente la perte par barbotage en fonction de la vitesse d’entrée.

200 400 600 800 1 000 1 200

0

200

400

600

800

1 000

Vitesse (tr/min)

Pe
rt
e
pa

r
ba

rb
ot
ag
e
(W

)
Complet
3 satellites
2 satellites et 1 cylindre
1 satellite et 2 cylindres
3 cylindres

Figure II.7 – Perte par barbotage selon la configuration en fonction de la vitesse d’entrée

Plusieurs conclusions peuvent être tirées de ces essais :

– Les satellites participent en grande partie à la perte par barbotage : les pertes sont
plus que doublées lorsque l’on ajoute un satellite au porte-satellite.

– Les trois satellites participent de manière égale à la perte par traînée : à l’ajout d’un
satellite, la perte est augmentée systématiquement de la même manière (entre 170
et 200 W de perte supplémentaire à 1000 tr/min par exemple).

– Le solaire peut influer sur la perte totale, cela semble dû au niveau d’huile choisi.

II.2.2.4 Analyse des flux d’huile

Comme évoqué plus tôt, les pertes par barbotage sont liées directement aux flux de
lubrifiant autour des éléments tournants du réducteur. Cette section présente une analyse
de la distribution d’huile sur le réducteur du banc ECAM et est présentée, aussi, dans [12].

Tout d’abord, une première observation du flux généré par le porte-satellite seul en
rotation a été menée. La Figure II.8 montre la distribution alors observée autour du porte-
satellite pour une vitesse de ce dernier de 400 tr/min, une température d’huile de 30 ◦C et
pour un niveau de remplissage d’huile de 0 mm. Par effets centrifuges, l’huile est éjectée
en périphérie du porte-satellite au niveau de la couronne et un anneau d’huile est ainsi
créé.

Un résultat similaire peut être observé lorsque les satellites sont montés sur le porte-
satellite : l’huile est toujours plaquée en périphérie à cause des effets centrifuges. On peut
par ailleurs remarquer le phénomène de piégeage entre les dentures des satellites et de la
couronne. La forme globale de ce flux est montrée Figure II.9 : les jets d’huile produits par
les espaces inter-dentures sont précisés par un cercle blanc sur la photo. La configuration
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Figure II.8 – Flux d’huile autour du porte-satellite. L’anneau d’huile est créé en périphérie
à cause des effets centrifuges

présentée sur la Figure II.9 est un montage sans solaire tournant à 400 tr/min avec une
température d’huile de 30 ◦C et un niveau d’huile statique de −38 mm.

Ainsi, une hypothèse simplificatrice a été développée : un anneau d’huile se forme par
les effets centrifuges du porte-satellite et ainsi la majeure partie du bain d’huile se retrouve
dans cet anneau. Un schéma de simplification est présenté Figure II.10. Cependant la for-
mation de cet anneau dépend grandement de plusieurs paramètres : la vitesse de rotation
du porte-satellite, sa géométrie, le volume d’huile présent dans le réducteur et sa viscosité.
Ainsi, deux critères doivent être développés indépendamment : un critère sur le volume
d’huile et un critère combinant la vitesse de rotation, la géométrie du porte-satellite et la
viscosité de l’huile.

L’hypothèse d’anneau est aussi renforcée par les mesures de pertes sur le banc ECAM.
Sur la Figure II.11a, la perte est tracée en fonction de l’épaisseur d’anneau d’huile si
celui-ci existe. Trois zones semblent se former et sont représentées sur la Figure II.11b :

1. Lorsque l’anneau est fin, seule la partie inférieure des satellites est immergée. Ainsi
deux pertes sont présentes : la traînée des satellites et le piégeage entre la couronne
et les satellites.

Pmesuree = n
(
P trainee
satinf + P pieg

cour/sat

)
2. Dans la deuxième zone, le porte-satellite est immergé. S’ajoute alors à la perte

précédente, la perte par traînée du porte-satellite.

Pmesuree = n
(
P trainee
sat + P pieg

cour/sat

)
+ P trainee

PS

3. Enfin la partie supérieure des satellites est immergée dans l’anneau et la perte par
traînée des satellites est augmentée. Le piégeage aussi s’ajoute à la perte totale.

Pmesuree = n
(
P trainee
sat + P pieg

cour/sat + P pieg
sat/sol

)
+ P trainee

PS
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Figure II.9 – Flux d’huile quand les satellites sont montés. Le piégeage est montré par un
cercle blanc

Vitesse

h

Figure II.10 – Schéma de l’hypothèse d’anneau d’huile
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Figure II.11 – Mise en évidence des zones d’immersion
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II.2.3 Critère de formation de l’anneau d’huile
II.2.3.1 Critère du volume critique

Vitesse

impossible

Vitesse

√
OK

Figure II.12 – Schéma de principe du critère de volume critique

Ici, ce critère se concentre sur le fait qu’un volume d’huile suffisant est nécessaire quels
que soient les autres critères (vitesse, géométrie et viscosité). Ainsi, l’hypothèse du volume
critique se traduit par : un volume d’huile tel que si l’anneau d’huile existait, il serait
au moins en contact avec la périphérie du porte-satellite. Pour vérifier cette hypothèse,
deux méthodes sont possibles pour déterminer le volume d’huile critique : une méthode
numérique par CAO ou bien une méthode analytique simplifiée ne prenant en compte que
des géométries simplifiées.

– La méthode par CAO est plus précise mais demande d’avoir la géométrie complète
du réducteur digitalisée.

– La méthode analytique simplifiée se base sur une simplification de la géométrie des
composants (par exemple ne pas prendre en compte les dents mais seulement les
rayons primitifs des roues dentées, ou encore ne pas prendre en compte les chan-
freins).

Il est à noter que le résultat donné par le calcul analytique simplifié de ce calcul
correspond aux observations expérimentales qui ont été faites. C’est cette méthode qui
sera utilisée dans la suite pour calculer l’épaisseur de l’anneau d’huile.
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II.2.3.2 Critère adimensionnel

Dans cette section, le but est d’établir un critère concernant les paramètres restant
pour la formation de l’anneau d’huile. Ainsi on se base sur un modèle expérimental sur des
paramètres adimensionnés représentatifs des flux d’huile au sein du réducteur : le nombre
de Reynolds Re, représentant le rapport entre les forces d’inertie et les forces visqueuses
appliquées au fluide, et le nombre de Froude Fr, représentant le rapport entre les forces
gravitaires et les forces centrifuges s’exerçant sur le flux. Leurs expressions sont données
dans les équations (II.5) et (II.6).

Re = 2Rext
PS

2
ωPS

ν
(II.5)

Fr = ωPS

√√√√Rext
PS

g
(II.6)

Avec :

– ωPS, la vitesse de rotation du porte-satellite (rad/s),
– Rext

PS, le rayon extérieur du porte-satellite (m),
– ν, la viscosité cinématique de l’huile (m2.s)
– g, l’accélération de la gravité (m/s2)

L’étude de formation de l’anneau est expérimentale. On se base sur un ensemble d’ex-
périences dont une partie est rapportée dans le Tableau II.4. Ici, l’évaluation de la présence
ou non de l’anneau se fait visuellement. Pour éviter de ne se baser que sur les observations
d’un seul expérimentateur, l’expérience a été conduite par plusieurs expérimentateurs dif-
férents et une incertitude de mesure est aussi donnée dans le Tableau II.4. L’incertitude
de mesure réside dans le fait que la formation de l’anneau peut ne pas être très nette
et dépendre du jugement de l’expérimentateur. Dans toutes les expériences, le critère de
volume d’huile critique (présenté plus haut) est respecté. A l’issue de ces expériences, un
modèle adimensionnel a été bâti et est donné dans l’équation (II.7). Sur la Figure II.13
sont tracés à la fois les points de mesure et le modèle. Le modèle présente un accord
acceptable avec les mesures.

Fr > 0,68 Re0,176 anneau formé
0,62 Re0,176 < Fr < 0,68 Re0,176 anneau en formation
Fr < 0,62 Re0,176 anneau non formé

 (II.7)
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Température
d’huile
(◦C)

Viscosité
(cSt)

Vitesse
(tr/min)

Reynolds
moyen

Froude
moyen

Anneau
(O/N)

42 174,4 [245 – 289] 1700 2,6 N
[262 – 309] 1815 2,7 O

52 100,4 [268 – 283] 2896 2,5 N
[285 – 300] 2989 2,5 O

62 60,2 [307 – 323] 5496 2,9 N
[324 – 341] 5814 3,0 O

72 37,9 [346 – 384] 10 388 3,4 N
[365 – 405] 10 965 3,6 O

82 25,5 [356 – 396] 15 917 3,5 N
[386 – 429] 17 257 3,8 O

92 18,6 [397 – 441] 24 326 3,9 N
[428 – 473] 26 053 4,2 O

Tableau II.4 – Tableau des expériences de formation de l’anneau d’huile
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Figure II.13 – Création de l’anneau d’huile en fonction des nombres de Re et Fr et le
modèle retenu
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II.2.4 Limites du modèle
Le modèle adimensionnel développé dans la section précédente présente des limites à

son utilisation. En effet, il est très dépendant de la cinématique du réducteur considéré.
Ici, le réducteur monté sur le banc ECAM possède une couronne fixe (usinée directement
dans le carter) ainsi, le flux d’huile est majoritairement guidé par la rotation du porte-
satellite. En prenant en comparaison le réducteur AVERY, présenté dans le chapitre III
en section III.3.1.1, la cinématique est différente : la couronne est, elle aussi, fixe mais pas
usinée dans le carter car le carter est lui-même le porte-satellite. Il n’est donc, a priori,
pas applicable en l’état. Un schéma comparatif des géométries est donné Figure II.14.

(a) Réducteur ECAM (b) Réducteur AVERY

Figure II.14 – Comparaison des schémas cinématiques simplifiés des réducteurs ECAM et
AVERY

Dans les faits, il a été observé lors d’essais sur le réducteur AVERY que les diffé-
rents critères présentaient une prédiction acceptable de la formation ou non de l’anneau
d’huile. Cela confirme les observations selon lesquelles la rotation du porte-satellite dirige
la formation de l’anneau d’huile.

II.3 Modèle de perte par barbotage
Cette section a pour but de présenter les différents modèles de pertes, utilisées ou

développées pour pouvoir prédire la perte totale d’un réducteur épicycloïdal.

II.3.1 Perte par traînée du solaire
Dans cette étude, il n’a pas été possible d’établir un modèle de perte fiable pour les

pertes par traînée du solaire. Il est en effet très compliqué d’immerger le solaire en cas
notamment d’apparition de l’anneau d’huile. Pour que l’anneau atteigne le solaire il était
nécessaire de remplir le réducteur à 80 %, or, à ce niveau d’immersion le banc ECAM
présentait des fuites importantes d’huile au travers du joint ce qui rendait toute mesure
inutilisable.

Il est à noter cependant qu’un tel niveau d’immersion statique n’est atteint dans
quasiment aucune application de réducteur planétaire lubrifié par barbotage.

Par la suite ne seront donc présentées que les pertes du porte-satellite et des satellites.
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II.3.2 Perte par traînée lorsque l’anneau d’huile est formé
Comme évoqué dans la section II.2.3, un critère adimensionnel permet de vérifier a

priori si l’anneau d’huile est susceptible de se former ou non en fonction des conditions
opératoires. Dans cette section on traite de la perte par traînée du porte-satellite et des
satellites lorsque l’anneau d’huile est formé. Ainsi, le volume d’huile introduit dans le
réducteur est toujours supérieur au critère de volume critique.

II.3.2.1 Perte par traînée du porte-satellite

Pour isoler la perte par traînée du porte-satellite, la modularité du banc ECAM est
utilisée. La configuration testée est le porte-satellite monté avec les trois cylindres et sans
solaire. Ainsi, la traînée mesurée sera la traînée due à la forme du porte-satellite et de ses
satellites (sans leurs rotations propres). La photo de cette configuration est disponible sur
la Figure II.15.

Figure II.15 – Configuration testée pour la perte par traînée du porte-satellite

L’équation (I.20) devient, dans le cas du porte-satellite, l’équation (II.8).

P trainée
PS = 1

2ρωPS
3Rext

PS
3
Sm,PS Cm,PS (II.8)

Le calcul de la surface mouillée se fait par l’équation (II.9). Le terme (1 − 0.1n)
correspond au fait que la périphérie du porte-satellite n’est pas entièrement pleine due
aux trous des n satellites représentant chacun environ 10% de la périphérie totale.

Sm = (1− 0,1n) 2π Rext
PS bPS + 2 ∗ 2π

(
Rext
PS

2 − (Rpied
cour − h)2) (II.9)

Dans le cadre de l’analyse dimensionnelle, il faut d’abord déterminer les paramètres
influents pour la grandeur considérée, ici Cm. Cette détermination se base sur des travaux
similaires menés sur un cylindre en rotation immergé dans l’huile, par Mann et Marston
[50]. Dans leur cas, le coefficient de traînée n’était dépendant que du nombre de Reynolds
du cylindre en rotation, le Cm s’écrivait donc comme dans l’équation (II.10). Il reste à
déterminer le paramètre A correspondant à un facteur géométrique.

Cm = A Re−0,16 (II.10)
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Le modèle de Mann et Marston [50] est testé en faisant varier le nombre de Reynolds
dans les expériences par la température du bain d’huile et donc sa viscosité. Les résultats
de cette analyse sont présentés sur la Figure II.16. A l’issue de ces essais, on estime le
facteur A à 0,052.

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 1.4
·105

0.8

1

1.2

·10−2

Reynolds

C
m

Cm issu des mesures
Cm calculé

Figure II.16 – Comparaison du Cm mesuré et du modèle de Cm retenu

Cm = 0,052 Re−0,16 (II.11)
Ainsi le modèle donné dans l’équation (II.8) permet une prédiction de la perte par

traînée du porte-satellite. La formule est alors testée sur d’autres essais en faisant varier
la vitesse de rotation d’entrée. Ces résultats sont donnés sur la Figure II.17 et le modèle
ainsi construit présente une très bonne concordance avec les mesures.
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Figure II.17 – Comparaison modèle-mesure pour un essai avec une huile à 50 ◦C et un
niveau d’huile de 0 mm
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II.3.2.2 Perte par traînée des satellites

Pour établir un modèle de perte par traînée pour les satellites, on utilise de nouveau
l’équation (I.20) de Boness [11] qui devient alors l’équation (II.12).

P sat
trainee = 1

2ρωsat
3Rsat

3 Sm,sat Cm,sat (II.12)

Il reste alors de nouveau à établir la surface mouillée des satellites Sm,sat et le co-
efficient de traînée Cm,sat. Comme dans le cas du porte-satellite, la surface mouillée est
une grandeur dépendant uniquement de la géométrie de la roue. Un schéma de calcul est
donné sur la Figure II.18 et l’équation de la surface mouillée est donnée dans l’équation
(II.13). Le calcul détaillé de cette surface est donné en Annexe.

hPS
Rsat

θ1

θ2

Niveau d’huile
dynamique

Figure II.18 – Schéma de calcul de la surface mouillée du satellite

Sm,sat = Rsat
2 (2θ − sin 2θ) + 2Rsatbθ + 2Zθhtoothb

π cosα (II.13)

Avec θ se calculant par les équations (II.14a), (II.14b) et (II.14c), en posant hPS =
Rext
PS −Rint

PS.
θ = θ1 + 2θ2

2 (II.14a)

θ1 =


2cos−1

(
Rsat − h
Rsat

)
, si h 6 Rpied

cour −Rext
PS

2cos−1
(
hPS

2Rsat

)
, sinon

(II.14b)

θ2 =



0, si h 6 Rpied
cour − (Rext

PS − h)

arctan
(
H

Rsat

)
− arctan

(
hPS

2Rsat

)
, sinon

H = Rext
PS −

hPS
2 −

(
Rpied
cour − h

)
(II.14c)

Pour déterminer le coefficient de traînée Cm,sat de la rotation propre des satellites, au-
cune corrélation simple ne peut être établie à cause du mouvement complexe des satellites
dans le bain d’huile. On utilise de nouveau le théorème de Vaschy-Buckingham [7] en se
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basant sur des grandeurs adimensionnées représentatives des grandeurs potentiellement
influentes. L’expression de Cm peut donc s’écrire simplement de la façon suivante :

Cm = f (µ, ρ, g, Rsat, bsat, Z, ωsat, h) (II.15)
En s’appuyant sur le théorème de Vaschy-Buckingham, il est possible d’écrire Cm

comme un produit de facteurs adimensionnées, en prenant comme grandeurs principales
(Rsat, ωsat, ρ) et en posant ν = µ

ρ
, faisant apparaître les grandeurs de l’équation (II.16) :

Cm,sat =
(
ωsatRsat

2

ν

)φ1 (
ωsat

√
Rsat

g

)φ2 (
bsat
Rsat

)φ3

Zφ4

(
h

Rsat

)φ5

(II.16)

Le terme h

Rsat

représente physiquement la proportion de satellite immergée dans l’huile

et le terme bsat
Rsat

rend compte de la géométrie du réducteur. Ce dernier terme ne peut
cependant pas être déterminé par analyse dimensionnelle sur le banc ECAM (il serait
alors nécessaire de changer la géométrie globale du réducteur), il sera donc constant dans
la suite et sa contribution ne sera pas établie.

L’équation (II.16) peut être simplifiée. Il a déjà été montré, dans des travaux précédents
sur le barbotage des trains cylindriques, que le nombre de dents Z peut être négligé [17].
Par ailleurs, le terme h

Rsat

semble redondant avec les hypothèses faites pour le calcul de
la surface mouillée. Ainsi on considère d’abord qu’il est bien pris en compte par la surface
mouillée.

Alors l’équation se réécrit :

Cm,sat ∝ Reφ1 Frφ2 (II.17)
Avec :

Re = Rsat
2 ωsat
ν

(II.18)

Fr = ωsat

√
Rsat

g
(II.19)

Désormais, pour déterminer φ1 et φ2, il est nécessaire de passer par des essais sur le
banc ECAM en isolant la perte des satellites. Il est impossible d’isoler la perte par traînée
des satellites due à leur rotation propre d’un point de vue pratique. Cependant il est
possible de la déduire de plusieurs mesures différentes et en utilisant le modèle pour la
perte par traînée du porte-satellite. Ainsi la perte mesurée après avoir retranché les pertes
à vide est résumée dans l’équation (II.20).

Pmesuree = P trainee
PS + n

(
P trainee
sat + P pieg

cour/sat

)
(II.20)

Pour isoler les pertes par traînée des satellites il faut donc connaître la perte par traînée
du porte-satellite et de piégeage entre la couronne et les satellites. Les équations (I.40) et
(II.8) sont alors utilisées. En se basant sur les observations présentées en section II.2.2.3
et particulièrement sur la Figure II.7, les satellites contribuent de manière équitable à la
perte. Ainsi, il est possible d’extrapoler que la perte d’un seul satellite est un tiers de la
perte par traînée des 3 satellites.
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Il s’agit maintenant de faire varier indépendamment Re et Fr pour estimer φ1 et
φ2. Pour faire varier Re, on fait simplement varier la température de bain d’huile pour
changer la valeur de viscosité en gardant la même vitesse de rotation d’entrée. Dans ce
cas, l’équation (II.17) devient :

Cm,sat ∝
(
ωsatRsat

2

ν

)φ1 (
ωsat

√
Rsat

g

)φ2

Cm,sat ∝
(
ωsatRsat

2
)φ1
(
ωsat

√
Rsat

g

)φ2

ν−φ1

Soit, en ne faisant varier que la viscosité de l’huile,

Cm,sat (ν) ∝ ν−φ1

Alors, en injectant cette formulation dans l’équation (II.12) :

P sat
trainee (ν) ∝ ν−φ1

Alors il est possible d’écrire :

ln
(
P sat
trainee (ν1)
P sat
trainee (ν2)

)
= A φ1 ln

(
ν1

ν2

)
(II.21)

Avec A, une constante.
La corrélation trouvée grâce à ces essais est donnée Figure II.19a.
Pour déterminer φ2, il suffit de faire varier la vitesse de rotation en entrée du réducteur.

Cm,sat peut s’écrire :

Cm,sat ∝Reφ1 Frφ2

Cm,sat ∝
(
Rsat

2

ν

)φ1(√Rsat

g

)φ2

ωsat
φ1+φ2

Cm,sat (ωsat) ∝ ωsat
φ1+φ2

En injectant cette formulation dans l’équation (II.12) :

P sat
trainee (ωsat) ∝ ωsat

φ1+φ2+3

Ainsi comme dans l’équation (II.21) on peut écrire :

ln
(
P sat
trainee (ωsat1)
P sat
trainee (ωsat2)

)
= B (φ1 + φ2 + 3) ln

(
ωsat1
ωsat2

)
(II.22)

Avec B, une constante.
La corrélation trouvée grâce à ces essais est donnée Figure II.19b.
Finalement, le Cm,sat peut s’écrire :

Cm,sat = 3,88 Re−0,1 Fr−0,67 (II.23)

Le modèle complet des pertes du satellite est ensuite confronté aux essais, cette com-
paraison est donnée sur la Figure II.20. Il est notamment confronté à des essais pour
différentes immersions pour confirmer l’hypothèse précédente que le facteur h

Rsat

est bien
redondant avec le calcul de la surface mouillée (Figure II.20d). Le modèle donne une
très bonne prédiction de la perte par traînée des satellites quelle que soit la température
d’huile et l’immersion (tant que l’anneau d’huile est formé).
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Figure II.19 – Corrélations de la perte par traînée d’un satellite avec la viscosité de l’huile
et la vitesse d’entrée
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Figure II.20 – Comparaison modèle-essais de la perte par barbotage d’un seul satellite
pour l’huile 1 à différentes températures pour un niveau d’huile de 0 mm et 19 mm
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II.3.3 Perte par traînée lorsque l’anneau d’huile n’est pas formé
Tous les modèles de prédiction présentés dans la section précédente (II.3.2) font l’hy-

pothèse que l’anneau d’huile se forme conformément aux observations faites en section
II.2.3. Seulement, lorsque cette hypothèse n’est plus vérifiée, le modèle de prédiction éta-
bli précédemment n’est plus en accord avec les mesures faites sur le banc ECAM. Une
comparaison du modèle de prédiction établi en section II.3.2 et des mesures faites dans
la configuration de la Figure II.21b est présentée sur la Figure II.23.

(a) Configuration testée pour l’hypothèse de
l’anneau d’huile

(b) Configuration testée pour un réducteur
sans anneau (−24 mm)

(c) En fonctionnement, création de l’anneau (d) En fonctionnement, pas d’anneau

Figure II.21 – Comparaison de la forme du bain d’huile en fonction du volume d’huile
inséré

Le modèle établi dans les points précédents n’est pas acceptable dans le cas d’un
réducteur sous le volume critique. Cela est dû au fait que l’anneau d’huile ne se forme pas
comme montré sur la photo de la Figure II.21d. Dans ce cas, le calcul de la surface mouillée
des différents éléments en barbotage est erroné. Cependant, il est difficile d’établir une
formule générale pour calculer cette surface mouillée car celle-ci dépend, cette fois-ci, de la
vitesse d’entrée. Par ailleurs, les écoulements étant complexes, il est difficile d’y appliquer
des calculs simples de mécanique des fluides. Il a donc été choisi d’établir la forme du bain
d’huile par traitement d’images sur des vidéos filmées lors des essais.

Le traitement de ces images a été mené sur des images filmées par un appareil CANON
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Vitesse

h

pbréducteur

Figure II.22 – Schéma d’un réducteur peu rempli

EOS 1500D avec une résolution de 1280× 720 pixels et 60 images par secondes. La mesure
se fait comme schématisée sur la Figure II.22 : sur une image on mesure l’étendue de la
portion de bain d’huile p. L’étendue du bain d’huile permet de rendre compte de la
contribution effective du nombre de satellites dans la perte par barbotage. En effet on a,

p = 2π Rpied
cour ↔ n

p = λπ Rpied
cour ↔ n

′

 n
′ = n

λ

2

Avec n le nombre de satellites et n′ le nombre effectif de satellites immergés. Dans
le cas du banc ECAM, pour le niveau schématisé Figrue II.22, cette contribution a été
mesurée à

λ = 2
3 soit n

′ = n
2/3
2 = n

3
.

On peut alors définir une nouvelle hauteur d’huile h en calculant un volume simplifié
comme schématisé Figure II.22. Connaissant le volume injecté dans le réducteur, il est
possible de calculer h de la façon suivante, en notant V le volume d’huile présent dans le
réducteur et bréducteur la profondeur simplifiée du réducteur :
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V = 2π
3 bréducteur

(
Rpied
cour

2 −
(
Rpied
cour − h

)2
)

h = Rpied
cour −

√
Rpied
cour

2 − 3V
2π bréducteur

(II.24)

En résumé, le modèle pour la prédiction des pertes lors de l’absence de l’anneau utilise
toujours les formules établies dans le cas de la présence de l’anneau (II.12) avec les mêmes
valeurs de Cm,sat établies précédemment. La formule (II.13) de Sm,sat reste la même en
considérant la nouvelle hauteur h dans les formules (II.14b) et (II.14c). On considère aussi
que cette hauteur est la même pour l’ensemble du bain d’huile (comme une portion de
l’anneau d’huile). Cependant, maintenant seule la perte d’un seul satellite est considérée,
comme évoqué plus haut. Le modèle "sans anneau" a été comparé avec des mesures sur
le banc ECAM et avec le modèle "avec anneau", i.e. en considérant que l’anneau d’huile
aurait été formé (ce qui n’est pas le cas en réalité). Les résultats sont tracés sur la Figure
II.23.
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Figure II.23 – Comparaison des modèles avec des essais en vitesse pour un réducteur
rempli à −24 mm et l’huile 3 à 50 ◦C

Il est intéressant d’observer les contributions de chaque source à la perte totale pour
les deux hypothèses comme montré sur la Figure II.24. En effet, dans le cas de la présence
de l’anneau d’huile, les trois satellites contribuent à la perte tandis qu’un seul contribue
dans le cas sans anneau. Malgré cette diminution, le pourcentage de contribution reste
très élevé devant celui du piégeage. Il est important de noter par ailleurs que le porte-
satellite est considéré comme n’ayant aucun impact sur la perte dans le cas où l’anneau
n’est pas formé. Cela reste bien en accord avec l’hypothèse même de volume critique :
l’anneau en formation s’affine à un tel point qu’il ne touche même plus le porte-satellite et
donc ne parvient pas à se former complètement. Ces observations viennent corroborer les
remarques faites dans la section II.2.2.3 : les satellites forment la majeure contribution à
la perte par barbotage tandis que le porte-satellite n’intervient pas nécessairement selon
les conditions opératoires.
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Figure II.24 – Diagramme des contributions selon si l’on considère l’anneau formé ou non
formé

II.3.4 Conclusion et récapitulatif des modèles développés
Pour résumer les différents points abordés dans cette section, le comportement des

pertes par barbotage peut être séparé en deux catégories : lorsque l’anneau d’huile est
formé ou non. La délimitation de ces deux catégories se fait grâce au critère de volume
critique puis grâce au modèle adimensionné (section II.2.3). Ainsi, si le volume critique
est atteint, il faut se référer au critère suivant :

Fr > 0,68 Re0,176 anneau formé
0,62 Re0,176 < Fr < 0,68 Re0,176 anneau en formation
Fr < 0,62 Re0,176 anneau non formé


Ensuite, selon la formation de l’anneau d’huile ou non, les formules de perte par

traînée sont appliquées avec les conditions opératoires du réducteur et sa géométrie. La
formulation globale reste la même, les seuls paramètres variant sont la surface mouillée
Sm et le coefficient de traînée Cm :

P trainee
PS,sat = 1

2ρωPS,sat
3RPS,sat

3 SmCm

– Si l’anneau est formé : il est nécessaire de calculer les surfaces mouillées et les
coefficients de traînée pour le porte-satellite et les satellites.

PS

Sm,PS = (1− 0,1n) 2π Rext
PS bPS + 2 ∗ 2π

(
Rext
PS − (Rpied

cour − h)2)
Cm,PS = 0,052Re−0,16

Satellite


Sm,sat = Rsat

2 (2θ − sin 2θ) + 2Rsatbθ + 2Zθhtoothb
π cosα

se référer Fig. II.18 et eqs. (II.14b) et (II.14c)
Cm,sat = 3,88Re−0,1 Fr−0,67

– Si l’anneau n’est pas formé : il est nécessaire de mesurer l’étendue de la portion
du bain d’huile formé par les effets centrifuges. Cette mesure permet d’évaluer la
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contribution des satellites à la perte par traînée et de calculer la nouvelle hauteur
d’huile h. En se référant à l’équation (II.24), avec V le volume d’huile introduit et
bréducteur la profondeur simplifiée du réducteur :

h = Rpied
cour −

√
Rpied
cour

2 − 3V
2π bréducteur

Pour finir, il a été observé que la contribution du porte-satellite pouvait être négligée.

II.4 Résultats des modèles de pertes par barbotage
Cette section a pour but de comparer les résultats donnés par les modèles de barbotage

avec ceux mesurés sur le banc ECAM.

II.4.1 Comparaison en fonction de la vitesse
Ici on se place dans une configuration sans solaire pour comparer les pertes mesurées

avec celles données par les modèles du porte-satellite et des satellites. La température
d’huile et le niveau d’huile sont fixés et la variation se fait sur la vitesse de rotation.

Une première comparaison est dressée en fonction de la vitesse de rotation du porte-
satellite sur la Figure II.25. Le modèle basé sur des paramètres adimensionnés permet de
prédire correctement la perte par barbotage quelles que soit les conditions opératoires et
les caractéristiques chimiques de l’huile.
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Huile 1 - mesure
Huile 2 - modèle
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Figure II.25 – Comparaison modèle-mesures pour les trois huiles d’étude en fonction de
la vitesse de rotation à 30 ◦C

Pour une même vitesse, les trois huiles impliquent des pertes par barbotage très diffé-
rentes (entre 19, pour les huiles 1 et 3, et 33 %, pour les huiles 1 et 2, à 1000 tr/min). Cette
différence est imputable aux caractéristiques chimiques de l’huile : viscosité et densité. Il
est donc important d’investiguer la dépendance des pertes par barbotage par rapport à
ces deux grandeurs.
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II.4.2 Comparaison en fonction de la viscosité
On s’intéresse tout d’abord à l’influence de la viscosité des différentes huiles sur la perte

par barbotage. Pour ce faire, des essais ont été réalisés sur la même configuration sans
solaire, un niveau d’huile constant et une vitesse constante. La variation de la viscosité se
fait en faisant varier la température du bain d’huile. En analysant les mesures présentées
sur la Figure II.26, il est possible de se rendre compte que la variation de la viscosité influe
sur la perte par barbotage. Cependant, la variation de viscosité n’est pas l’unique source
de cette variation. En effet, ici la variation de la viscosité se fait en variant la température
du bain d’huile. Toutefois, varier la température du bain d’huile affecte également la
densité de l’huile. En comparant les évolutions des pertes en fonction de la viscosité, les
deux huiles ne se comportent pas de la même manière. Ainsi, il est nécessaire de ne pas
considérer les pertes par traînée comme des effets uniquement visqueux.
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Figure II.26 – Analyse de la perte par barbotage en fonction de la viscosité

II.4.3 Comparaison en fonction de la masse volumique
Pour analyser l’impact de la masse volumique sur la perte par barbotage, des essais

sur les trois huiles ont été menés : dans la même configuration que précédemment (section
II.4.2), la température du bain d’huile est choisie de manière à ce que l’huile présente une
viscosité de 80 cSt. Pour cette température, la masse volumique de l’huile est calculée en
supposant une évolution quasi linéaire de la densité avec la température, comme l’énonce
Dallemagne dans les Techniques de l’Ingénieur [23]. Ces pertes sont ensuite comparées
entre elles et avec le modèle sur la Figure II.27. La conclusion principale de cette com-
paraison est que la densité de l’huile joue, elle aussi, un rôle important dans la perte par
barbotage. Le rôle des forces inertielles avait déjà été mis en évidence dans le calcul du
Cm,sat (eq.II.23) en faisant intervenir le nombre de Froude de l’écoulement d’huile. Il est
donc nécessaire de considérer les pertes par traînée des éléments tournants dans un train
épicycloïdal comme dépendant d’effets inertiels et visqueux.
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Figure II.27 – Comparaison de la perte par barbotage entre les huiles 1 et 2 à une viscosité
fixée de 80 cSt dans une configuration sans solaire à 1000 tr/min

II.4.4 Contribution des différents éléments tournants
Grâce aux modèles de prédiction des pertes par barbotage, il peut être intéressant

d’estimer la contribution de chacun des éléments du réducteur. Il a déjà été observé dans
la section II.2.2.3, que les satellites semblaient compter pour une grande partie de la perte
par rapport au porte-satellite et au piégeage. Ainsi le modèle a été utilisé pour déterminer
la perte par barbotage détaillée pour plusieurs conditions opératoires (Tableau II.5). Ces
résultats sont rapportés Figure II.28. Dans toutes ces conditions, il a été considéré que les
critères d’anneau d’huile étaient remplis et les modèles adaptés en conséquence.

Il est intéressant d’observer que les satellites sont une part importante de la perte par
barbotage par rapport au porte-satellite : cela s’explique notamment par leur rotation
propre (les satellites tournent 4 fois plus vite que le porte-satellite) et le fait qu’ils soient
plusieurs à contribuer (3 satellites ici). Par ailleurs la vitesse a un impact bien plus im-
portant sur la perte par barbotage que la température, ce qui avait déjà été remarqué
sur les mesures de la Figure II.25. Il est bon de noter aussi l’influence du volume d’huile
injecté dans le réducteur : l’épaisseur de l’anneau d’huile influe grandement sur la contri-
bution de chacun des éléments mais pas sur le piégeage car les espaces inter-dents sont
tous complètement immergés.
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Figure II.28 – Prédiction des modèles de
pertes par barbotage pour plusieurs condi-
tions opératoires (Tableau II.5)

T°
huile
(℃)

Vitesse
d’en-
trée
(rpm)

Niveau
sta-
tique
(mm)

1 50 1000 0
2 30 1000 0
3 30 500 0
4 30 1000 −18

Tableau II.5 – Conditions opératoires rap-
portées sur la Figure II.28

II.5 Conclusion
A la suite du chapitre I, qui présentait l’intérêt du développement d’un modèle de

perte de puissance par barbotage, le chapitre II présente les travaux sur l’analyse des
pertes de puissance par barbotage. Un banc d’essais spécifique, présenté dans ce chapitre,
a été utilisé tout au long de l’étude :

– Le banc ECAM est un banc modulaire permettant d’isoler les différents composants
tournant.

– Une méthode par soustraction a été utilisée pour isoler les différentes sources de
pertes. Cette méthode impliquait une réflexion particulière sur le comportement des
douilles des satellites vis-à-vis de la perte mesurée. Cette étude a montré que la perte
au sein des douilles des satellites, bien que dépendante du niveau d’huile, n’altérait
pas l’hypothèse de soustraction des pertes à vide.

Une vaste campagne d’essais a été menée avec comme objectif, dans un premier temps,
d’observer le comportement du bain d’huile au sein de la transmission. Le résultat mar-
quant de cette phase est l’établissement, par les forces centrifuges, d’un anneau d’huile. Il
a cependant été relevé que cet anneau ne se formait pas immédiatement. Une investigation
approfondie a donc été menée pour établir un modèle d’apparition de l’anneau d’huile.
Deux critères ont été mis en évidence :

– Le critère de volume critique : celui-ci établit que, quelles que soient les conditions
opératoires, l’anneau d’huile ne peut se former que si un volume d’huile suffisant est
présent au sein de la transmission. Ce volume a été défini comme étant le volume
nécessaire pour que, si l’anneau d’huile était formé, celui-ci toucherait la périphérie
du porte-satellite. Il a été montré expérimentalement que ce critère était acceptable
pour estimer ce volume.
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– Le critère des conditions opératoires : celui-ci se base sur le fait que l’anneau ne se
forme que pour certaines conditions opératoires (vitesse du porte-satellite et tem-
pérature du bain d’huile). Pour prendre en compte ces variations, deux nombres
adimensionnels ont été introduits, les nombres de Reynolds et Froude, et leur varia-
tion a été étudiée. Une corrélation entre leurs variations conjuguées et la formation
de l’anneau a été montrée expérimentalement et a abouti à un critère de formation
de l’anneau en fonction des conditions opératoires.

Une fois ces formules de prédiction développées, l’établissement du modèle de perte
par barbotage se devait de prendre en compte la présence ou non de cet anneau d’huile.
Deux cas ont donc été considérés : lorsque l’anneau d’huile est présent et lorsqu’il ne l’est
pas. La première partie du travail a consisté dans l’étude des pertes par barbotage lorsque
l’anneau était formé.

La modularité permise par le banc ECAM a permis d’isoler la contribution de chacun
des éléments tournants (satellites, porte-satellite et solaire) à la perte par traînée. Ainsi,
deux modèles distincts ont vu le jour :

– Le modèle de perte par traînée du porte-satellite : celui-ci se base sur les travaux
de Mann et Marston [50] sur la perte par traînée d’un cylindre immergé dans un
fluide. La dépendance du couple de traînée en fonction du nombre de Reynolds de
l’écoulement autour du porte-satellite a montré une très bonne concordance avec les
essais sur le banc ECAM.

– Le modèle de perte par traînée des satellites : une fois le modèle de perte du porte-
satellite établi, il était simple d’isoler la contribution des satellites à la perte totale.
Cependant, le mouvement complexe des satellites au sein de la transmission ne per-
mettait pas d’utiliser des travaux de la littérature. Une investigation expérimentale
utilisant le théorème de Vaschy-Buckingham [7] a été menée sur le banc ECAM.
Cette investigation a montré l’intérêt de considérer deux nombres adimensionnés
comme étant influents sur la perte par traînée : les nombres de Reynolds et Froude
de l’écoulement local de l’huile autour des satellites. Le modèle ainsi développé a
été ensuite comparé à des essais sur le banc ECAM et a montré de très bonnes
concordances.

Par ailleurs, il a été remarqué qu’un modèle de perte par traînée du solaire ne pouvait
pas être établi dans cette étude à cause de l’impossibilité d’avoir un anneau d’huile suffi-
samment épais pour atteindre le solaire. Une autre limite évoquée des modèles développés
est que le banc ECAM ne permettait pas de tester plusieurs réducteurs différents pour
mettre en évidence l’influence de la géométrie du réducteur sur la perte par traînée.

Une fois ces différents modèles développés pour la présence de l’anneau d’huile, l’hypo-
thèse a été faite que, lorsque l’anneau d’huile n’était pas formé, les corrélations trouvées
plus hauts, pour les pertes par traînée du porte-satellite et des satellites, étaient toujours
valides et que seule la surface mouillée de chacun des éléments devait être recalculée. Cette
hypothèse s’est avérée juste au regard des essais menés sur le banc ECAM en ajustant à
la fois la surface mouillée, en la calculant avec la forme du bain d’huile, et la contribution
des satellites : dans ce cas, tous les satellites ne sont pas immergés en même temps.

Finalement, une fois un modèle de perte par barbotage bien défini, celui-ci a été mis
à l’épreuve vis-à-vis de nombreux essais menés sur trois huiles présentant des caractéris-
tiques physiques bien distinctes. Ces essais ont, à la fois, permis de conforter la robustesse
du modèle mais aussi de mettre en évidence l’influence plus important de la masse volu-
mique face à la viscosité de l’huile.
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CHAPITRE III

III.1 Introduction
Comme montré dans la section I.5, pour modéliser thermiquement un train d’engre-

nages il est nécessaire de connaître en détails les sources de chaleur de la transmission 1.
Ces sources ont été analysées, pour la plupart, dans le chapitre I mais aussi dans le cha-
pitre II pour le cas des pertes de puissance par barbotage des trains épicycloïdaux. Il s’agit
maintenant de construire le modèle thermique de la transmission, en utilisant la méthode
des réseaux thermiques. Ce chapitre vise donc à présenter en détail la construction d’un
réseau thermique et les hypothèses considérées, sa résolution et les résultats des calculs
appliqués au réducteur épicycloïdal AVERY de Texelis.

Dans une première partie, une courte introduction à la méthode des réseaux thermiques
et sa résolution sera donnée. Dans une deuxième partie, le banc BC6 sera présenté et son
réseau thermique spécifique sera construit avec une présentation détaillée des différentes
résistances du circuit. Enfin, une dernière partie présentera les différents essais menés sur
le banc BC6 et une comparaison avec les simulations données par le réseau thermique sera
établie.

III.2 Construction et résolution du réseau thermique
du réducteur AVERY

La méthode des réseaux thermiques se base sur une analogie électrique/thermique,
comme rapporté dans le Tableau III.1 et la Figure III.1.

Circuit électrique Réseau thermique
Différence de potentiels U = V2 − V1 ∆T = T2 − T1

Flux Courant I Flux de chaleur Q

Lois Loi d’Ohm Loi de Fourier
U = RI ∆T = RthQ

Tableau III.1 – Tableau comparatif de l’analogie électrique/thermique

R
Rth

V1

T1

V2

T2

I
Q

Figure III.1 – Schéma d’annotations d’une résistance électrique/thermique

La valeur de la résistance thermique dépend du type d’échanges qu’elle traduit : convec-
tion naturelle ou forcée, conduction ou rayonnement. Les résistances thermiques suivent
alors les mêmes lois de composition que les résistances électriques :

1. Ici, les pertes de puissances.
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– La résistance équivalente de deux résistances placées en série est la somme de ces
deux résistances,

Rtheq = Rtha +Rthb
(III.1)

– L’inverse de la résistance équivalente de deux résistances placées en parallèle est la
somme des inverses de chacune de ces résistances.

1
Rtheq

= 1
Rtha

+ 1
Rthb

(III.2)

Connaissant cette analogie, il convient ensuite de décomposer le système étudié en élé-
ments supposés isothermes, appelés nœuds du réseau. Ces éléments sont ensuite reliés
entre eux au travers des résistances thermiques. Les pertes mécaniques sont injectées sous
forme de flux de chaleur au niveau où elles sont produites. Les températures calculées
sont les températures de masses des éléments.

Le calcul de l’évolution de ces températures se fait ensuite en appliquant le premier
principe de la thermodynamique à chacun des nœuds du réseau. Ce premier principe se
traduit par l’égalité entre la variation d’énergie interne de l’élément considéré et la somme
des sources de pertes injectées à ce nœud avec l’ensemble des flux de chaleur échangés
avec les nœuds voisins. Cette égalité est traduite dans l’équation (III.3).

Mi ci
dTi
dt

= Qi +
n∑

j=1 & j 6=i

Tj − Ti
Rth (i, j) (III.3)

Avec,

– Mi la masse de l’élément i (kg),
– ci la capacité calorifique massique de l’élément i (J/[kg.K]),
– Qi la puissance thermique injectée à l’élément i (W),
– Ti la température de l’élément i (K),
– Rth (i, j) la résistance thermique reliant les éléments i et j (K/W),
– n le nombre de nœuds dans le réseau thermique.

Par ailleurs, cette équation peut être écrite de la façon suivante :

Mi ci
dTi
dt

= Qi − Ti
n∑

j=1 & j 6=i

1
Rth (i, j) +

n∑
j=1 & j 6=i

Tj
Rth (i, j) (III.4)

En introduisant des termes Sth (i, j), comme proposés par Changenet [16], il est pos-
sible de réécrire l’équation (III.3) comme :{

dT

dt

}
=
[ 1
M c

]
({Q} − [Sth] {T}) (III.5)

Avec,

–
{
dT

dt

}
le vecteur formé par la dérivée des température,

–
[ 1
M c

]
la matrice inverse des inerties thermiques,

– {Q} le vecteur des puissances thermiques en chaque nœud,
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– [Sth] la matrice des termes Sth (i, j) tels que :
Sth (i, j) = − 1

Rth (i, j) si i 6= j

Sth (i, j) =
n∑

k=1 & k 6=i

1
Rth (i, k) sinon

(III.6)

– {T} le vecteur des températures

La résolution de ce système de n équations différentielles revient à un système où
la dérivée de chaque température par rapport au temps est fonction des températures
et où les conditions initiales sont connues (les températures sont imposées à t = 0). Ce
problème revient alors un problème de Cauchy, en notant T ′ la dérivée de la température
par rapport au temps :

T ′ = f (t, T (t)) et T (t0) = T0

. Ce problème est résolu numériquement par des méthodes de type Runge-Kutta ou Adams
[6].

Un schéma résumant le fonctionnement de l’algorithme de résolution est donné sur
la Figure III.2. En un nœud, seule la température ou la puissance thermique injectée est
connue 2. Ainsi les nœuds à température fixe, mais dont les échanges avec leurs voisins
ne sont pas connus, sont appelés nœuds limites du réseau. C’est au travers de ces nœuds
limites que la chaleur est évacuée du réseau thermique. Physiquement, ces nœuds peuvent
être l’environnement extérieur à la transmission ou encore l’injection d’huile.

Dans le cas du régime permanent, le terme dTi
dt

s’annule et l’équation (III.5) devient
alors :

{Q} − [Sth] {T} = 0 (III.7)
Dans le cas où il n’y a qu’un seul nœud limite, le flux de chaleur évacué par ce nœud

est comme :
Q1 = −

n∑
j=2

Qj (III.8)

Dans ce cas, la résolution se résume à une simple inversion de matrice.

2. La puissance thermique injectée peut être nulle en un nœud.
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DÉBUT

Définition des données d’entrée
Choix de la durée de la simulation tmax

t = 0

Initialisation des températures de chaque noeud

Calcul des résistances indépendantes de la température
(conduction)

Calcul des propriétés physiques de l’huile au temps t

Calcul des pertes de puissances au temps t

Calcul des résistances dépendantes de la température
(convection, rayonnement) au temps t

Intégration numérique sur un pas de temps ∆t
Calcul des températures au temps t + ∆t

t = t + ∆t

FIN

Tant que
t < tmax

Figure III.2 – Résumé de l’algorithme de résolution d’un réseau thermique pour un temps
de simulation de tmax et un pas d’intégration ∆t
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III.3 Réseau thermique du banc industriel BC6
L’application d’une telle méthode à un réducteur industriel a été menée sur le réducteur

AVERY de la société Texelis. Cependant, il est aussi nécessaire de prendre en compte le
banc d’essais sur lequel le réducteur est monté.

III.3.1 Le réducteur AVERY et le banc BC6
Tout d’abord une présentation complète du réducteur AVERY sera faite, suivie par

une description du banc d’essais et des moyens de mesures.

III.3.1.1 Le réducteur industriel AVERY

Le réducteur industriel considéré est un train épicycloïdal à 4 satellites de la société
Texelis. Un plan en coupe de ce réducteur est donné sur la Figure III.3. Ce genre de
réducteur a été conçu pour transmettre de forts couples (jusqu’à 2100 N.m de couple
résistant en sortie) pour des vitesses de rotation modérées (jusqu’à 2000 tr/min en entrée).

Ce réducteur présente un fonctionnement particulier puisque les carters sont mobiles.
Les seules pièces fixes du système sont la fusée (en bleu sur la Figure III.3) ainsi que
le porte-couronne sur lequel est montée la couronne (en jaune sur la Figure III.3). L’en-
traînement se fait par un moteur électrique sur l’arbre d’entrée maintenu droit par un
roulement à aiguilles entre lui et la fusée. L’arbre d’entrée est lié au solaire par une can-
nelure. Le solaire 3 entraîne ensuite les satellites. Les satellites sont montés sur une paire
de roulements à rouleaux. La couronne étant fixe, portée par le porte-couronne fixé sur la
fusée immobile, le porte-satellite se met alors en mouvement. Le porte-satellite est, quant
à lui, accroché par des boulons au porte-moyeu qui entre en rotation. Le porte-moyeu est
porté par deux roulements coniques dont la bague intérieure est collée sur la fusée. Le
bain d’huile est principalement délimité par le porte-moyeu, la face verticale du porte-
satellite ainsi que les deux joints au niveau de la fusée et du roulement à aiguilles. Dans
la suite, il est considéré que la majorité du bain d’huile est situé entre la face verticale
du porte-satellite, le porte-moyeu et le premier roulement conique. Ces deux roulements
sont pré-contraints par une cale poussant sur les bagues intérieures. Dans la suite du ma-
nuscrit, le roulement le plus proche du bain d’huile est nommé Roulement S1 et l’autre
Roulement S2.

Toutes les dentures de ce réducteur sont droites et leurs caractéristiques géométriques
sont données dans le Tableau III.2. Le rapport de réduction totale de ce réducteur est de
5,36.

Solaire Satellite Couronne
Module (mm) 2,75

Angle de pression (°) 22,5
Entraxe (mm) 70

Nombre de dents (-) 83 19 32
Diamètre primitif (mm) 228,25 52,25 88

Tableau III.2 – Caractéristiques géométriques des dentures du réducteur AVERY

3. Parfois aussi appelé planétaire.
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Fusée
Porte-moyeu
Porte-satellite
Couronne

Figure III.3 – Description du réducteur AVERY

Points de mesure
de température

Figure III.4 – Plan en coupe du réducteur AVERY et positions des capteurs de tempéra-
ture
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III.3.1.2 Le banc de fonctionnement à vide BC6

Ce réducteur a été monté sur un banc d’essais nommé BC6 dont une photo du montage
complet est donnée sur la Figure III.5a. Ce banc comprend le réducteur entraîné par
un moteur électrique. Un accouplement limiteur de couple a été ajouté pour prévenir
tout dysfonctionnement moteur sur le réducteur. La vitesse de rotation du moteur est
commandée et mesurée et le couple résistant sur l’arbre d’entrée est mesuré à l’aide d’un
couplemètre (plage de mesure [0 – 2] kN, précision de 0,1 %). Ce montage est montré sur
la Figure III.5b. Plusieurs prises de température sont effectuées à l’aide de thermocouples
type K, les positions exactes de ceux-ci sont reportées par des points rouges sur la Figure
III.4 :

– Les prises de températures sur le porte-satellite sont faites grâce à un dispositif
de mesure télémétrique par Bluetooth. Ce dispositif est accroché au porte-satellite
mobile. Les deux thermocouples sont, quant à eux, collés.

– Les thermocouples donnant les températures des bagues intérieures, de la zone inter-
roulement et du bain sont amenés au travers d’un conduit percé spécialement dans
la fusée.

Durant tous les essais, la température ambiante de la cellule d’essais est mesurée. La
face avant du porte-satellite a été modifiée pour pouvoir observer le flux à l’intérieur du
réducteur, comme illustré sur la Figure III.6.

Il est important de noter que ce banc ne permet de charger le réducteur et celui-
ci fonctionne donc sans charges (par convention, il sera noté dans les développements
qui suivent "fonctionnement à vide" pour désigner ce fonctionnement sans charges. Cette
appellation ne fait nullement référence à une quelconque absence du bain d’huile). Ce
fonctionnement permet d’observer uniquement les pertes indépendantes de la charge dans
le réducteur et notamment les pertes par barbotage et au sein des différents roulements.
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Réducteur
AVERY

Bâti

Moteur
électrique

Entrée des
thermocouples

Dispositif télémétrique
prise de température
sur le porte-satellite

(a) Vue globale

Couplemètre

Capteur de
vitesse

Accouplement et
limiteur de couple

(b) Vue de l’arbre d’entrée

Figure III.5 – Photos du banc d’essais BC6
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Figure III.6 – Vue de face du porte-satellite ajouré

III.3.2 Le réseau thermique du banc BC6
Cette section a pour but de présenter le réseau thermique relatif au banc BC6 sur

lequel est monté le réducteur AVERY. Les différentes résistances sont expliquées, ainsi
que les hypothèses associées.

III.3.2.1 Schéma et nœuds

Un schéma du réseau thermique complet du banc BC6 est donné sur la Figure III.8
ainsi qu’une liste des nœuds dans le Tableau III.3. Par extension, tous les éléments portant
l’appellation S1 ou S2 se trouvent au niveau du roulement S1 ou S2.

Le système a été décomposé en 29 éléments. Le bain d’huile est considéré comme
un seul noeud isotherme vu le brassage qu’il subit. Les carters ont été décomposés en
plusieurs éléments pour tenir compte des gradients de températures éventuels :

– Le porte-moyeu (éléments 3 et 7) a été décomposé en deux éléments pour tenir
compte de la présence des deux roulements coniques. En effet, ces deux roulements
étant sources de chaleur (à cause des pertes hydrodynamiques et de la pré-charge
axiale qui leur est appliquée), la création d’un gradient au travers du porte-moyeu
entre les roulements S1 et S2 est possible. Les deux éléments composant le porte-
moyeu sont alors reliés par une résistance de conduction axiale. La longueur de
conduction est prise égale à la distance séparant les deux bagues extérieures des
roulements S1 et S2.

– La fusée (éléments 4 et 5), comme le porte-moyeu, a été décomposée en deux élé-
ments pour les mêmes raisons que le porte-moyeu : un gradient de température
sur la fusée, entre les bagues intérieures des roulements S1 et S2, est possible. Par
ailleurs, la présence d’une ailette imposante (schématisée sur la Figure III.9) en sor-
tie de la fusée et le bain d’huile à l’autre extrémité imposent un échange de chaleur
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avec l’environnement et une source de chaleur tels qu’il est difficile de considérer la
fusée entière comme isotherme. Une résistance de conduction est alors placée avec
une longueur de conduction égale à la distance entre les deux bagues intérieures des
deux roulements S1 et S2.

– L’arbre d’entrée est, quant à lui, décomposé en trois éléments (éléments 15, 16 et
17). D’une part, l’arbre d’entrée et le solaire sont liés par une cannelure, il est donc
nécessaire de considérer un élément (ici le 17) comme étant en contact avec le solaire.
D’autre part, un roulement à aiguilles est aussi source de chaleur à l’autre extrémité
de cet arbre (au niveau de l’élément 16). L’élément 15 est, par ailleurs, créé pour
prendre en compte la possibilité d’un gradient de température le long de l’arbre
d’entrée. Un schéma représentatif de ces 3 nœuds est donné sur la Figure III.7, page
78.

– Le porte-satellite comporte, lui aussi, deux éléments (éléments 18 et 19). Cette
décomposition est relativement évidente car une partie du porte-satellite repose di-
rectement et entièrement dans le bain d’huile tandis qu’une autre donne directement
sur l’extérieur. Le gradient de température se fait donc dans l’épaisseur de la partie
externe du porte-satellite vers sa partie interne.
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Numéro Nom du nœud
1 Environnement (air ambiant)
2 Bain d’huile
3 Porte-moyeu S1
4 Fusée S1
5 Fusée S2
6 Porte-couronne
7 Porte-moyeu S2
8 Roulement S1
9 Roulement S2

10, 11, 12, 13 Roulements des satellites
14 Roulement à aiguilles
15 Arbre d’entrée S1
16 Arbre d’entrée S2
17 Arbre d’entrée solaire
18 Porte-satellite (partie interne)
19 Porte-satellite (partie externe)

20, 21, 22, 23 Arbres des satellites
24 Solaire

25, 26, 27, 28 Satellites
29 Couronne

Tableau III.3 – Liste des nœuds du réseau thermique du banc BC6

S1 S2

14

1517 16

4 5

Figure III.7 – Schéma de la disposition des nœuds au niveau de l’arbre d’entrée et de la
fusée
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1

3 7 6 4 5

2

8

9

24

17 15 16

14

10,11
12,13

20,21,22,23

18 19

25,26,27,28

29

Conduction
radiale ou axiale

Convection et
rayonnement
avec l’environnement

Convection
avec l’huile

Perte de
puissance

Figure III.8 – Schéma du réseau thermique du réducteur AVERY monté sur le banc BC6
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III.3.2.2 Pertes de puissance au sein du réseau thermique

Au sein du réseau thermique, différentes sources de chaleur doivent être ajoutées.
Celles-ci correspondent aux pertes de puissance au sein du réducteur. Les sources de
pertes ont été énumérées dans le chapitre I ainsi que les différents modèles de prédiction
de la littérature. A ces modèles s’ajoutent ceux développés dans le chapitre II pour les
pertes par barbotage.

Les sources de pertes sont ajoutées à des nœuds spécifiques du circuit correspondant
à la nature de la perte en question :

– Les pertes au sein des roulements : celles-ci sont injectées sur les nœuds 8 et 9
(roulements coniques), 14 (roulement à aiguilles), 10, 11, 12 et 13 (roulements des
satellites). Le calcul se fait grâce aux formules de Harris [34], présentées dans le
chapitre I.

– Les pertes par traînée : celles-ci sont injectées directement sur le nœud 2 (bain
d’huile) et calculées par les formules développées dans le chapitre II.

– Les pertes par piégeage : elles sont ajoutées également sur le noeud 2 (bain d’huile).
Le calcul se fait par la formule de Mauz [55], présentée dans le chapitre I.

Deux joints sont présents dans le système pour assurer l’étanchéité : entre la fusée
et le porte-moyeu et entre l’arbre d’entrée et la fusée. Les pertes aux joints ne sont ici,
pourtant, pas prises en compte pour plusieurs raisons :

– En se basant sur des formules classiques de calcul de la perte de puissance dans des
joints d’étanchéité d’arbre [1], la valeur de perte totale n’excède pas la dizaine de
watts. Ceci s’explique par la faible vitesse du porte-moyeu sur lequel l’un des joints
est monté et le faible diamètre de celui monté sur l’arbre d’entrée.

– Par ailleurs, ces deux joints sont proches des frontières du système considéré. Cela
implique que ces deux sources de chaleur doivent être conséquentes pour avoir un
impact sur la thermique du réducteur et des éléments tournants. Ici, ce n’est pas le
cas comme évoqué au dessus.

III.3.2.3 Résistances thermiques et échange de chaleur

Les différentes formules pour calculer les résistances thermiques du réseau sont dé-
taillées dans l’Annexe B.

III.3.2.3.1 Les échanges avec l’environnement
Les échanges avec l’environnement sont primordiaux pour évacuer la chaleur du ré-

ducteur. Deux types d’échanges ont lieu simultanément : un échange par rayonnement
de chaleur ainsi qu’un échange convectif. Ces échanges convectifs peuvent être de deux
types :

– Convection naturelle : c’est le cas lorsque le réducteur est à l’arrêt. Il a été calculé que
la quantité d’énergie évacuée par convection est alors du même ordre de grandeur
que celle évacuée par rayonnement.

– Convection forcée : c’est, cette fois-ci, le cas lorsque le réducteur tourne (ici le carter
est le porte-moyeu qui est mis en mouvement par le porte-satellite). En revanche,
dans ce cas, la quantité d’énergie évacuée est bien plus importante que celle évacuée
par rayonnement.
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Ces deux échanges sont en parallèles, la résistance totale, notée R1 se calcule donc
grâce à la formule de composition de l’équation (III.2) :

1
R1

= 1
Rray

+ 1
Rconv

(III.9)

Les résistances du réseau de ce type sont les résistances R (1, 3), R (1, 5), R (1, 7) et
R (1, 19).

Les résistances de rayonnement sont basées sur une linéarisation de la loi de Stefan-
Boltzmann. Il a été démontré [37] alors que la résistance de rayonnement pouvait être
calculée selon l’équation (III.10).

Rray = 1
hray S

(III.10)

Avec,

– S la surface d’échange de la paroi du carter (m2),
– hray le coefficient d’échange par rayonnement (W/[m2.K]), calculé comme :

hray = ε σ
(
Tc

2 + Tair
2
)

(Tc + Tair) (III.11)

Avec,

– ε l’émissivité du matériau de la paroi de carter (-),
– σ la constante de Stefan-Boltzmann (= 5,67× 10−8 W/[m2.K4]),
– Tc la température de la paroi du carter (K),
– Tair la température des parois du local avec lesquelles les carters échangent par
rayonnement, qui sont supposées à la température de l’air ambiant (K)

En parallèle, la quantité de chaleur échangée par convection (naturelle comme forcée)
peut être quantifiée au travers de la loi de Newton, rapportée dans l’équation (III.12).

Q = hconv S∆T (III.12)
Avec,

– hconv le coefficient d’échange convectif (W/[m2.K]),
– S la surface d’échange de la paroi de carter 4 (m2),
– ∆T l’écart de température entre la paroi et le fluide (K)

En reprenant la relation énoncée dans le Tableau III.1, il est aisé d’en déduire l’ex-
pression de la résistance thermique de convection, rapportée dans l’équation (III.13) 5.

Rconv = 1
hconv S

(III.13)

Une fois cette relation établie, l’estimation de l’échange convectif se fait en calculant
le nombre adimensionnel de Nusselt Nu, représentant le rapport entre les transferts ther-
miques convectifs et conductifs dans le fluide. L’expression de la résistance prend alors la
forme de l’équation (III.14).

4. On considère qu’elle est la même dans le cas du rayonnement et de la convection.
5. Il est d’ailleurs intéressant de relever que la forme de cette résistance est très similaire à celle de la

résistance de rayonnement, bien que les phénomènes soient indépendants.
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Rth = L

Nuk

1
S

(III.14)

Avec,

– Nu le nombre adimensionnel de Nusselt (-),
– L la grandeur caractéristique de l’échange convectif (m),
– k la conductivité thermique du fluide (W/[m.K])

Ainsi, il est possible d’estimer la résistance thermique pour tout type d’échange convec-
tif entre un solide et un fluide : seule l’expression du nombre de Nusselt diffèrera selon la
géométrie de la paroi, le type d’écoulement (convection naturelle ou forcée) et le type de
fluide en jeu (liquide ou gaz).

Les éléments 3 et 7 du réseau ayant des formes cylindriques, l’échange convectif est
modélisé par des lois empiriques d’échange entre un cylindre horizontal en rotation et de
l’air [16]. Les formules utilisées pour estimer les nombres de Nusselt correspondants sont
données dans la partie B.1.2 de l’Annexe B. L’élément 19 présente, lui aussi, une forme
cylindrique suivie d’une plaque verticale en rotation dans l’air. Pour tous ces éléments, il
sera important de distinguer le cas où le réducteur est en rotation, on utilisera alors une
résistance de convection forcée, et où le réducteur est à l’arrêt, dans ce cas une expression
de convection naturelle est utilisée.

Ainsi, les résistances R (1, 3), R (1, 7) et R (1, 19) peuvent être calculées.
Le cas de l’élément 5 est plus complexe car l’échange n’est pas directement convec-

tif comme pour les cas précédents. Il s’agit d’une conduction d’abord au travers de la
fusée puis au travers du disque de montage, comme illustré sur le schéma III.9. Pour
modéliser ce phénomène, une résistance d’ailette est utilisée pour relier l’élément 5, sa
formule est donnée dans l’équation (III.15). Comme dans le cas des éléments 3, 7 et 19,
on distinguera le cas où le réducteur est en rotation ou non (convection forcée ou naturelle
respectivement).

Rconv ailette = 1
(hconv + hray) ηail S

(III.15)

Avec,

– hconv le coefficient d’échange par convection de l’ailette (W/[m2.K]). Etant une paroi
verticale, une loi d’échange entre l’air et une paroi verticale est utilisée [37],

– hray le coefficient d’échange par rayonnement comme calculé par l’équation (III.11)
(W/[m2.K]),

– S la surface totale d’échange de l’ailette (m2),
– ηail l’efficacité de l’ailette (-)

La modélisation de l’ailette passe donc par le calcul de son efficacité. Ici l’ailette possède
une forme de disque, seulement aucune formule analytique ne donne un calcul explicite
de l’efficacité d’une ailette qui n’est pas droite. Dans ce cas, il est possible d’utiliser des
abaques [37] permettant de trouver l’efficacité de l’ailette en fonction d’un certain nombre
de facteurs donnés dans l’équation (III.16).

ηail = f

Lc3/2

√
hconv
k Am

 (III.16)

Avec,
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Conduction
Convection

Porte-moyeu

Fusée

t

e

Figure III.9 – Schéma illustrant le phénomène d’ailette appliqué au réducteur AVERY
monté sur le banc BC6

– k la conductivité thermique du matériau constituant l’ailette (W/[m2.K]),
– hconv le coefficient de convection associé à l’échange entre le carter et l’air (W/[m2.K]),
– Am la surface profilée de l’ailette comme schématisée Figure III.10 (m2),
– Lc la longueur corrigée de l’ailette comme schématisée Figure III.10 (m)

Une fois ces paramètres connus, il faut se reporter à l’abaque tracé sur la Figure
III.11, tiré de Holman [37]. Celui-ci donne la dépendance de l’efficacité de l’ailette en

fonction du facteur Lc
3/2

√
h

k Am
et du rapport r2c

r1
. Lorsque ce rapport n’est pas entier,

une régression linéaire est faite entre les deux entiers proches. Dans le cas étudié ici, ce
rapport est égal à r2c

r1
= 2,3. Il est alors possible de déduire l’efficacité de l’ailette au

fur et à mesure de la simulation et ainsi calculer la résistance thermique d’échange entre
l’ailette et l’environnement. Grâce à cette modélisation, la résistance R (1, 5) est calculée.
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r2

L r1

t

L = r2 − r1

Lc = L+
t

2
r2c = r1 + Lc

Am = t Lc

Figure III.10 – Schéma d’annotation de l’équation (III.16)

0 0.5 1 1.5 2 2.5 3
0

0.2

0.4

0.6

0.8

1
r2c
r1

= 1

2

3

4

5

Lc

3/2

√
hconv
k Am

E
ffi

ca
ci

té
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Figure III.11 – Abaque permettant de trouver l’efficacité d’une ailette cylindrique, tiré de
Holman [37]
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III.3.2.3.2 Les échanges par conduction au sein du réducteur
Pour traduire la diffusion de chaleur au sein des solides, des résistances de conduction

sont utilisées au sein du réseau.
Lorsque le flux de chaleur traverse une section constante, comme dans le cas de

l’échange entre 3 et 7 ou bien entre 15, 16 et 17, une résistance de conduction axiale
est appliquée. De même, son expression est développée dans la partie B.3 de l’Annexe
B. Elle n’implique ici pas d’échanges en parallèle ou en série et s’écrit donc simplement
comme :

R2 = Rcond axiale (III.17)
Il est alors possible de calculer les résistances R (4, 6), R (4, 5), R (3, 7), R (6, 29),

R (15, 16), R (15, 17), R (17, 24) et R (18, 19).

Les résistances sont, par ailleurs, importantes pour traduire la diffusion de la chaleur
au travers des bagues intérieures et extérieures. Pour cela, des résistances de conduction
radiale [16] sont utilisées, détaillées dans la partie B.3 de l’Annexe B. En revanche, dans
le cas des bagues des roulements, elles ne sont pas seules. En effet, le flux de chaleur
traverse, d’abord la bague, puis, à la fois des contacts métal-métal mais aussi des fines
lames d’air qui séparent les surfaces. Une résistance particulière dite de contact est alors
utilisée [16, 37]. Cette résistance s’ajoute alors en série avec la résistance de conduction
radiale évoquée précédemment en utilisant la loi de composition donnée dans l’équation
(III.1) :

R3 = Rcontact +Rcond radiale (III.18)
Ainsi, il est possible de calculer les résistances R (3, 8), R (4, 8), R (7, 9), R (5, 9),

R (10, 25), R (10, 20), R (11, 26), R (11, 21), R (12, 27), R (12, 22), R (13, 28), R (13, 23),
R (14, 5), R (14, 16), R (18, 20), R (18, 21), R (18, 22) et R (18, 23).

III.3.2.3.3 Les échanges dans l’huile
La lubrification par barbotage impose de prendre en compte les échanges de chaleur

dans l’huile par convection des éléments tournants. Cependant, comme évoqué dans la
section II.3.2, la formation ou non de l’anneau d’huile implique que tous les éléments ne
baignent pas de la même façon dans le bain d’huile. Ainsi, comme dans le cas de la perte
par barbotage, il est nécessaire de considérer deux cas : le cas où l’anneau d’huile est
formé et celui où il ne l’est pas.

Quel que soit le statut de l’anneau, les éléments tournants sont modélisés comme des
cylindres en rotation dans l’huile. Dans le cas des roues dentées, deux surfaces d’échange
sont dissociées : la périphérie et le flanc des cylindres. A noter que dans le cas de la cou-
ronne, qui est immobile ici, celle-ci est traitée comme les autres dentures. Il est considéré
que, localement, le mouvement de rotation des satellites met en mouvement l’huile et
permet un échange par convection forcée entre la couronne et l’huile. Les lois empiriques
caractérisant ces échanges sont données dans la partie B.2 de l’Annexe B. Il reste, cepen-
dant, à caractériser la surface d’échange de chacun des éléments.

Par ailleurs, un autre échange existe entre les pignons et l’huile. Il a lieu lors de la
projection du film d’huile déposé en surface des dents par effets centrifuges. Ainsi, une
partie de la chaleur de la roue est captée par ce film d’huile qui est ensuite évacué dans
le bain. Une photo de ce phénomène, tirée de [16], est donnée sur la Figure III.12. Ce
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phénomène de transfert de chaleur a été mis en évidence par Blok [10]. Le calcul détaillé
de cette résistance est développée dans la partie B.2 de l’Annexe B. Ces résistances sont
ajoutées en parallèle des résistances de convection présentées plus tôt.

Figure III.12 – Photo illustrant le phénomène de projection d’une roue, tirée de Changenet
[16]

Pour les pignons du réducteur, il est donc possible de calculer les résistances thermiques
en utilisant la composition en parallèle (III.2) :

1
R4

= 1
Rconv

+ 1
Rproj

(III.19)

Avec,
1

Rconv

= 1
Rconv peripherie

+ 1
Rconv flanc

(III.20)

Cas où l’anneau est formé
Dans ce cas, l’anneau est considéré comme complètement formé. Comme dans la sec-

tion II.3.2, l’épaisseur d’anneau d’huile est calculée et la surface mouillée de chacun des
éléments peut être déduite :

– Comme évoqué plus haut, la couronne est considérée comme entièrement immergée
dans l’huile. La vitesse de rotation des satellites est utilisée pour caractériser la
convection forcée entre la couronne et l’huile. Cependant, le phénomène de projection
n’existe pas puisque la couronne est immobile.

– Le solaire ayant un diamètre primitif bien inférieur à celui des satellites, l’anneau
d’huile l’atteint difficilement. Ainsi, le seul échange entre le solaire et l’huile est la
projection d’huile. L’angle de projection retenu est un angle réduit permettant de
traduire le fait que l’huile projetée par les satellites arrive directement sur lui.

– Concernant le porte-satellite, celui-ci est divisé en deux éléments : la partie interne
et externe. Le calcul de la surface immergée de la partie externe se fait de manière
simple :

• Le disque de la partie externe échange au travers de la surface formée par
l’anneau d’huile :

Sflancechange = π
[
Rext
PS

2 −
(
Rext
PS − h

)2
]

(III.21)

Avec, h l’épaisseur de l’anneau.
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• la périphérie de la partie externe est considérée, comme la couronne, complè-
tement immergée. Alors :

Speriphechange = 2π Rext
PS l

ext
PS (III.22)

Avec, lextPS la longueur de la partie cylindrique de la partie externe.

Pour ce qui est de la partie interne (correspondante à la partie verte à l’intérieur du
réducteur sur la Figure III.3), elle est considérée comme complètement immergée
dans l’huile quel que soit l’épaisseur de l’anneau. Cette hypothèse, simplificatrice,
découle directement de sa géométrie et ses petites dimensions : la prise en compte de
l’épaisseur de l’anneau d’huile fait varier une valeur de surface d’échange déjà faible
vis-à-vis des autres surfaces d’échanges de l’huile. Il n’a donc pas semblé nécessaire
de rajouter cette complexité pour modéliser correctement l’ensemble du système.

– Pour les satellites, la surface immergée du flanc et de la périphérie est calculée grâce
à la même équation (II.13) que pour la perte par barbotage. Quant aux échanges
par projection, l’angle est donné par le demi-arc non immergé du satellite (comme
illustré sur la Figure III.13).

Cas où l’anneau n’est pas formé
Dans ce cas, comme pour le cas du barbotage, l’analyse n’est pas aussi simple que

lorsque l’anneau est formé. Plusieurs problèmes se posent :

– La forme du bain d’huile est difficilement prédictible, comme évoqué dans la section
II.3.3.

– Les satellites ne sont pas constamment immergés dans le bain d’huile.

L’hypothèse qui a été émise alors est de considérer les échanges comme si le bain
d’huile n’était pas déformé sauf pour le cas de la projection où tout est calculé comme si
l’anneau d’huile existait (un anneau très fin). Cette dernière hypothèse découle du fait que
les satellites ne sont que périodiquement immergés, il est donc nécessaire de prendre en
compte que les satellites projettent une grande quantité d’huile sur une certaine période
de temps avant de ne plus en projeter du tout. Cette solution a semblé un bon compromis.

La modélisation se fait alors comme suit :

– La couronne est considérée partiellement immergée selon la forme du bain d’huile
statique.

– De même, pour le porte-satellite :

– Sa partie externe échange avec le bain d’huile avec une surface d’échange
calculée à partir du bain d’huile statique. Sa partie verticale échange donc
avec un segment de disque, la surface d’échange peut donc se calculer comme :

SPS vertechange =
(
δ − 1

2 sin δ
)
Rext
PS

2 (III.23)

Avec,

δ = 2 arccos
(

1− hstat
Rext
PS

)
(III.24)

– Sa partie interne est, quant à elle et comme dans le cas où l’anneau est formé,
considérée comme complètement immergée pour les mêmes raisons que lorsque
l’anneau est formé.
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Echange de chaleur
par convection

Echange de chaleur
par projection

Frontière de
l’anneau s’il
existait

(a) Anneau formé (b) Anneau non formé

Figure III.13 – Schéma récapitulatif des échanges des pignons avec l’huile selon la forma-
tion ou non de l’anneau

– Ainsi, pour modéliser les échanges convectifs entre les satellites et le bain d’huile, il
est nécessaire de considérer un nombre de satellites immergés moyen. Une façon de
calculer ce nombre a déjà été donné dans la section II.3.3, cependant ici il est difficile
d’observer de manière précise la déformation du bain. Ainsi, le nombre moyen de
satellites immergés est calculé à partir, encore une fois, de la forme du bain d’huile
non déformé. Il est possible d’écrire, en prenant λ′ le nombre moyen de satellites
immergés :

Smoyennesat = Stotalesat

λ′

Avec Stotalesat , la surface d’échange d’un satellite totalement immergé.

Par cette méthode, il est possible de calculer les résistancesR (2, 24),R (2, 25),R (2, 26),
R (2, 27), R (2, 28) et R (2, 29).

Les autres éléments échangeant avec le bain d’huile
Certains autres éléments tournants échangent aussi avec l’huile. Parmi ces éléments,

on trouve tous les roulements des satellites (nœuds 10, 11, 12, 13) ainsi que les deux
roulements coniques (nœuds 8 et 9). Ces échanges sont d’autant plus importants que ces
éléments sont sources de chaleur. Bien que la majeure partie de la chaleur des roulements
soit évacuée par conduction au travers des bagues dans les arbres et le carter, il est néces-
saire de prendre en compte les échanges convectifs de ceux-ci avec l’huile lorsqu’ils sont
immergés. On utilise dans ce cas une résistance thermique prenant en compte les éléments
roulants et la géométrie particulière des roulements [16]. Cette formule est développée dans
la partie B.2 de l’Annexe B. Alors la résistance thermique vaut simplement :

R5 = Rconv roulement (III.25)

Il est donc possible de calculer les résistances R (2, 8), R (2, 9), R (2, 10), R (2, 11),
R (2, 12) et R (2, 13).

L’arbre d’entrée est lui aussi plongé dans l’huile, tous les éléments le composant sont
considérés comme des cylindres tournants immergés, excepté l’élément 17 qui est considéré
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comme la zone de jonction entre l’arbre d’entrée et le solaire (en réalité cette liaison est
faite par des cannelures). La même corrélation que pour la périphérie des satellites est
utilisée.

Dans ce cas, il est donc possible de calculer les résistances R (2, 15) et R (2, 16).

L’huile échange aussi de la chaleur avec les carters du réducteur. Ces carters étant
mobiles, les mêmes corrélations peuvent être utilisées que dans le cas de la périphérie des
pignons tournants. Dans le cas de la fusée, l’hypothèse est que, l’huile étant en rotation
en raison du mouvement centrifuge du réducteur, il est raisonnable d’assimiler la fusée à
un cylindre en rotation dans l’huile. Il n’y a pas de phénomène de projection comme dans
le cas des pignons, il est alors possible d’écrire simplement :

R6 = Rconv carter (III.26)

Dans ce cas, il est donc possible de calculer les résistances R (2, 3), R (2, 7), R (2, 4),
R (2, 5), R (2, 18) et R (2, 19).

Enfin, le porte-couronne est une pièce immobile que l’huile traverse de part en part.
La corrélation utilisée prend en compte ce particularité et est décrite en Annexe B. Il est
alors possible de calculer la résistance R (2, 6).

III.4 Essais sur banc BC6
Une fois le réseau thermique construit il est nécessaire de comparer les grandeurs

calculées à des essais menés sur le banc BC6. Ces essais se composent de deux parties :
une partie où le réducteur est en rotation à différentes vitesses de rotation et différents
niveaux d’huile et une autre où celui-ci refroidit à l’arrêt. Cette deuxième partie permet
de vérifier que les échanges de chaleur entre le réducteur et l’environnement sont bien
quantifiés. Bien que la nature de l’échange ne soit pas la même, plusieurs travaux ont
bien démontré la robustesse des relations utilisées [29,61]. Cependant il est important de
vérifier que les frontières du modèle sont bien estimées : le modèle thermique, ici, est une
simplification d’une partie seulement du banc d’essais. Rien n’indique a priori que les
frontières choisies soient suffisamment étendues.

Les conditions limites du modèle sont les suivantes :

– Une température d’environnement connue (pas nécessairement constante cepen-
dant),

– Un échange adiabatique entre la fusée et son support et le bâti sur lequel est monté
le banc,

– Un échange adiabatique entre l’arbre d’entrée et sa partie amont.

Si la phase de refroidissement est bien simulée par le réseau thermique alors il est
possible de conclure sur la qualité des conditions limites et des frontières choisies.

III.4.1 Protocole d’essais
Les essais sur le banc ont été menés avec un réducteur AVERY comme présenté dans

la partie III.3.1. Plusieurs conditions opératoires ont été imposées sur le banc et sont
rapportées dans le Tableau III.4.
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Vitesse d’entrée
(tr/min)

Huile (cf. Tableau
II.2)

Niveau d’huile (en
mm à l’axe)

[0 ; 500 ; 1000 ;
1500 ; 2000]

Huile n°2 [+37 ; +30 ; 0 ;
-15]

Tableau III.4 – Tableau récapitulatif des conditions opératoires pour les essais menés sur
le banc BC6

Pour chaque volume d’huile donné dans le Tableau III.4, le réducteur est démarré, à
température ambiante, à la vitesse basse de 500 tr/min pendant 2 h puis la vitesse est
augmentée à 1000 tr/min pendant 2 h et ainsi de suite jusqu’à la vitesse maximale de
2000 tr/min. Durant toute cette phase, la vitesse, le couple et les températures sont me-
surés. Une fois cette phase de chauffage terminée, le réducteur est arrêté et la température
est mesurée durant la phase de refroidissement durant une dizaine d’heures. Les mêmes
températures continuent d’être mesurées.

III.4.2 Phase de refroidissement
Comme évoqué en introduction de cette section, la phase de refroidissement permet

de constater si les échanges entre le milieu environnant et le réducteur sont bien estimés.
Ces échanges sont primordiaux puisqu’ils sont les seuls permettant d’évacuer la chaleur
générée au sein d’AVERY.

Ainsi, le réseau thermique est testé vis-à-vis des phases de refroidissement enregistrées
au cours des essais sur BC6. La comparaison de la réponse de quatre éléments est donnée
Figure III.15.

Por
te

-m
oy

eu
S1

Por
te

-m
oy

eu
S2

Fu
sé
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Figure III.14 – Diagramme de contribution à l’évacuation de la chaleur des éléments
échangeant avec l’extérieur, adimensionné à la contribution totale. Contributions relevées
au temps de refroidissement t = 300 s

Au vu des résultats présentés sur la Figure III.15, la simulation semble bien estimer
les échanges par convection naturelle entre le réducteur et son milieu. Il est aussi possible
de quantifier la quantité de chaleur qui est évacuée par chacun des éléments du réducteur
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Figure III.15 – Comparaison entre la réponse numérique en refroidissement du réseau
thermique et les mesures sur banc pour un niveau de 30 mm
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vers le milieu environnant. Ces flux de chaleur (adimensionnés par rapport au flux de
chaleur total échangé avec l’extérieur) sont donnés Figure III.14.

Il est ainsi possible d’observer que la majeure partie de la chaleur est évacuée au travers
de la fusée et de son ailette. Le flux de chaleur qui avait été produit au sein du bain d’huile
est donc évacué en partie par le porte-satellite mais aussi et surtout au travers de la fusée
vers l’ailette.

III.4.3 Phase de chauffage
Une fois le refroidissement vérifié, il est alors possible de simuler le chauffage du réduc-

teur AVERY monté sur le banc BC6. Dans un premier temps, le choix de la répartition
des pertes de puissances dans le réseau thermique sera développé, suivi par des remarques
sur la mesure de couple faite sur le banc BC6. Pour terminer, des résultats de comparaison
entre les réponses données par le réseau thermique et celles mesurées sur le banc seront
présentés.

III.4.3.1 Répartition des pertes de puissances

La mesure de couple sur le banc est une mesure globale et donne donc uniquement
la perte totale du réducteur et des éléments sur l’arbre d’entrée. Il faut donc estimer la
contribution de chacun des postes de pertes. Pour vérifier si une contribution est bonne,
il suffit de comparer la réponse thermique numérique à celle mesurée directement sur le
banc : tant que celles-ci ne coïncident pas, alors la contribution de pertes n’est pas exacte.
Une illustration de ce processus est donnée Figure III.16. Cette méthode a été éprouvée sur
d’autres applications de la méthode des réseaux thermiques, comme le travail de Durand
de Gevigney [29].

Il est aussi possible de quantifier les contributions de chacune des pertes de puissance
grâce aux différents modèles exposés jusqu’à maintenant. Cependant, au sein de ces mo-
dèles, certains facteurs restent à quantifier et sont très sensibles :

– les facteurs f0 et f1 des modèles de pertes dans les roulements de Harris [34]. Ces
deux facteurs sont très dépendants des conditions opératoires et du type de roule-
ment utilisé. Par ailleurs, Harris [34] donne une plage de valeur plutôt qu’une valeur
exacte,

Mesures:
• Couple

• Températures

Réseau thermique
du banc BC6

Hypothèse sur la
répartition des pertes pour

une valeur globale donnée

Calcul de la
distribution des

températures

Comparaison des températures

Tant que les températures diffèrent
Une nouvelle répartition est testée

Figure III.16 – Illustration de la méthode pour valider une répartition de pertes dans le
réseau thermique
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– bien qu’un critère de formation de l’anneau d’huile ait été développé dans la partie
II.2.3, celui-ci a été introduit pour un réducteur de laboratoire dont certaines ca-
ractéristiques n’étaient pas modifiables : caractéristiques géométriques des pignons
et carters fixes par exemple. Dans le cas du réducteur AVERY, ces caractéristiques
doivent être prises en compte vis-à-vis du modèle initial.

Il suffit alors d’injecter les différentes sources de pertes sur les nœuds adéquats :

– Les pertes par barbotage : les modèles utilisés sont ceux qui ont été développés dans
le chapitre II ainsi que le modèle de pertes par piégeage de Mauz [55], présenté en
I.4.4. Ces pertes sont injectées sur le nœud du bain d’huile.

– Les pertes dans les roulements : les modèles utilisés sont ceux développés par Har-
ris [34] et expliqués en I.3.3 et I.4.1. Ces pertes sont injectées sur les noeuds des
roulements coniques, des roulements des satellites et du roulement à aiguilles.

La deuxième méthode est simple : prendre la mesure de couple et faire une hypothèse
de la répartition des pertes directement, sans utiliser de modèles de prédiction. Cette
méthode a l’intérêt de représenter la répartition issue de la mesure et donc d’être plus
proche du cas applicatif. Cependant, cette approche ne peut être menée que si une mesure
de couple adéquat est disponible.

Il faut donc utiliser les deux approches simultanément pour pouvoir comparer la ré-
partition réelle mesurée et confirmée par le réseau thermique à la répartition prédite par
les modèles de pertes. Une fois cette étape validée, il sera possible de quantifier les fac-
teurs évoqués précédemment dans les modèles de pertes. Ces modèles pourront donc être
utilisés par la suite dans le réseau à des fins différentes (changement d’huile, changement
de la géométrie des dentures, simulation à des températures extérieures différentes etc.)
sans avoir à refaire une série de mesures puisque le réseau a été validé, tout comme les
modèles.

III.4.3.2 Mesure de couple sur le banc BC6

Bien qu’il soit possible, comme évoqué plus haut, de se baser uniquement sur la mesure
de couple pour pouvoir donner la répartition des pertes au sein du réducteur, il est néces-
saire que celle-ci soit assez précise. Dans le cas du couplemètre utilisé dans le cadre des
mesures présentées ici, ce point est discutable (la précision de celui-ci étant de ± 2 N.m,
tandis qu’on estime la perte maximale mesurée aux alentours de 6 N.m). Une comparaison
des valeurs données par le couplemètre et les modèles en fonction de la viscosité du bain
d’huile est présentée Figure III.17.

Les mesures données par le couplemètre semblent en effet très imprécises. La mesure
varie dans une gamme de ± 1 N.m autour d’une valeur moyenne.

Par ailleurs, une observation assez frappante est le fait que le couple mesuré est bien
supérieur à celui prédit. Cette observation peut être expliquée en partie par le fait que
le couplemètre est placé en amont du réducteur et avant un accouplement limiteur de
couple. Ainsi une partie de ces pertes apparaît sur la mesure du couplemètre.

Pour comparaison, la réponse du réseau thermique est donnée sur la Figure III.18 dans
le cas où l’on injecte la mesure de couple brute avec une répartition égale de la perte sur
les différentes sources de chaleur. La répartition des pertes n’a pas d’importance car, au
vu de la réponse du réseau thermique, la valeur de la perte totale est trop élevée : les
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Figure III.17 – Comparaison des valeurs mesurées avec le couplemètre et prédites par les
modèles en fonction de la viscosité du bain d’huile pour un volume d’huile de 30 mm et
une vitesse d’entrée de 500 tr/min

courbes de température convergent vers une température finale bien plus haute que celles
mesurées sur les essais. Cela implique que le niveau de perte globale est trop élevé et donc
que la mesure de couple est inutilisable en l’état.

Il sera donc nécessaire de n’utiliser que les modèles de prédiction de pertes pour tester
la répartition des pertes au sein du réducteur.
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Figure III.18 – Comparaison de la réponse numérique et des mesures sur BC6 à une vitesse
d’entrée de 500 tr/min, un volume d’huile de 30 mm et en injectant directement la mesure
de couple
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III.4.3.3 Résultats et contributions des postes de pertes

Maintenant que le réseau a été construit, il s’agit d’appliquer le processus illustré sur
la Figure III.16 sur les essais menés sur le banc BC6 (rapportés dans le Tableau III.4).

Une illustration d’une simulation avec une contribution fausse dans le réseau thermique
est donnée en face d’une réponse avec une contribution exacte dans la Figure III.19 dans
le cas du bain d’huile pour une vitesse d’entrée de 500 tr/min et un volume d’huile de
30 mm. Il est ainsi aisé de se rendre compte de la contribution de chacune des sources de
pertes à la perte globale au sein du réducteur. A l’issue de cette phase de recalage, les
différents facteurs qui devaient être fixés ont pu être déterminés :

– Pour les roulements coniques, f0 = 6,6 et f1 = 1× 10−3. Pour les roulements des
satellites, f0 = 5,5. Enfin pour le roulement à aiguilles, f0 = 5. Par ailleurs, la perte
de puissance du roulement à aiguilles étant très petite devant tous les autres postes
de pertes, il n’est pas considéré comme un poste de perte influent. C’est pourquoi
il n’est pas présenté dans les différentes figures qui suivent.

– Pour le barbotage, il a été relevé lors du développement du modèle de perte qu’un
facteur géométrique rentrait en compte dans la valeur de cette perte. Ce facteur
adimensionnel sous la forme bsat

Rsat

ne pouvait pas être pris en compte sur le banc
ECAM qui ne permettait pas la variation de l’un des deux paramètres. Or, dans le
cas du réducteur AVERY, ce rapport n’est pas égal à celui du réducteur ECAM :

bECAMsat

RECAM
sat

= 1,58

bAV ERYsat

RAV ERY
sat

= 2,61

Il est donc nécessaire d’estimer l’impact de ce facteur sur la constante du modèle de
prédiction de la perte des satellites (égale à 3,88 pour le réducteur ECAM). Si l’on
considère que l’anneau d’huile est formé, il est possible d’émettre l’hypothèse qu’un
satellite se comporte comme une roue dentée isolée immergée dans l’huile. Dans ce
cas, le modèle de perte par barbotage d’une roue dentée isolée de Changenet [17],
présenté dans les équations (I.26), (I.27), (I.28) et (I.29), est utilisé.
Celui-ci évoque en effet plusieurs régimes de fonctionnement, fonctions d’un facteur
γ donné dans l’équation (I.25). Dans le cas du réducteur AVERY, ce coefficient est
bien supérieur à 3000 quelle que soit la vitesse des satellites. Pour le régime associé,
l’équation (I.29), le coefficient adimensionnel bsat

Rsat

apparaît comme influent :

Cm ∝
(
bsat
Rsat

)0,85

Il est donc possible, en première approximation, de se référer à cette valeur pour
déterminer le modèle de prédiction de la perte par barbotage d’un satellite. Ce
nouveau modèle est donné dans l’équation (III.27).

CAV ERY
m,sat = 2,53 Re−0,1 Fr−0,67 (III.27)

Cette valeur peut aussi être déduite du réseau thermique en ajustant directement
la valeur de 3,88 dans le modèle de prédiction des pertes jusqu’à trouver une bonne
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concordance des courbes de températures avec celles mesurées. Par cette méthode,
la valeur trouvée est de 2,58, soit 2 % d’écart avec la valeur prédite par le modèle,
ce qui confirme la validité du raisonnement présenté plus haut.

Un résultat intéressant est la forte contribution des pertes au sein des roulements co-
niques malgré leur vitesse de rotation relativement faible 6. Ceci est dû à la pré-charge
axiale très importante imposée à ces deux roulements. Ainsi, la perte au sein des roule-
ments est avant tout conduite par la perte chargée et dans une moindre mesure par la
perte visqueuse.

Un autre résultat est la quasi-stabilité de cette contribution au regard de la vitesse
d’entrée du réducteur comme montré sur la Figure III.20. Cependant, ce résultat est à
considérer relativement du fait que les quatre diagrammes sont donnés à des températures
différentes et des vitesses différentes : il est donc tout à fait possible que ce soit un effet
de l’augmentation simultanée de la température et de la vitesse.
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Figure III.19 – Comparaison de deux réponses selon la répartition de perte imposée dans
le réseau thermique dans le cas du bain d’huile à une vitesse d’entrée de 500 tr/min et un
niveau de 30 mm

6. Pour rappel, le rapport de réduction de ce train épicycloïdal est d’environ 5,36 et la vitesse d’entrée
dépasse rarement les 2000 tr/ min.
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Figure III.20 – Diagrammes des contributions des pertes de puissances à la perte globale
en fonction de la vitesse de rotation d’entrée à un volume d’huile de 30 mm. Diagrammes
donnés à t = tfinal correspondant respectivement à des températures du bain d’huile de
T = 39 ◦C, T = 54 ◦C, T = 64 ◦C et T = 72 ◦C.
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Réseau thermique

(c) Roulement S1

0 1 2 3 4

·104

30

40

50

60

70

Temps (s)

T
em

p
ér

at
u
re

(◦
C

)

Mesures
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Figure III.21 – Comparaison de la réponse numérique en chauffage du réseau thermique
et les mesures sur banc pour un volume de 30 mm et les vitesses d’entrée données dans le
Tableau III.4

Une comparaison entre les mesures et la réponse numérique (avec les répartitions de
pertes données sur la Figure III.20) est donnée sur la Figure III.21. La simulation et les
mesures faites sur le banc sont concordantes avec des écarts de température n’excédant
pas les 2 ◦C.

Le réseau thermique construit dans la partie III.3.2 est donc bien apte à simuler
correctement le comportement thermique du réducteur AVERY monté sur le banc BC6.
A présent, il est donc intéressant d’utiliser ce réseau thermique pour simuler certains
changements sur le réducteur, par exemple un changement d’huile et un changement de
volume d’huile.
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III.4.4 Influence d’un changement d’huile et du volume d’huile
sur la réponse thermique

Il est possible d’utiliser le réseau thermique pour simuler des changements qui, autre-
ment, seraient coûteux expérimentalement.

III.4.4.1 Changement d’huile dans le réducteur AVERY non chargé

Un changement d’huile se traduit par un changement des caractéristiques physiques
de celle-ci (masse volumique et viscosité) et aussi par une modification de la formation de
l’anneau (qui résulte directement de la modification des caractéristiques physiques) selon
le modèle donné dans la partie II.2.3. Cette modification des caractéristiques physiques
impacte directement les valeurs de pertes par barbotage, comme montré dans le chapitre
II, ainsi que les pertes hydrodynamiques au sein des roulements, comme montré par
Harris [34].

En prenant comme exemple les huiles 2 et 3 du Tableau II.2, il est possible de calculer
les réponses thermiques du réducteur pour chacune de ces huiles. Il a été choisi, ici, une
vitesse médiane de 1000 tr/min et un volume de 30 mm. La comparaison des réponses
thermiques pour ces deux huiles est donnée Figure III.22 pour la température du bain
d’huile.
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Figure III.22 – Comparaison de la réponse thermique du bain d’huile selon l’huile utilisée
dans le réducteur AVERY

A partir de ces observations, il apparaît qu’un changement d’huile pour une huile
moins lourde et moins visqueuse serait un bon choix dans ce cas. Cependant, le choix
n’est pas si trivial. En effet, l’huile ne joue pas qu’un rôle de "tampon thermique" 7 mais
aussi le rôle de lubrifiant. Dans le cas d’une transmission non chargée, ce rôle est relégué
au second plan mais reste vital dans l’application réelle du réducteur AVERY qui subit
de fortes charges. Le réseau thermique du banc BC6 ne permet donc de conclure que
partiellement sur les bienfaits d’un changement d’huile.

7. ie. qui absorbe la chaleur produite par les différents éléments par barbotage et au sein des roule-
ments.
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III.4.4.2 Modification du volume d’huile au sein du réducteur AVERY non
chargé

Après s’être posé la question du changement d’huile au sein du réducteur, il peut être
intéressant de se poser la question du volume d’huile au sein du réducteur. Ce volume va
influer sur plusieurs paramètres :

– La quantité de chaleur stockée dans l’huile,
– La formation ou non de l’anneau d’huile,
– La quantité de perte par barbotage produite par les éléments tournants,
– Les échanges de chaleur entre l’huile et les différents éléments (notamment les élé-
ments de carter et les roulements).

Le réseau thermique peut, ici, être d’une aide précieuse pour déterminer un niveau
d’huile acceptable en intégrant toutes ces variables. Cependant comme évoqué dans la
section précédente, le réducteur AVERY n’est, ici, pas chargé et cela enlève une quantité
significative de chaleur de la transmission. Il est par contre toujours intéressant de montrer
l’utilité du réseau thermique mais dans ce cas incomplet. Le but de cette partie n’est donc
pas de donner un volume d’huile optimal pour le réducteur AVERY mais de montrer
l’impact de ce changement de volume sur la réponse thermique du réducteur.

Pour cela, la comparaison sera faite entre deux niveaux d’huile très différents (toujours
donné en distance par rapport à l’axe, du ménisque du bain d’huile statique) : +37 mm
et −15 mm. Ces deux valeurs ont été choisies car représentant d’une part le volume pré-
conisé actuellement et d’autre part le volume si l’opérateur se trompe de repère visuel sur
le porte-satellite 8.

Respectant les hypothèses de la partie III.3.2.3, la simulation se fait avec les caracté-
ristiques de l’huile 2. Une comparaison des températures finales du bain d’huile pour une
vitesse d’entrée de 2000 tr/min est donnée sur la Figure III.23. Par ailleurs les contribu-
tions de chacun des postes de pertes à la perte globale, indiquée elle aussi, sont données en
regard. Les deux simulations se font pour une température extérieure de 20 ◦C constante
tout au long de l’essai. Il est alors intéressant d’observer qu’une diminution du volume
d’huile entraîne une diminution sensible de la température du bain d’huile. Cette diminu-
tion s’accompagne, de fait, d’une diminution des pertes par barbotage au sein du réducteur
et entraîne donc une augmentation de la contribution de la perte des roulements des satel-
lites. En revanche, la contribution de la perte dans les roulements coniques reste la même,
cela appuie une nouvelle fois la forte contribution de la pré-charge.

8. Le niveau d’huile est fait "au débordement". Cela signifie que deux bouchons sont présents sur la
face avant du réducteur, le placement du bouchon se fait grâce à un repère visuel gravé sur cette même
face avant. L’opérateur remplit ensuite via ce bouchon jusqu’à débordement de l’huile.
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Figure III.23 – Comparaison des températures finales du bain d’huile et des contribu-
tions à la perte totale pour deux volumes d’huile différents et une vitesse de rotation de
2000 tr/min

III.5 Conclusion
Dans ce chapitre, un réseau thermique pour le banc non chargé BC6 a été construit :

– Les différents choix de modélisation ont été expliqués et développés pour aboutir
à une comparaison de la réponse thermique de ce réseau avec des mesures expé-
rimentales : d’abord, par une comparaison avec les phases de refroidissement qui
ont permis de confirmer la bonne modélisation des échanges de chaleur avec l’envi-
ronnement, puis par une simulation du chauffage du réducteur à plusieurs vitesses
de rotation d’entrée. Le réseau thermique a donné de bonnes concordances avec les
mesures et a donc été validé.

– Il a alors été possible d’analyser les répartitions de pertes au sein du réducteur
lorsque celui-ci n’était pas chargé : les roulements coniques (et plus particulièrement
leur pré-charge) représentent une grande part de la perte totale (>60 %) tandis que
le barbotage et les roulements de satellites jouent pour une part plus faible de la
perte de puissance totale.

– Enfin, il a été permis de conclure que les modèles de pertes utilisés pour les pertes
indépendantes de la charge étaient acceptables pour modéliser les sources de chaleur
au sein du réducteur AVERY.

Enfin, le réseau thermique étant validé, il est possible de l’utiliser pour simuler des
changements expérimentaux comme :

– Un changement d’huile : il a été remarqué l’intérêt pour les températures globales
d’utiliser une huile moins lourde et moins visqueuse que l’huile utilisée au cours des
essais. Il a été cependant ajouté qu’une telle conclusion ne pouvait être complètement
juste vu que le réducteur n’était pas chargé, donc que l’huile ne jouait pas totalement
son rôle d’évacuation de chaleur et de lubrifiant.
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– Une diminution du volume d’huile : la conclusion, ici, est qu’un niveau d’huile plus
faible diminue sensiblement la température globale du système. Cependant, comme
dans le cas d’un changement d’huile, cette conclusion est incomplète. L’huile joue
en effet aussi le rôle de lubrifiant dans les contacts des dentures et une diminution
du volume pourrait drastiquement diminuer la capacité du bain d’huile à alimenter
correctement l’ensemble des contacts du réducteur.

Ainsi, au vu des conclusions précédentes, il a été noté la nécessité de construire un
réseau similaire dans le cas où le réducteur AVERY est fortement chargé comme dans son
application industrielle.
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CHAPITRE IV

IV.1 Introduction
Comme évoqué dans le chapitre précédent, le réducteur AVERY est un réducteur conçu

pour supporter de fortes charges. Il est donc nécessaire de le modéliser aussi dans un cas
chargé pour pouvoir conclure sur son comportement thermique réel. Seulement plusieurs
facteurs viennent s’ajouter à la simulation du chapitre précédent :

– Le banc BC6 ne permettait pas de soumettre son réducteur à une charge. Il est donc
nécessaire de changer de banc d’essais. Ce nouveau banc se nomme BP2. Celui-ci
diffère peu du banc BC6 en particulier dans sa gestion du refroidissement : il sera
nécessaire de modifier le réseau thermique en conséquence.

– La charge entraîne du frottement aux dentures. Il sera donc nécessaire d’introduire
cette perte au sein du réseau thermique en utilisant les formules présentées dans la
partie I.3.1.

Dans ce chapitre, le banc BP2 sera présenté ainsi que ses spécificités par rapport au
banc BC6 du chapitre précédent. Le protocole d’essais sur ce banc sera aussi énoncé. Une
fois le banc analysé, le réseau thermique et ses modifications par rapport à celui du banc
BC6 sont présentés et une validation de ce réseau sur les essais menés sur le banc est faite.
Pour finir ce réseau est mis à l’épreuve sur un cas de chargement réel d’une application
industrielle (multi-charges et multi-vitesses) pour pouvoir analyser la réponse thermique
du réducteur AVERY.

IV.2 Banc BP2
Le banc BP2 présente de nombreuses spécificités par rapport au banc BC6 qui néces-

sitent de s’y attarder.

IV.2.1 Présentation du banc
Le banc BP2 est un dispositif permettant de faire tourner un réducteur AVERY en lui

appliquant une charge variable. Pour ce faire, le réducteur AVERY est monté sur une ligne
aux bouts de laquelle sont montés deux moteurs fonctionnant indépendamment. La vitesse
de rotation voulue est fixée sur le moteur de sortie tandis que la charge est appliquée par
le moteur d’entrée 1. Des photos du dispositif sont données sur les Figures IV.1b, IV.1c et
IV.1d ainsi qu’un schéma sur la Figure IV.1a. A noter l’apparition d’un élément nouveau
par rapport au banc BC6 : ”la cloche” qui est en fait un élément permettant de ratta-
cher le réducteur à la ligne d’arbre du moteur 2. Cette cloche est montée boulonnée sur
la face avant du porte-satellite. Une schématisation de ce montage est donnée Figure IV.2.

Cependant, comme évoqué dans la partie I.3.1, les pertes par frottement sont une
source de chaleur supplémentaire et, pour préserver l’intégrité du réducteur d’essais et du
banc, des dispositifs de refroidissement spécifiques sont donc mis en place :

– Un circuit de recirculation de l’huile comme montré sur la Figure IV.1c. Pour cela, la
fusée a été allongée pour pouvoir accueillir une zone d’évacuation de l’huile. L’huile

1. Comme ce qui est intéressant ici est la charge à la denture, c’est donc la charge sur l’arbre de sortie.
Il suffit donc de fixer la charge moyennant le rapport de réduction du réducteur.

104



IV.2. BANC BP2

Moteur 1 2 paliers
Fusée

rallongée
AVERY

Circuit de
refroidissement

Cloche

Ventilation
extérieure

Moteur 2

TsTe

(a) Schéma simplifié du banc BP2

Hotte de
ventilation

Tuyau d’aspiration
de l’air extérieur

Sens de
circulation

de l’air

(b) Photo annotée du banc BP2 - ventilation

Fusée
modifiée

Tuyaux
de recirculation

de l’huile

Huile
refroidie

Huile
chaude

(c) Photo annotée du banc BP2 - recirculation d’huile
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Figure IV.1 – Le banc BP2
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Cloche

Figure IV.2 – Schéma du montage de la cloche sur la face avant du porte-satellite

chaude est donc pompée et est réinjectée, refroidie, dans la fusée. Le réducteur est
donc toujours lubrifié par barbotage car le bain d’huile reste inchangé mais une
partie de sa chaleur est évacuée dans ce circuit de recirculation.

– Une ventilation comme montrée sur la Figure IV.1b. Cette ventilation extrait de l’air
frais de l’extérieur de la cellule d’essais et le projette dans la hotte de ventilation
placée au dessus de la cloche. Il est à noter que cette ventilation n’a pas été mise en
route durant les mesures faites sur le banc. Cependant, elle doit être prise en compte
car cela soumet une partie du réducteur à une température ambiante inférieure à la
température ambiante de la cellule d’essais.

Le banc est instrumenté de manière similaire au banc BC6 :

– Un couplemètre est monté en amont des deux paliers sur la ligne d’arbre. Celui-ci
présente une plage de mesure de [0 – 20] kN.m et une précision de 0,1 % du couple
maximal ;

– De nombreux thermocouples sont utilisés pour mesurer les températures des diffé-
rents éléments tout au long de l’essai. En plus des prises de température faites sur
AVERY sur le banc BC6 s’ajoutent :

– Une prise de température de la sortie et l’entrée d’huile dans le circuit de
recirculation,

– Une prise de température de l’air en sortie de ventilation,
– Une prise de température de la cellule d’essais.

IV.2.2 Protocole d’essais
Le Tableau IV.1 présente les différents conditions opératoires imposées sur le banc

BP2 sur lequel un réducteur AVERY est installé. Ces mesures ont pour but d’être utili-
sées, comme dans le cas du banc BC6, pour confirmer la bonne modélisation du réseau
thermique. Il a été choisi de se focaliser sur des cas à fortes charges (>500 N.m) et faibles
vitesses (<700 tr/min).
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Huile utilisée Charge sur l’arbre
de sortie (N.m)

Vitesse à l’entrée
(tr/min)

Huile 1 500-1000-1500-2000-
2100

400-650-700

Tableau IV.1 – Tableau des conditions opératoires pour les essais sur banc BP2

IV.3 Réseau thermique du banc BP2
A partir des spécificités du banc BP2, le réseau thermique du banc BC6 est adapté.

Il est cependant nécessaire d’ajuster la résolution du réseau thermique.

IV.3.1 Nœuds et schéma du réseau thermique de BP2
Les principales modifications sont :

– L’ajout de deux nœuds limites 1bis et 2bis correspondants, respectivement, à l’air
ventilé (plus froid que celui de la cellule d’essais) et à la température Te du circuit
d’huile (comme noté sur la Figure IV.1a). Les deux températures sont connues
car mesurées comme évoqué dans la section précédente. Ces deux noeuds ont été
ajoutées dans le Tableau IV.2 et la Figure IV.3.

– L’ajout, en conséquence, de deux résistances : une résistance de convection entre l’air
ventilé et le porte-satellite en parallèle avec une résistance de rayonnement entre ces
mêmes éléments (cette résistance vient remplacer celle existante auparavant entre
l’air de la cellule et le porte-satellite) et une résistance de transport traduisant
l’échange de chaleur entre le bain d’huile et l’huile refroidie par la recirculation
d’huile.

– Le changement de mode de résolution pour un passage en résolution par blocs. Cette
méthode est expliquée plus en détails dans la section IV.3.1.1.

– L’ajout des pertes par frottement aux dentures en utilisant les formules données par
Durand de Gevigney [30] (section I.3.1). Pour cela, comme expliqué en détail dans
la section I.3.2, il est nécessaire de connaître finement le coefficient de frottement f .

– La perte à l’engrènement qui est calculée grâce aux formules de Durand de Gevi-
gney [30] est cependant une moyenne temporelle de la perte à l’engrènement ins-
tantanée réelle. Il est donc nécessaire de créer des zones de contact qui représentent
une moyenne temporelle et spatiale des contacts entre dentures des différentes roue
dentées. Enfin, pour répartir le flux de chaleur créé au niveau de ces zones entre les
deux roues, une résistance de striction est prise en compte et développée en section
IV.3.1.2.1.
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Numéro Nom du nœud
1 Environnement (air ambiant)

1bis Air ventilé
2 Bain d’huile

2bis Huile refroidie par recirculation
3 Porte-moyeu S1
4 Fusée S1
5 Fusée S2
6 Porte-couronne
7 Porte-moyeu S2
8 Roulement S1
9 Roulement S2

10, 11, 12, 13 Roulements des satellites
14 Roulement à aiguilles
15 Arbre d’entrée S1
16 Arbre d’entrée S2
17 Arbre d’entrée solaire
18 Porte-satellite (partie interne)
19 Porte-satellite (partie externe)

20, 21, 22, 23 Arbres des satellites
24 Solaire

25, 26, 27, 28 Satellites
29 Couronne

30, 31, 32, 33 Zones de contact satellites/couronne
34, 35, 36, 37 Zones de contact satellites/solaire

Tableau IV.2 – Liste des nœuds du réseau thermique du banc BP2
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Figure IV.3 – Schéma du réseau thermique du banc BP2
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IV.3.1.1 Plusieurs nœuds limites : résolution par blocs

Ce type de résolution a été développé par Changenet [16]. En effet, si un seul puits
de chaleur est présent au sein du réseau, alors toute la chaleur générée au sein du réseau
est évacuée à ce niveau. Il est alors aisé, en posant ce seul nœud limite comme étant le
nœud numéro 1, d’écrire Q1 = −

n∑
j=2

Qj. Les seules inconnues du problèmes sont alors les
températures du réseau.

Cependant lorsque plusieurs puits de chaleur existent, comme dans le cas du banc BP2
(air de la cellule, celui de la ventilation et le circuit d’huile), il est impossible de déterminer
la proportion de chaleur qui va être évacuée par chacun des puits. Il est nécessaire alors
de dissocier les nœuds où les quantités de chaleur sont connues mais pas les températures
(cas des sources), des nœuds où les températures sont imposées (cas des puits). Pour cela,
une résolution par bloc est possible en posant, en reprenant la formulation de l’équation
(III.5) :

{Q} =
[
{Qinc}
{Qc}

]
(IV.1)

[Sth] =
[

[S1] [S2]
[S3] [S4]

]
(IV.2)

{T} =
[
{Tc}
{Tinc}

]
(IV.3)

Où,

– {Qinc}, respectivement {Qc}, est le vecteur formé par les quantités de chaleur in-
connues, respectivement connues,

– {Tinc}, respectivement {Tc}, est le vecteur formé par les températures inconnues,
respectivement connues,

– [S1],[S2],[S3] et [S4] les sous-matrices de la matrice [Sth].

Ainsi la résolution se fait en deux étapes :

– Pour les nœuds non limites,{
dT

dt

}
inc

= 1
MC

({Qc} − [S3] {Tc} − [S4] {Tinc})

Qui permet de calculer les températures inconnues, comme dans le cas à un seul
nœud limite.

– Pour les noeuds limites,

{Qinc} = [S1] {Tc}+ [S2] {Tinc}

Qui permet alors de calculer les échanges inconnus.

IV.3.1.2 Contact des dentures et frottement

L’application d’une charge sur le réducteur implique quelques modifications bien par-
ticulières du modèle thermique banc d’essai BP2 par rapport à BC6, comme évoqué plus
haut. La nécessité de la création de zones de contact implique la prise en compte de résis-
tance de striction. Tandis que l’ajout d’un circuit de recirculation d’huile oblige à prendre
en compte le phénomène de transport de chaleur depuis le bain d’huile.
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IV.3.1.2.1 Les échanges de chaleur au niveau du contact de la denture : la
résistance de striction

Pour traduire l’échauffement très local et intense au niveau d’une denture d’engrenages
et sa propagation dans la masse des dentures, des résistances de striction sont utilisées
en addition de la création d’éléments appelés "zones de contact" 2. Ces résistances sont
basées sur les travaux de Blok [10] : dans un contact de denture, la température atteint une
température précise appelée "température éclair". Cependant, l’échauffement de matière
est très réduit et se limite à une faible profondeur vis-à-vis de l’épaisseur de la dent.
C’est pourquoi il est nécessaire de dissocier la température de masse du pignon et celle
de la zone de contact des dentures. La chaleur produite au niveau du contact se dirige
vers la masse des roues dentées en traversant une surface limitée (la surface de contact
calculée par la théorie de Hertz 3) et une épaisseur faible. Le flux de chaleur subit donc
un étranglement qui est pris en compte par la résistance thermique de striction dont la
formulation [16] est donnée dans l’équation (IV.4).

Rth = 0,767√
2 lh b χ

√
Vri

(IV.4)

Avec,

– 2 lh la largeur du contact (m),
– b la largeur de denture, ou la longueur moyenne de contact si plusieurs dentures sont
en prises (m),

– χ l’effusivité thermique du matériau de la denture (W.s1/2/[m2.K]),
– Vri la vitesse de roulement moyenne de la denture (m/s)

2. Ou bien "zones de striction".
3. On peut utiliser la formule donnée par Henriot [35] qui donne la largeur en mm

2lh = 3,04
√

Fnu req

E

Avec,

– Fnu l’effort normal linéique (daN/mm),
– req le rayon de courbure relatif des dentures en contact (mm),
– E le module d’Young (daN/mm2)
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Figure IV.4 – Schéma du phénomène de striction au contact de dentures

IV.3.1.2.2 La résistance de transport
Comme un circuit de refroidissement est utilisé sur le banc BP2, il est nécessaire de

modéliser l’échange de chaleur entre l’huile injectée dans le réducteur, refroidie, et l’huile
évacuée du réducteur, plus chaude. Cet échange est modélisé au travers d’un résistance
appelée résistance de transport.

L’expression de cette résistance découle directement de la formulation (IV.5) de la
puissance thermique récupérée par l’huile dans un système à partir des températures en
entrée et sortie.

Phuile = Qm c∆T (IV.5)
Avec,

– Qm le débit massique de la pompe du circuit de recirculation d’huile (kg/s),
– c la capacité calorifique de l’huile (J/[kg.K]),
– ∆T la différence de température entre l’entrée et la sortie de l’huile (K)

L’expression de la résistance s’exprime alors facilement comme dans l’équation (IV.6).

Rth = 1
Qm c

(IV.6)
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IV.3.2 Résultats du réseau thermique BP2
Une fois tous les modifications faites, il convient de comparer les simulations de ce

réseau thermique avec les essais menés sur le banc (cf. Tableau IV.1).

IV.3.2.1 Refroidissement du banc BP2

Comme dans le cas du banc BC6, une comparaison avec des essais de refroidissement
est primordiale pour estimer la bonne modélisation de l’ensemble du système et notam-
ment l’existence de ponts thermiques qui ne seraient pas pris en compte dans les frontières
du modèle thermique.

Lors du refroidissement, le circuit de recirculation de l’huile est éteint tout comme
la ventilation au niveau de la cloche. La prise en compte de ces éléments dans le ré-
seau thermique se fait en poussant à l’infini la résistance thermique de transport entre
le bain d’huile et le circuit de recirculation. Toutes les résistances de convection sont
alors considérées comme des convections naturelles. Les résistances de striction au niveau
des nœuds zones de contact sont évaluées avec un niveau de couple "résiduel" (<20 N.m) 4.

Une fois ces modifications apportées au réseau, une simulation de refroidissement est
lancée et comparée aux mesures sur banc. Cette comparaison est donnée en Figure IV.5
pour les nœuds de bain d’huile, de la face avant du porte-satellite 5 et des deux roulements
coniques. Une bonne concordance peut être observée entre la simulation et les mesures
(écart maximal de température de 4 ◦C, au niveau du bain d’huile 6). Il est donc possible
de conclure sur la bonne modélisation des échanges entre les différents nœuds de carter
et l’environnement.

4. Soit 25 fois plus faible que le couple le plus faible appliqué sur le réducteur.
5. Dans le cas du porte-satellite, la comparaison porte uniquement sur 20 000 s car la mesure s’est

brusquement arrêtée.
6. Ce qui n’est pas surprenant car la recirculation, bien qu’arrêtée, reste un point froid du réseau au

début du refroidissement et cela n’est pas pris en compte ici.
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Figure IV.5 – Comparaison de la réponse numérique en refroidissement du réseau ther-
mique et les mesures sur banc pour un volume de +37 mm

IV.3.2.2 Chauffage du banc BP2

Dans le chapitre précédent, le réducteur AVERY n’était soumis qu’aux pertes indé-
pendantes de la charge : barbotage dans le bain d’huile et les pertes hydrodynamiques
des roulements.

Seulement, un point vital de ce réducteur chargé est la perte par frottement aux
dentures, grandement influencée par le coefficient de frottement f (comme montré dans
la partie I.3.1). Pour déterminer ce coefficient trois méthodes sont possibles :

– Utiliser une loi de prédiction moyenne du coefficient de frottement comme la loi de
la norme ISO TR 14179-2 présentée dans l’équation (I.10). L’inconvénient est que
ces lois moyennes se révèlent peu précises et ne sont pas adaptées à tous les types
de transmission.

– Utiliser une méthode expérimentale comme évoquée dans la partie I.3.2.
– Partir d’une valeur nominale de frottement f puis la faire varier jusqu’à atteindre
une bonne concordance entre la simulation et les essais. Ce facteur étant la seule
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réelle inconnue de la simulation, cette méthode est plus rapide mais reste moins
précise que la méthode expérimentale : elle ne prend par exemple pas en compte
parfaitement le phénomène de rodage ou bien encore l’influence de la température
du lubrifiant sur le contact. Elle donne cependant une bonne approximation de la
valeur moyenne tout au long de l’essai.

Pour garder du sens physique dans la valeur de f testée, une plage de variation est
fixée. Cette plage se base sur les mesures de couple faites sur chacun des arbres : en
intégrant l’imprécision des deux capteurs à la mesure, il est possible de répercuter cette
imprécision sur la mesure. Une fois cette imprécision connue, à partir des modèles de
pertes présentés plus tôt, en supposant que seule la perte par frottements aux dentures va
varier fortement avec le couple, il est possible d’en déduire une valeur minimale de f ainsi
qu’une valeur maximale permettant de rester dans la zone d’incertitude de la mesure.
Après investigations, il est possible de déduire :

f ∈ [0,01 ; 0,07] (IV.7)

Cependant, d’après les nombreux travaux présentés dans la section I.3.2, le coefficient
de frottement f varie avec la vitesse linéaire moyenne des deux surfaces ainsi qu’avec la
charge qui lui est appliquée. Il n’est donc pas judicieux de considérer un coefficient de
frottement constant sur l’ensemble de la simulation ici. Pour prendre en compte cette
variation, une première approche est d’utiliser la formule de la norme ISO 14179-2 [39]
donnant la dépendance du coefficient de frottement avec la charge appliquée et la vitesse
linéaire moyenne :

f ∝
(
F

VΣ

)0,2
(IV.8)

Cette dépendance est mise en place dans le calcul de la perte à l’engrènement. Dans la
suite, la valeur de f donnée est la valeur de départ (donc à froid et au chargement le plus
faible).

Ainsi, une simulation est faite pour de nombreuses valeurs de f comprises dans l’in-
tervalle donné dans l’équation (IV.7). Ces simulations sont comparées aux mesures faites
sur le banc BP2 pour une vitesse d’entrée de 450 tr/min et une série de couple résistant
de 500, 1000 et 2000 N.m. Sur la Figure IV.6 se trouve une comparaison des mesures de
température avec les simulations thermiques pour le bain d’huile. Il est à noter qu’entre
le premier chargement (500 N.m) et le dernier (2000 N.m), le coefficient est multiplié par
un facteur 1,32.

Il est possible d’observer qu’une valeur de f autour de 3 % permet d’avoir une bonne
concordance 7. Une valeur de f plus basse entraîne une sous-estimation des pertes globales
comme le suggère la température en régime permanent plus basse que celle mesurée. Une
valeur trop importante entraîne une sur-estimation des pertes mais aussi une erreur dans
la dynamique globale de l’évolution de la température.

Ici, seule la comparaison dans le cas du bain d’huile est montrée mais, dans les faits,
c’est bien la comparaison de l’évolution des températures de plusieurs éléments simulta-
nément qui donne la validité d’une simulation. Une comparaison de ce type est donnée
sur la Figure IV.8 pour une vitesse d’entrée de 450 tr/min, une série de couple résistant
de 500, 1000 et 2000 N.m et un coefficient de frottement f = 3 %.

7. Cette valeur reste d’ailleurs dans l’ordre de grandeur des coefficients de frottements observés dans
l’industrie pour de telles applications.
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Figure IV.6 – Comparaison de plusieurs réponses thermiques en fonction de la valeur de
coefficient de frottement utilisée f = [0,1− 0,3− 0,7] et des mesures pour le bain d’huile.
Vitesse d’entrée de 450 tr/min et une série de couple résistant de 500, 1000 et 2000 N.m

La simulation montre une bonne concordance avec les mesures sur le banc BP2. Il est,
par ailleurs, possible de quantifier les contributions de chacun des postes de pertes à la
perte de puissance totale. Un diagramme de ces contributions, prises au temps final, est
donné sur la Figure IV.7. Il est alors possible d’observer que la perte par frottements aux
dentures est prépondérante sur la perte totale avec une contribution non négligeable, de
plus, de la perte au sein des roulements coniques.

Barbotage

12.9%

Roulements coniques

27.7%

Roulements des satellites 19.1%

Frottements aux dentures

40.3%

Figure IV.7 – Diagramme des contributions à la perte globale pour une vitesse de rotation
de 450 tr/min et un couple résistant de 2000 N.m
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Figure IV.8 – Comparaison des réponses thermiques du réseau thermique et de la mesure
pour une vitesse d’entrée de 450 tr/min, trois couples résistant de 500, 1000 et 2000 N.m,
un volume d’huile de 37 mm et un coefficient de frottement de 3 %
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IV.3.2.3 Influence du volume d’huile

Sur le modèle de ce qui a été fait dans la partie III.4.4.2 du chapitre III, il est possible
de simuler une diminution du volume d’huile au sein du réducteur. Comme dans le chapitre
précédent, les deux mêmes volumes sont testés :−15 mm et +37 mm. La vitesse de rotation
du réducteur est fixée à 450 tr/min et le couple résistant à 2000 N.m. La température de
l’environnement est fixée à 20 ◦C. Seule la température en régime permanent est calculée.

Les résultats de cette comparaison sont donnés sur la Figure IV.9. La déduction mar-
quante qui peut être tirée de ce résultat est que l’impact du volume d’huile est moins
important lorsque la transmission est chargée. Cela s’explique par le fait que les seules
pertes dépendantes du volume d’huile dans la simulation sont la perte par barbotage ainsi
que la perte hydrodynamiques des roulements. Ces deux postes de pertes représentent un
partie mineure de la perte globale dans le cas chargé.

−15 mm 37 mm

40
50
60
70
80
90

71.5 ◦C 73.2 ◦C

T
em

p
ér

at
u

re
(◦

C
) 3%

30.9%
21.2%

44.9% Barbotage

Roulements coniques

Roulements satellites

Frottements aux dentures

12.9%
27.7%

19.1%

40.3%

809 W 902 W

Figure IV.9 – Comparaison des températures finales du bain d’huile et des contributions à
la perte totale pour deux volumes d’huile différents, une vitesse de rotation de 450 tr/min
et un couple résistant de 2000 N.m

En revanche, ce résultat doit être nuancé par le fait que la simulation est faite sur le
réducteur AVERY monté sur le banc BP2. Comme évoqué plus haut, ce banc a la parti-
cularité d’avoir un circuit de refroidissement dédié permettant l’évacuation d’un grande
quantité de chaleur du bain d’huile. Un histogramme des contributions au refroidisse-
ment du banc BP2 est donné sur la Figure IV.10 : le circuit de refroidissement de l’huile
représente plus de 70 % de la chaleur évacuée par le réducteur. Cela implique que les
effets d’inertie thermique du bain d’huile sont diminués car l’huile est refroidie. Pourtant
c’est aussi là qu’est l’intérêt d’avoir un volume d’huile important au sein du réducteur :
emmagasiner une plus grande quantité de chaleur pour refroidir efficacement le réduc-
teur et notamment ses zones de contact fortement chargées. Il reste donc encore un point
d’ombre, ici, pour pouvoir conclure sereinement sur le volume optimal d’huile à utiliser.

Il reste à mener une étude sur un cas d’application, sans banc d’essais, pour pouvoir
simuler le comportement thermique réel de cette transmission.
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Figure IV.10 – Diagramme de contribution à l’évacuation de la chaleur des éléments
échangeant avec l’air, l’air ventilé et le circuit d’huile, adimensionné à la contribution
totale. Contributions relevées au temps t = tfinal

IV.4 Application sur un cas de chargement réel
Le réseau thermique construit jusqu’à maintenant a permis de valider les différentes

hypothèses concernant la modélisation du réducteur AVERY au niveau thermique. Il a
aussi permis de valider les modèles de pertes utilisés. Cela dit, toutes les simulations
jusqu’à maintenant concernaient le réducteur AVERY monté sur des bancs d’essais per-
mettant de le charger (banc BP2) ou non (banc BC6). Dans la réalité, ce réducteur est un
composant d’un système bien plus complet comprenant des moteurs, des différentiels et
des couples coniques. Ainsi, le réseau thermique du réducteur AVERY doit être modifié
en conséquence pour tenir compte une nouvelle fois de son environnement. Cependant ces
modifications sont mineures.

L’application du réducteur AVERY choisie est un tramway. Sur le réducteur se trouve,
boulonnée, la roue du tramway. Le réducteur se trouve, lui, au bout d’un pont lui-même
entraîné par une motrice. Une schématisation du montage du réducteur AVERY est don-
née sur la Figure IV.12.

IV.4.1 Conditions opératoires
La température de l’environnement est fixée à 25 ◦C sur la totalité de la simulation.

Le volume d’huile au sein du réducteur est de 37 mm et tous les éléments sont considérés
à une température ambiante de 25 ◦C au début de la simulation.

Les conditions opératoires sont issues de mesures sur site pour être les plus proches
possibles de la réalité. Ainsi, le couple et la vitesse d’entrée sont des données d’entrée et
sont tracées sur la Figure IV.11. Les variations très rapides de vitesse et de couple sont
caractéristiques du trajet d’un tramway. Pour donner des ordres de grandeurs, la vitesse
du tramway ne dépasse pas les 40 km/h sur un temps simulé de 7800 s soit un peu plus
de 2 h.
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Figure IV.11 – Conditions opératoires sur le réducteur AVERY pour son application dans
un tramway

IV.4.2 Réseau thermique d’un réducteur AVERY sur son appli-
cation industrielle

Le réseau thermique du banc BP2 étant celui le plus proche de l’application décrite
plus haut, celui-ci est réutilisé avec quelques modifications pour prendre en compte les
spécificités de l’application réelle.

IV.4.2.1 Modifications sur la modélisation thermique par rapport au banc
BP2

Plusieurs modifications ont été faites :

– Le réducteur AVERY étant accrochée à une roue, il est exposé, en partie, directement
à l’air extérieur. Il reste cependant une grande partie du réducteur qui reste contenue
sous le tramway. Ainsi, les échanges avec l’extérieur sont divisés de deux façons (se
reporter à la Figure IV.12) :

– La partie non exposée (porte-moyeu ainsi que la fusée) se comporte comme
dans le cas du banc BP2 : l’échange est dirigé par la vitesse de rotation du
porte-moyeu, la vitesse d’avance du tramway est considérée comme n’influant
pas.

– La partie exposée (porte-satellite extérieur) se comporte, elle, différemment
que pour le banc BP2 : cette fois-ci c’est la vitesse d’avance du tramway qui
prévaut pour les échanges avec l’extérieur. La présence de la roue est par
ailleurs prise en compte, comme pour le cas de la fusée, comme une ailette
accrochée au porte-satellite extérieur. La même résistance que celle décrite en
III.3.2.3 est utilisée (seules les dimensions changent).

– Par ailleurs, seul l’environnement est considéré comme nœud limite, ici. Pas de
circuit de refroidissement ou bien de ventilation particulière.

– L’ailette de la fusée n’est pas exactement identique à celles du montage sur les
bancs BC6 et BP2. Cependant pour prendre en compte le montage de la fusée
sur le pont différentiel en amont, une ailette est considérée avec des dimensions
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Figure IV.12 – Schéma du montage du réducteur AVERY sur le tramway

différentes. La même résistance que celle décrite en III.3.2.3 s’applique donc mais
avec des dimensions différentes que celles utilisées dans le cas de BC6 et BP2.

Ces modifications amènent à un réseau thermique légèrement différent de celui utilisé
pour BP2 et BC6. Ce réseau est donné dans la Figure IV.13.

IV.4.2.2 Les pertes de puissances au sein du réducteur

Les pertes de puissances considérées pour cette application sont exactement celles du
cas BP2. Ainsi, il y a :

– Les pertes par barbotage (traînée et piégeage) qui sont injectées sur le noeud du
bain d’huile,

– Les pertes au sein des roulements : les mêmes f0 et f1 que ceux déterminés dans le
cas de BP2 sont utilisés pour calculer la perte selon les formules de Harris [34]. Ces
pertes sont injectées directement sur les nœuds des roulements.,

– Les pertes par frottement aux dentures : le même coefficient de frottement f que
dans le cas de BP2 est d’abord utilisé. Ces pertes sont directement injectées sur les
zones de contact intérieures et extérieures.

Ces pertes sont rapportées sur le schéma du réseau sur la Figure IV.13.
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IV.4.3 Simulation de l’évolution des températures
La simulation du réseau thermique est capable de produire l’évolution des tempéra-

tures sur les 7800 s, environ, correspondant aux mesures de couple et de vitesse. Le pas
de temps pour la simulation est pris égal au pas de temps des histogrammes, présentés
sur la Figure IV.11, c’est-à-dire 0,5 s. Un pas de temps aussi fin est nécessaire car les va-
riations des conditions opératoires font parties intégrantes de la simulation du réducteur
du tramway. Ici, les quatre éléments montrés sur la Figure IV.15 sont le bain d’huile, les
roulements des satellites et les deux roulements coniques S1 et S2. Ces quatre éléments
ont été choisis car ils sont chacun source de chaleur et des éléments cruciaux dans le
fonctionnement du réducteur.

IV.4.3.1 Résultats de la simulation

L’observation première qu’il est possible de faire à la vue de ces évolutions est le
fait qu’il est possible de distinguer trois phases distinctes de monter de température sur
chacun des éléments. En comparant l’instant de début de ces montées, une corrélation
peut être faite avec l’évolution du couple qui présente, elle aussi, trois fortes variations
du couple aux mêmes instants (à environ 2200 s et 4500 s). Ces trois zones sont délimitées
par des lignes pointillées rouges, sur la Figure IV.11a. Cette corrélation est étayée par les
conclusions précédemment faites pour le banc BP2 : la perte par frottement aux dentures,
fortement dépendante du couple résistant, est prépondérante sur la perte totale. Il est
donc normal que l’évolution de la température soit guidée par cette perte de puissance.

Bien que les conditions opératoires changent très rapidement, il est possible de calculer
la contribution de chacune des pertes à la perte totale, à chaque instant. Ainsi deux dia-
grammes sont donnés sur la Figure IV.14 représentant deux cas de charge au cours de la
simulation : un tramway avançant peu vite mais ayant besoin de beaucoup de couple (un
démarrage par exemple) ; et un tramway avançant à sa vitesse de croisière et nécessitant
donc peu de couple (une longue ligne droite par exemple). La première chose remarquable
est la valeur de la perte totale qui varie du simple au double selon les deux cas : le frot-
tement représente une contribution substantielle à la perte totale, il est donc normal de
trouver une valeur de perte plus faible lorsque le réducteur est peu chargé. La différence
dans les contributions de pertes est alors notable : le frottement aux dentures est une
source très importante de pertes lorsque le réducteur est soumis à un couple résistant très
important (un tramway en montée, au démarrage et rempli de passagers) mais quasiment
négligeable lorsque le tramway est soumis à un couple résiduel (potentiellement, un tram-
way lancé sur une ligne droite). C’est d’ailleurs dans ce cas qu’il est possible d’observer
une augmentation de la contribution des pertes indépendantes de la charge comme celles
au sein des roulements et le barbotage dans le bain d’huile.

Ces résultats semblent plausibles aux vues des conclusions présentées plus tôt dans le
manuscrit lors des études du réducteur sur les bancs BC6 et BP2.

Maintenant qu’il a été montré qu’il était possible de modéliser, avec confiance, le ré-
ducteur AVERY sur son application industrielle, il reste à utiliser cet outil comme un
outil d’optimisation du réducteur.

123



CHAPITRE IV
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Figure IV.14 – Comparaison des diagrammes de contribution des sources de pertes pour
un cas à faible charge, haute vitesse et un cas à forte charge, faible vitesse

Remarque : Il est impératif de bien noter que le fonctionnement, par essence transitoire,
d’un tramway n’est pas anodin ici. La lubrification par barbotage implique que le bain
d’huile n’est qu’un tampon redistribuant la chaleur et ainsi il est impératif que la charge et
la vitesse ne soient pas constantes. En effet, si le réducteur devait fonctionner en régime
permanent sous les mêmes conditions opératoires (fortes charges et faibles vitesse), les
températures du bain d’huile et du système tout entier s’élèveraient dangereusement. Les
conditions opératoires, que doit soutenir le réducteur, doivent impliquer un fonctionnement
transitoire. Cela semble, d’ailleurs, être une caractéristique inhérente à la lubrification
par barbotage dans le cas de conditions extrêmes comme celles-ci : sans un circuit de
refroidissement du bain d’huile, il est impossible pour le réducteur AVERY de soutenir une
forte charge (>1500 N.m) sans présenter une thermique pouvant conduire à l’avarie (perte
des caractéristiques physiques des huiles pouvant conduire à une avarie des roulements ou
du grippage des dentures, par exemple).
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IV.4. APPLICATION SUR UN CAS DE CHARGEMENT RÉEL
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Figure IV.15 – Évolution des températures pour certains éléments du réducteur sur son
application tramway avec les conditions de couple et de vitesse données sur la Figure
IV.11
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CHAPITRE IV

IV.4.3.2 Optimisation du réducteur AVERY : proposition d’axes de travail

Il est possible d’optimiser le réducteur AVERY sous différents aspects :

– L’aspect géométrique : une modification de la géométrie du réducteur pourrait,
potentiellement, changer les différents écoulements d’huile au sein de celui-ci et,
probablement, faire varier la perte par barbotage.
Au regard des résultats précédents, il paraît difficile de faire ce type d’optimisation
sur l’outil de modélisation développé ici. En effet, il a été montré que la perte par
barbotage dépendait grandement de la géométrie du réducteur et des écoulements
locaux. Il serait donc nécessaire de mener une nouvelle investigation sur les pertes
par barbotage, ce qui n’est pas l’objectif ici.

– L’aspect contact : l’amélioration des conditions de contact pourrait aboutir à une
diminution du coefficient de frottement des contacts de dentures au sein du réduc-
teur. Il a été prouvé plus tôt que ce poste de perte est une source non négligeable de
la perte totale. Dans le cas de l’outil de modélisation développé ici, il est possible
de simuler facilement l’impact de la diminution du coefficient de frottement sur la
thermique du réducteur.
Une telle simulation a été faite avec le réseau thermique construit plus haut : deux
simulations ont été menées, l’un avec un coefficient de frottement de 4 % (pris pour
une charge de 500 N.m et une vitesse de 450 tr/min, celui-ci varie toujours selon la
formule donnée en (IV.8)) et l’autre un coefficient diminué de 10 %, égal à 3,6 %.
Dans la réalité, une telle diminution est envisageable par un travail sur les états de
surface des dentures, ou encore un changement du couple matériau-lubrifiant. Le
résultat est donné sur la Figure IV.16. Ces deux simulations utilisent, par ailleurs,
toujours les conditions opératoires décrites dans la section IV.4.1.
La diminution du coefficient de frottement semble être un bon moyen pour diminuer
la perte totale du réducteur et ainsi réduire la température des composants du
réducteur AVERY en fonctionnement.

– L’aspect volume d’huile : il a été évoqué à de nombreuses reprises que le volume
de bain d’huile était un point important pour plusieurs raisons :

– Il doit veiller à la bonne lubrification des contacts des dentures.
– Il emmagasine une partie de la chaleur du réducteur.

La recherche du volume d’huile optimal semble donc un travail double : d’une part,
un aspect thermique, facilement modélisable, comme montré dans la partie IV.3.2.3 ;
d’autre part, un aspect tribologie et une réflexion sur la quantité d’huile nécessaire
pour avoir une lubrification optimale.

Remarque : Dans cette dernière simulation du réducteur AVERY sur son application
de tramway, les freins n’ont jamais été évoqués. Ce choix est conscient car les freins
représenteraient, en eux-mêmes, une étude particulière. En effet, les freins jouent non
seulement un rôle évident de freinage du réducteur, et donc de chauffage local de celui-
ci, mais aussi d’ailette thermique et donc d’évacuation de chaleur. Cette dualité est un
cas tout à fait particulier dans cette application et nécessite une étude toute particulière
pour prendre en compte correctement les freins sur ce réducteur. Voilà pourquoi il a été
choisi de ne pas les prendre en compte du tout dans les simulations thermiques pour le
moment. Cela restera donc un point à améliorer dans le futur pour simuler complètement
le réducteur AVERY.
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IV.5. CONCLUSION
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Figure IV.16 – Comparaison de la température de bain d’huile lors d’une diminution
du coefficient de frottement minimal de 4 % à 3,6 %. Les diagrammes de contribution
sont données lorsque le réducteur est soumis à une charge de 1809 N.m et une vitesse de
143 tr/min

IV.5 Conclusion
Ce chapitre a abordé la construction du réseau thermique pour le banc d’essais BP2

permettant de charger un réducteur AVERY. Ce nouveau banc a été présenté succincte-
ment. Le chargement du réducteur a apporté des modifications du réseau thermique ainsi
que l’ajout des pertes par frottement aux dentures :

– L’ajout de deux nœuds limites permettant de modéliser le circuit de recirculation
d’huile et la ventilation sur le porte-satellite.

– L’ajout de résistance de striction pour modéliser les échanges de chaleur au niveau
des zones de contact des dentures. L’ajout, aussi, d’une résistance de transport entre
le bain d’huile et le circuit de recirculation d’huile.

– La perte à la denture est calculée par les formules données par Durand de Gevigney,
prenant en compte les corrections de dentures. La valeur du coefficient de frottement
a été déduite en comparant les simulations aux mesures. Sa valeur moyenne oscille
autour de 4 %.

La simulation thermique a donné de bons résultats en comparaison des mesures faites sur
le banc BP2.
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CHAPITRE IV

Une étude sur le volume d’huile au sein du réducteur a été faite. Celle-ci a montré que
le volume d’huile influait peu sur la température de bain d’huile vu que les pertes par
barbotage et hydrodynamiques des roulements étaient minoritaires comparées aux pertes
par frottement aux dentures.

Une fois le réseau thermique du banc validé, une simulation pour un cas de chargement
réel a été faite. Celle-ci a, elle aussi, nécessité une modification du réseau thermique
existant pour prendre en compte les particularités de l’application industrielle simulée :

– Seul le nœud limite de l’air a été retenu mais les convections forcées prennent en
compte un flux d’air rectiligne avançant à la vitesse du véhicule.

– L’ailette de la fusée a été modifiée pour prendre en compte les particularités géo-
métriques de la transmission totale.

Cette simulation d’un cas réel a permis de donner une prédiction de l’évolution des
températures pour des conditions opératoires réelles. Il a, par ailleurs, été souligné que le
caractère transitoire des conditions opératoires (caractéristiques, s’il en est, du trajet d’un
tramway) était un point vital pour l’utilisation de la lubrification par barbotage d’une
telle transmission, soumise à de fortes charges et de faibles vitesses.

Il a aussi été évoqué des axes de réflexion pour l’optimisation de telles transmissions
lubrifiées par barbotage : l’aspect géométrique, l’aspect tribologique et l’aspect optimi-
sation du volume d’huile, ces deux derniers points étant intimement liés. Une première
simulation, montrant le potentiel d’utilisation du réseau thermique, a été donnée en com-
parant les températures maximales du bain d’huile en fonction du coefficient de frottement
du contact entre dentures.

Enfin, le rôle des freins, dans le cadre de l’application réelle du réducteur, a été évoqué
succinctement et nécessitera une étude toute particulière pour pouvoir les prendre en
compte convenablement dans la simulation thermique du réducteur AVERY.
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CONCLUSION

La présente étude montre que les problématiques de thermique au sein de réducteurs
épicycloïdaux étaient un enjeu crucial pour la fiabilité et le rendement de ces derniers.

A partir de la problématique posée en introduction, il convient de répondre à chaque
question adressée.

La première était : est-il possible de prédire les valeurs de tous les postes de
pertes d’un train épicycloïdal lubrifié par barbotage ?

La littérature propose une analyse poussée des pertes en ce qui concerne les trains
d’engrenages conventionnels. De nombreux modèles applicables aux trains épicycloïdaux
a été retenu. Cependant, en ce qui concerne les trains épicycloïdaux, elle porte toutefois
uniquement sur le cas d’une lubrification par injection. Ainsi, l’absence de modèle de pré-
diction des pertes par barbotage spécifique aux trains épicycloïdaux a été notée.

La première étape de ce travail a, donc, été de développer un modèle de prédiction des
pertes par barbotage au sein d’un train épicycloïdal. Pour ce faire, un banc d’essais du
LabECAM, nommé dans "banc ECAM" ce manuscrit, a été utilisé. Il permet de mesurer
précisément les pertes dans un train épicycloïdal modulaire. Une vaste campagne d’essais
a été menée avec comme objectif, d’abord, d’observer le comportement du bain d’huile
au sein de la transmission. Le résultat marquant de cette phase est l’établissement, par
les forces centrifuges, d’un anneau d’huile. Il a cependant été relevé que cet anneau ne se
formait pas immédiatement. Une investigation toute particulière a donc été menée pour
établir un modèle d’apparition de l’anneau d’huile. Deux critères ont été mis en évidence :
un critère portant sur le volume du bain d’huile et un autre sur les conditions opératoires.

Une fois ces critères de prédiction développés, l’établissement du modèle de perte par
barbotage se devait de prendre en compte la présence ou non de cet anneau d’huile. Deux
cas ont donc été considérés : lorsque l’anneau d’huile est présent et lorsqu’il ne l’est pas.
La première partie du travail a consisté dans l’étude des pertes par barbotage lorsque
l’anneau était formé. Une méthode par analyse dimensionnelle a été utilisée.

La modularité permise par le banc ECAM a permis d’isoler la contribution de chacun
des éléments tournants (satellites, porte-satellite et solaire) de la perte par traînée. Ainsi,
deux modèles distincts ont vu le jour : un modèle pour le porte-satellite et un autre pour
les satellites.

Par ailleurs, il a été remarqué qu’un modèle de perte par traînée du solaire ne pou-
vait pas être établi dans cette étude du fait de l’impossibilité d’avoir un anneau d’huile
suffisamment épais pour l’atteindre. Une autre limite évoquée des modèles développés est
que le banc ECAM ne permet pas de tester plusieurs réducteurs différents pour mettre
en évidence l’influence de la géométrie du réducteur sur la perte par traînée.

Une fois ces différents modèles développés pour la présence de l’anneau d’huile, l’hypo-
thèse a été faite que, lorsque l’anneau d’huile n’était pas formé, les corrélations trouvées
plus hauts, pour les pertes par traînée du porte-satellite et des satellites, étaient toujours
valides et que seule la surface mouillée de chacun des éléments devait être recalculée. Cette
hypothèse s’est avérée juste au regard des essais menés sur le banc ECAM.
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Finalement, une fois le modèle de perte par barbotage bien défini, celui-ci a été mis
à l’épreuve vis-à-vis de nombreux essais menés sur trois huiles présentant des caractéris-
tiques physiques bien distinctes. Ces essais ont à la fois permis de conforter la robustesse
du modèle mais aussi de mettre en évidence l’influence plus important de la masse volu-
mique face à la viscosité de l’huile.

Les deux questions suivantes, posées dans l’introduction, étaient :

– Comment un réducteur épicycloïdal, lubrifié par barbotage, peut-il sou-
tenir de fortes valeurs de charges (et donc de pertes) lorsqu’il ne peut se
refroidir qu’au travers de ses carters ?

– Dans quelles mesures la lubrification par barbotage, seule, reste possible
dans des applications industrielles ?

Après avoir identifié toutes les sources de pertes, la modélisation thermique d’une
application industrielle a pu être conduite. La méthode des réseaux thermiques a, tout
d’abord, été présentée ainsi que le calcul des résistances représentant les différents échanges
de chaleur au sein de la transmission. Ces résistances sont calculées, par ailleurs, en lien
avec le critère de formation de l’anneau d’huile. Ensuite un réseau thermique spécifique
au réducteur, nommé AVERY, monté sur le banc BC6 a été construit. Le banc BC6 ayant
la particularité de ne pas appliquer de charge sur le réducteur AVERY, cette première
étude thermique a donc porté sur un réducteur AVERY ne présentant que ses pertes
indépendantes de la charge. Une très bonne concordance entre les températures simulées
sur le réseau thermique et mesurée sur le banc BC6 a été trouvée confortant, une fois de
plus, la bonne modélisation des différentes sources de pertes et des échanges au sein du
réducteur. Pour montrer la versatilité de la méthode des réseaux thermiques, deux cas
ont été simulés : un changement d’huile dans le réducteur ainsi qu’une variation drastique
du volume d’huile au sein du réducteur. Dans les deux cas, une baisse significative des
températures du bain d’huile a pu être montrée. Cependant, une mise en garde a été faite
que de telles conclusions ne pouvaient pas être prises telles qu’elles car la modélisation
thermique n’incluait pas, dans ce cas, la charge appliquée sur le réducteur. L’impact
tribologique de la charge ne pouvait, par ailleurs, pas être prise en compte.

Pour finir, une dernière modélisation thermique a portée sur le même réducteur AVERY
monté, cette fois-ci sur le banc BP2 permettant de charger ce réducteur. Les différentes
spécificités de modélisation inhérentes à l’introduction d’une charge dans le réducteur ont
d’abord été présentées puis une comparaison entre les températures simulées par le réseau
et celles mesurées sur le banc a été menée. Cette comparaison a permis de montrer qu’il
était possible d’estimer directement le coefficient de frottement au sein de la transmission
tout en montrant une bonne concordance avec les mesures sur le banc BP2. Enfin, cette
modélisation est étendue à une application directe du réducteur AVERY sur un tramway
en fonctionnement. Après quelques modifications inhérentes à l’environnement du réduc-
teur, ce modèle est capable de donner l’évolution de la température des différents éléments
de la transmission. Il a été noté l’importance du caractère transitoire des conditions opé-
ratoires du réducteur pour que la lubrification par barbotage soit utilisable, notamment
lorsqu’il est soumis à de fortes charges et de faibles vitesses.

A la suite de cette étude, plusieurs points restent à investiguer.
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CONCLUSION

Un pan intéressant, à court terme, du travail présenté dans ce manuscrit est la mo-
délisation thermique des trains épicycloïdaux lubrifiés par bain d’huile. Une application
évidente de ce type de modèle, léger en terme de temps de calcul, serait de pouvoir opti-
miser le volume du bain d’huile. Les deux points d’optimisation seraient :

– La capacité du bain d’huile à être un "tampon" thermique suffisamment important
pour éviter les surchauffes locales, notamment au niveau des roulements.

– La capacité du bain d’huile à former un film d’huile suffisant pour les contacts des
dentures.

A moyen terme, une investigation sur d’autres types de trains planétaires pourrait
être menée. Tous les résultats, notamment en terme de prédiction de la perte par bar-
botage, ont été développés exclusivement pour des trains épicycloïdaux. Il a été soulevé,
particulièrement lors de l’application de ce modèle au réducteur AVERY, que la géométrie
du réducteur pouvait influer sur les écoulements du bain d’huile mais la cinématique du
train rentre aussi en compte : dans le cas d’un train planétaire à couronne tournante, par
exemple, le modèle de perte reste-t-il applicable ? Dans quelles mesures ?

Enfin, à plus long terme, une dernière investigation en parallèle d’une modélisation
thermique serait une étude complète et en détail du contact des dentures intérieures. En ef-
fet, un même coefficient de frottement pour les deux types de contact (dentures extérieures
et intérieures) a été utilisé d’après les travaux de Durand de Gevigney [30]. Seulement, les
deux types de contacts sont antagonistes : d’une part, le contact des dentures extérieures,
bien connu, qui est un contact non conforme (équivalent à deux cylindres en contact l’un
sur l’autre) ; d’autre part, le contact des dentures intérieures, non traité dans la littérature
d’un point de vue tribologique, qui est un contact conforme (équivalent à deux cylindres
en contact l’un dans l’autre). Il semble judicieux de mener une étude plus poussée pour
conclure sur la validité de l’hypothèse d’un coefficient de frottement unique.
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ANNEXE A

A.1 Calcul de la surface mouillée du porte-satellite
Le porte-satellite du réducteur ECAM est considéré comme un cylindre creux, percé

de plusieurs trous pour accueillir les satellites. Le calcul de sa surface mouillée est fait en
deux parties : le flanc et la périphérie du porte-satellite.

A.1.1 Le flanc du porte-satellite
Sur la Figure A.1 se trouve une vue schématisée du flanc du porte-satellite avec un

anneau d’huile formé. La surface mouillée représente alors un disque dont la surface est
dépendante de l’épaisseur de l’anneau d’huile h. Celle-ci se calcule en retranchant l’aire du
disque de rayon

(
Rpied
cour − h

)
à celui de rayon Rext

PS. Alors il est possible d’écrire la surface
de cet anneau comme :

Sflancm,PS = π
(
Rext
PS

2 −
(
Rpied
cour − h

)2
)

(A.1)

Rpied
cour

Rext
PS hPorte-satellite

Couronne

Anneau
d’huile

Surface
mouillée

Figure A.1 – Schéma de calcul de la surface mouillée du flanc du porte-satellite

A.1.2 La périphérie du porte-satellite
La surface de la périphérie est simplement la surface d’un cylindre de rayon extérieur

Rext
PS et de longueur lPS à laquelle est retranchée la surface correspondante aux trous pour

accueillir chacun des trois satellites. Ces trous sont considérés comme présentant un angle
de secteur α et une longueur notée ltrou. La surface en périphérie s’écrit donc comme :

Speriphm,PS = 2π Rext
PS lPS − 3×

(
αRext

PS ltrou
)

(A.2)

136



A.2. CALCUL DE LA SURFACE MOUILLÉE D’UN SATELLITE

A.2 Calcul de la surface mouillée d’un satellite
Le calcul de la surface mouillée d’un satellite se compose de deux parties : le flanc et la

périphérie. Ces deux composantes sont présentes dans la formule donnée par Changenet
[17] :

Sm,sat = Rsat
2 (2θ − sin 2θ) + 2Rsatbθ + 2Zθhtoothb

π cosα (A.3)

Avec,
θ = θ1 + 2θ2

2
Le calcul de θ1 et θ2 se base sur le schéma de calcul de la Figure A.2.

hPS
Rsat

θ1

θ2

Niveau d’huile
dynamique

O

B1A1

A2

B2

θ′

A3

B3h

Figure A.2 – Schéma de calcul des angles θ1 et θ2

En se plaçant dans le triangle OA1B1 rectangle en B1, il est possible de calculer l’angle
θ1 :

cos θ1

2 = hPS
2Rsat

⇔ θ1 = 2 arccos hPS
2Rsat

(A.4)

O

B1

hPS

2

A1

Rsat

θ1
2

Pour l’angle θ2, en se plaçant dans le triangle OA2B2 rectangle en B2, l’angle θ′ s’écrit
comme :

tan θ′ = hPS
2Rsat

⇔ θ′ = arctan hPS
2Rsat

(A.5)
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ANNEXE A

O

B2 Rsat

A2

hPS

2

θ′

Enfin, en se plaçant dans le triangle OA3B3 rectangle en B3, l’angle θ2 s’obtient par :

tan (θ2 + θ′) =
Rext
PS +Rint

PS

2 −
(
Rpied
cour − h

)
Rsat

(A.6)

⇔ θ2 + θ′ = arctan


Rext
PS +Rint

PS

2 −
(
Rpied
cour − h

)
Rsat

 (A.7)

⇔ θ2 = arctan


Rext
PS +Rint

PS

2 −
(
Rpied
cour − h

)
Rsat

− θ′ (A.8)

Soit, en introduisant l’équation (A.5) :

θ2 = arctan
(
H

Rsat

)
− arctan

(
hPS

2Rsat

)
(A.9)

Avec,
H = Rext

PS +Rint
PS

2 −
(
Rpied
cour − h

)
= Rext

PS −
hPS

2 −
(
Rpied
cour − h

)

O

B3 Rsat

A3

H

θ′ + θ2
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ANNEXE B

B.1 Les résistances de convection avec l’air
Cette partie regroupe les différentes formulations utilisées dans le calcul des réseaux

thermiques.

B.1.1 Echange convectif entre un cylindre horizontal fixe et l’air
Ici, on ne traite que de la convection naturelle [16].
L’estimation du nombre de Nusselt se fait par l’équation (B.1). Celle-ci est valable

dans le domaine 10−5 < Gr Pr < 1012.

√
Nu = 0,6 + 0,387



Gr Pr

1 +
(0,559
Pr

) 9
16


16
9



1
6

(B.1)

Les nombres de Grashof Gr et de Prandtl Pr sont définis comme formulés dans les
équations (B.2) et (B.3).

Gr = ς ∆T g L3

ν2 (B.2)

Pr = ν

$
(B.3)

Avec,

– ς le coefficient de dilatation du fluide (1/◦C),
– ∆T le gradient de température entre la paroi et le fluide (1/◦C),
– g l’accélération de la pesanteur (m/s2),
– L la grandeur caractéristique (m),
– ν la viscosité cinématique du fluide (m2/s),
– $ la diffusivité thermique du fluide (m2/s)

Dans le calcul de la résistance thermique d’échange convectif entre un cylindre et l’air,
on prendra la longueur caractéristique égale au diamètre du cylindre et les caractéristiques
du fluide égalent à celles de l’air.

B.1.2 Echange convectif entre un cylindre tournant et l’air
Contrairement au cas précédent, l’échange entre un cylindre tournant autour de son

axe à une vitesse ω dans l’air est une convection forcée. Dans ce cas, on utilise l’expression
du nombre de Nusselt tirée de Becker [8], donnée dans l’équation (B.4).

Nu = 0,133Re2/3 Pr
1/3 (B.4)
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Le nombre de Reynolds Re est défini dans l’équation (B.5). Le nombre de Prandtl Pr
est donné dans l’équation (B.3).

Re = V L

ν
(B.5)

Avec,

– V la vitesse caractéristique de l’écoulement (m/s),
– L la longueur caractéristique (m),
– ν la viscosité cinématique du fluide (m2/s)

Dans le calcul de la résistance thermique d’échange convectif entre un cylindre tournant
et l’air, on prendra comme longueur caractéristique le diamètre du cylindre et on prendra
comme vitesse caractéristique la vitesse périphérique du cylindre. Les caractéristiques de
l’air sont par ailleurs utilisées.

B.1.3 Echange convectif entre une plaque verticale et l’air
B.1.3.1 Cas de la convection naturelle [81]

Dans le cas de la convection naturelle, l’équation (B.6) est utilisée.

Nu = 0,28 (Gr Pr)0,30 (B.6)

Avec les définitions de Gr et Pr données dans les équations (B.2) et (B.3).

B.1.3.2 Cas de la convection forcée [82]

Dans ce cas, l’écoulement de l’air est considéré comme tangentiel à la paroi comme
illustré sur la Figure B.1.

vair

H

Figure B.1 – Flux d’air tangentiel à une plaque verticale

L’équation utilisée pour calculer Nu est alors celle donnée en (B.7).

Nu = 0,27Re0,63 (B.7)

La grandeur caractéristique utilisée est alors la hauteur de la plaque et la vitesse caracté-
ristique celle de l’air.
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B.2 Les résistances de convection avec l’huile
Les échanges de chaleur entre l’huile et une denture d’engrenages se divise en trois

échanges distincts en parallèle : un échange en périphérie du cylindre, un échange sur le
flanc de celui-ci et une résistance de projection de l’huile par la denture.

B.2.1 Echange entre l’huile et un cylindre en rotation
Dans le cas des échanges convectifs entre l’huile et un cylindre en rotation, la même

formulation que dans le cas de l’air (B.4) est utilisée en utilisant les caractéristiques
physiques de l’huile.

B.2.2 Echange entre l’huile et le flanc d’un cylindre en rotation
Dans ce cas, les formulations données dans l’équation (B.8) sont utilisées [8, 15, 21].

Dans le cas où le nombre de Reynolds est compris entre 2,5× 105 et 3,2× 105, une extra-
polation linéaire est réalisée entre les deux équations (B.8).Nu = 0,4 Re0,5 Pr

1/3 si Re < 2,5× 105 [21]
Nu = 0,238 Re0,8 Pr0,6 si Re > 3,2× 105 [8, 15]

(B.8)

Avec, dans ces équations, la grandeur caractéristique égale au rayon de la face du cylindre 1.

B.2.3 Echange par projection entre les dentures et l’huile
La résistance de projection s’exprime comme dans l’équation (B.9) donnée par [16].

Rth = π

bZ

0,257 + 0,885[
1 + exp

(
ψ − 0,776

0,109

)]0,119

 htooth χ
√
θω

(B.9)

Avec,
– b la largeur de denture (m),
– Z le nombre de dents du pignon (-),
– htooth la hauteur des dents (m),
– χ l’effusivité thermique de l’huile (W.s1/2/[m2.K]),
– θ l’angle de projection (cf. Figure B.2) (rad),
– ω la vitesse de rotation du pignon (radian/s),
– ψ un nombre sans dimension défini par :

ψ =
(
Rp$ θ2

ν hdent

)1/4

(B.10)

Avec,
– Rp le rayon primitif du pignon (m),
– $ le diffusivité thermique de l’huile (m2/s),
– ν la viscosité cinématique de l’huile (m2/s)

1. Et non le diamètre comme précédemment.
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h

Rsat
θ

Figure B.2 – Schéma illustrant l’angle θ utilisé dans l’équation (B.9)

L’angle de projection est pris comme l’angle formé par la surface de l’anneau d’huile et
l’engrènement entre le satellite et le solaire. Cet angle se calcule facilement par l’équation
(B.11). 

θ = arccos
(

h

Rsat

− 1
)

si 0 < h 6 Rsat

θ = 0 sinon
(B.11)

Cette formulation est aussi utilisée dans le cas où l’anneau n’est pas formé en faisant
l’hypothèse que, sur une période de rotation, l’échange de chaleur par projection se produit
comme si le satellite était immergé dans un anneau d’huile.

B.2.4 Echange de convection entre l’huile et les roulements
La formulation de cette résistance passe par le calcul d’un coefficient de convection

hconv donné par Harris [34] et rapporté dans l’équation.

hconv = 0,0332 k Pr1/3

[
ω

4ν

(
1− 2r cos θ

dm

)]1/2

(B.12)

Avec,

– k la conductivité thermique de l’huile (W/[m.◦C]),
– Pr le nombre de Prandtl caractéristique de l’huile utilisée (-),
– ω la vitesse de rotation du roulement (rad/s),
– ν la viscosité cinématique de l’huile (m2/s),
– r le rayon des éléments roulants (m),
– θ l’angle de contact des éléments roulants (rad),
– dm le diamètre moyen du roulement (m)
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Il convient ensuite de calculer Nu en utilisant S égal à la surface immergée du flanc
du roulement.

B.3 Les résistances de conduction et de contact

B.3.1 Echange par conduction radiale
La résistance d’échange par conduction radiale traduit la traversée du flux de chaleur

au travers d’un solide dont la section de passage varie avec le rayon de celui-ci. Elle est
appliquée dans le cas de corps cylindriques. Son expression est rapportée dans l’équation
(B.13) et annotée sur la Figure B.3.

Rth =
ln
(
Rext

Rint

)
2π k l (B.13)

Avec,

– Rext, Rint les rayons respectivement extérieurs et intérieurs du cylindre (m),
– k la conductivité thermique du matériau composant le cylindre (W/[m.◦C]),
– l la largeur du cylindre (m)

l

Rext

Rint

Figure B.3 – Schéma annoté pour l’équation (B.13)

B.3.2 Echange par conduction axiale
Cette résistance est appliquée lorsque le flux de chaleur traverse un solide dont la

section de passage est constante. En appliquant le loi de Fourier [16], il est montré que la
formule de cette résistance est celle donnée dans l’équation (B.14).

Rth = l

k S
(B.14)

Avec,

– l la longueur de conduction (m),
– k la conductivité thermique du solide (W/[m.◦C]),
– S la surface de conduction (m2)
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B.3.3 Echange par contact
Cette résistance traduit l’échange de chaleur au travers d’une fine lame d’air séparant

deux solides en contact métal-métal. Comme évoqué dans [13], cette résistance est dépen-
dante de la taille des surfaces en contact, de la rugosité de celles-ci et de la pression de
contact. Cette résistance peut s’exprimer comme rapportée en [16] dans l’équation (B.15).

Rth = 4,5× 10−3

k̄ S
(B.15)

Avec,

– k̄ la conductivité thermique équivalente du contact entre les deux métaux de conduc-
tivité thermique k1 et k2 (W/[m.◦C]), calculée comme :

k̄ = 2k1k2

k1 + k2

– S la surface de contact (m2)
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