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Résumé
Le système segments-piston-chemise est le contact centraldu moteur. Sa lubrification

doit être maîtrisée pour pouvoir contrôler les consommations de carburant et d’huile. La
physique de ce contact est complexe puisqu’elle met en jeu des grandes variations de
température, une quantité de lubrifiant limitée, et d’importantes variations de vitesse.

Les additifs polymères permettent de stabiliser les épaisseurs de film de lubrifiant
sur une large plage de température. Cependant, il est nécessaire de prendre en compte la
nature non-newtonienne des huiles contenant ces additifs.Leur comportement en fonction
des contraintes de cisaillement doit être modélisé pour ne pas surestimer les épaisseurs de
film dans le contact.

Cette étude modélise le contact segment-cylindre d’une manière simple et se focalise
sur le comportement "double-newtonien" des lubrifiants à additifs polymères. Un travail
unidimensionnel est réalisé à partir d’une équation de la littérature. Ensuite, un nouveau
modèle analytique bidimensionnel est proposé pour décrirecette rhéologie particulière.

Enfin, des résultats numériques sont présentés montrant l’influence de la rhéologie
double-newtonienne sur la pression, la charge, le frottement et l’épaisseur de film. Le
couplage entre la texturation du contact et ce modèle est étudié.

M OTS CLÉS: Lubrification hydrodynamique, rhéologie double-newtonienne, contact
segment-chemise

The piston-ring-cylinder-wall system is a vital contact ofthe ic engine. Its lubrication
must be controlled to ensure low oil and petrol consumptions. This contact is complex
by its large temperature variations, by the limited oil quantity and by important speed
changes.

Polymer additives stabilize oil film thicknesses over a large temperature range. Ho-
wever, it is necessary to account for the non-Newtonian behaviour of the lubricants with
these additives. The behaviour as a function of shear stressmust be modeled in order to
correctly estimate the oil film thickness in the contact.

In this study the ring-cylinder contact is simply modeled and the focus is on the
"double-Newtonian" behaviour of the polymer added lubricants. A one-dimensional nu-
merical study is performed based on an equation from the literature.

A new two-dimensional model is proposed to describe the specific rheology. The mo-
dified Reynolds equation is solved numerically and is used to study the textured contact
performance.
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Notation

A(w) fonction [.
f coefficient de frottement [.
F force de frottement adimensionnée [.
F ′ force de frottement re-adimensionnée [.
F(z) fonction [.
G(z) fonction [.
h épaisseur de film d’huile [m
h0 épaisseur de film d’huile minimale [m
H épaisseur de film d’huile adimensionnée H = h/R [.
H0 épaisseur de film d’huile minimale adimensionnée H0 = h0/R [.
K rapport de viscosité K = µ2/µ1 [.
L(w) fonction [.
p pression [Pa
P pression adimensionnée P= (pR)/(12µ0um) [.
R rayon de courbure dans la directionx [m
u vitesse dans la directionx [m/
u1 vitesse de la surface inférieure (directionX) [m/
u2 vitesse de la surface supérieure (directionX) [m/
um vitesse moyenne dans la directionx um = (u1+u2)/2 [m/
v vitesse dans la directiony [m/
W capacité de charge adimensionnée [.
x coordonnée (direction du mouvement) [m
X coordonnée adimensionnée (direction du mouvement) X = x/R [.
y coordonnée (direction circonférentielle du contact) [m]
Y coordonnée adimensionnée (direction circonférentielle du contact) Y = y/R [.
z coordonnée (direction de l’épaisseur de film) [m
Z paramètre adimensionné (direction de l’épaisseur de film) Z = (6µ1um)/(Rτ0) [.
µ viscosité réelle [Pa
µ1 viscosité pour un faible taux de cisaillement [Pa
µ2 viscosité pour un fort taux de cisaillement [Pa
µ viscosité adimensionnée µ= µ/µ1 [.
τ0 cont. de cisaillement fixant la transition [Pa
τa cont. de cisaillement moyenne (directionx) [Pa
τA cont. de cisaillement moyenne adim. (directionX) τA = τa/τ0 [.
τb cont. de cisaillement moyenne (directiony) [Pa
τB cont. de cisaillement moyenne adim. (directionY) τA = τa/τ0 [.

τe contrainte de cisaillement τe =
√

τ2
a+ τ2

b [Pa

τE cont. de cisaillement adimensionnée τE = τe/τ0 [.
τx cont. de cisaillement (directionx) [Pa
τy cont. de cisaillement (directiony) [Pa

2



Notation

3



Notation

4



Introduction

0.1 L’automobile et la mécanique

L’importance de la mécanique dans la vie de l’être humain moderne est supplantée par
d’autres technologies. Comparé à l’électronique, qui gagnede l’importance à travers le
boum de l’informatique et des télécommunications, il est facile de passer à coté des avan-
cées majeures en matière de mécanique. Cependant, bon nombred’objets technologiques
modernes cachent un cœur mécanique derrière une interface électronique.

L’objet qu’est l’automobile est sans doute celui qui symbolise le mieux la mécanique
dans la pensée collective. Pourtant, il ne déroge pas non plus à l’évolution. Nos voitures
de tous les jours évoluent, faisant une part de plus en plus importante à l’électronique.
Que ce soit en terme de performance (injection électronique, gestion électronique de l’al-
lumage, etc...), de confort (régulateur de vitesse, gestion automatique des feux ou des
essuie-glaces, climatisation, etc...) ou de sécurité (ABS,ESP, etc...), les évolutions en la
matière sont nombreuses. Mais, si on regarde plus en détail ces améliorations, on constate
facilement que la plupart de ces avancées sont étroitement liées à des organes mécaniques,
eux aussi en constante évolution.

L’évolution de l’automobile reste donc encore étroitementliée aux avancées dans le
domaine de la mécanique. Les études dynamiques permettent une meilleure efficacité
des châssis. Les boites de vitesses sont de plus en plus compactes grâce à l’évolution
des systèmes d’engrenages. Jusqu’à la sécurité de nos véhicules qui dépend beaucoup de
l’amélioration des zones d’absorption de chocs.

Si on s’intéresse maintenant de plus près à l’organe principal de l’automobile, le mo-
teur, le constat est le même. Celui-ci ne cesse d’évoluer, grâce aux apports de technologies
nouvelles dans ce domaine, comme l’électronique, mais aussi grâce aux améliorations
mécaniques.

Un des principaux domaines de la mécanique qui permet ces évolutions est la science
des contacts. L’étude de la lubrification et des différents frottements que l’on retrouve
dans un moteur est primordiale pour pouvoir prédire les pertes énergétiques, l’usure, ainsi
que la durée de vie de ces principaux composants.
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Introduction

0.2 L’automobile et l’automobiliste

0.2.1 Le luxe de la mobilité

Les premiers véhicules automobiles sont apparus aux XIXèmesiècle. Restée un objet
de luxe pendant ses premières décennies d’existence, c’està travers le XXèmesiècle que
l’automobile est devenue le symbole de la mobilité. Sa production en masse, qui débuta
avec la Ford T en 1908, permit le développement des constructeurs, et avec eux l’expan-
sion et l’uniformisation de sa production (figure 1).

FIGURE 1: Nombre de voitures dans le monde

L’automobile nous permet de nous projeter facilement et rapidement là où nous le
souhaitons. Son utilisation est vaste. Nous nous en servonspour travailler, mais aussi
pour nos loisirs, nos vacances etc... Son utilisateur lui demande toujours plus : plus de
sécurité, plus de confort, plus de puissance etc...

Toutes ces ajouts technologiques ont un coût, celui de la consommation. Chaque nou-
vel organe, chaque cm en plus, chaque kg supplémentaire a un impact direct sur l’énergie
nécessaire au fonctionnement des véhicules.

La technologie des moteurs à combustion s’est imposée commele meilleur rapport
coût/autonomie. Dans l’état actuel des choses, une voitureclassique peut faire autour de
600 km avec un plein de carburant, là où les meilleures voitures électriques atteignent 250
km d’autonomie.

6



L’automobile et l’automobiliste

0.2.2 Fonctionnement des moteurs à combustion

Le moteur à explosion fait partie de la famille des moteurs à combustion interne.
L’énergie thermique produite par l’explosion du carburantest transformée en énergie mé-
canique à l’intérieur du moteur. Il existe deux types de moteurs à explosion : les moteurs
à allumage commandé, comme par exemple le moteur à essence, et les moteurs à auto-
allumage comme par exemple le moteur diesel.

Ces moteurs sont apparus fin du XIXèmesiècle. Ils servent principalement à la propul-
sion de moyens de transport tel que l’automobile, mais on lesretrouve aussi dans d’autres
systèmes tel que des outils (tronçonneuse) ou des générateurs d’électricité.

Depuis leur création, les moteurs ont connu une constante évolution qui a permis leur
amélioration, que ce soit en performance ou en consommation. Même si les éléments
principaux d’un moteur (figure 2) sont restés les mêmes, la technologie employée a bien
évolué. De plus, dans le cas de l’automobile, de nouveaux éléments sont venus s’y greffer
au cours du temps.(figure 3)

FIGURE 2: Moteur en coupe [CLO 96]
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FIGURE 3: moteur moderne (PSA-DV6)

Les moteurs présents dans les automobiles sont essentiellement des moteurs à cycle 4
temps (par opposition aux moteurs 2 temps généralement utilisés sur des véhicules deux
roues à faible cylindrée). Ce cycle, présenté sur la figure 4, permet la transformation de
carburant en énergie mécanique par un système de bielle-manivelle.

FIGURE 4: Les 4 temps [TRA 00]
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Le cycle thermodynamique pression-volume de Rochas (pour les moteurs à allumage
commandé type "Essence", figure 5(a) ) et de diesel (pour les moteurs à auto-allumage
type "Diesel", figure 5(b) ) permet de visualiser la thermodynamique théorique d’un mo-
teur.

(a) Cycle de Rochas

(b) Cycle de Diesel

FIGURE 5: Cycles thermodynamiques pression-volume théoriques [GUI 05]

L’énergie mécanique récupérée par le système est représentée par la surface entre les
courbes. Cette énergie sous forme de pression est transformée en énergie rotative grâce
au mouvement bielle-manivelle de l’ensemble piston-bielle-vilebrequin.
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0.2.3 Le combat pour le rendement

L’accès à l’énergie est un des enjeux majeurs du XXIème siècle. La diminution des
ressources qui entraine une augmentation de leur prix, a rendu nécessaire la rationalisation
de l’énergie. Les véhicules sont soumis à des bonus, ou des malus, selon leur émissions
deCO2. Les manufacturiers doivent de ce fait se soucier de la consommation de leurs
automobiles, car cela influence directement les ventes auprès des consommateurs.

Le cycle de de combustion réel met en avant la nécessité d’évaluer le rendement du
système "moteur". En effet, la figure 6 montre que le cycle thermodynamique n’est pas
parfait. Le bilan énergétique réel prend en compte l’énergie récupérée par le système
(représentée sur le graphique par la surface entre les courbes supérieures) mais aussi les
pertes du système, notamment les pertes à l’échappement (représentées par la surface
entre les deux courbes inférieures).

FIGURE 6: Cycle réel [GUI 05]

Les pertes thermodynamiques (énergie des gaz d’échappement, chaleur) ne sont pas
les seules pertes du moteur. L’ensemble des organes en mouvement relatif produit des
pertes par frottements. La figure 7 présente le bilan énergétique du moteur.
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FIGURE 7: Répartition de l’énergie du moteur

0.2.4 Le respect de l’environnement

La consommation d’énergie n’est pas le seul problème auqueldoivent faire face les
constructeurs d’automobiles. En effet, notre société moderne prend conscience du danger
que représente la non-préservation de l’environnement.

FIGURE 8: Norme européennes de pollutions (véhicules à moteur particuliers)
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Cette prise de conscience collective implique que l’on impose que tous les secteurs
de l’activité humaine soient contrôlés. Les normes anti-pollution appliquées aux véhi-
cules (voir Figure 8) s’inscrivent donc dans cette prise de conscience. La qualité de l’air
que nous respirons et la limitation des effets de serre sont les principaux enjeux de ces
limitations.

La minimisation des rejets des moteurs entraine la nécessité à la fois de moins
consommer mais aussi d’améliorer la combustion.

Réduire les pertes par frottement permet donc de réduire la consommation tout en
améliorant le fonctionnement des moteurs. Il est ainsi possible de limiter leurs impacts
sur l’environnement tout en conservant la qualité de nos véhicules.

0.3 Les contacts et frottements dans les moteurs

On peut distinguer trois principale zones de pertes par frottement dans un moteur
(voir figure 9) : 14% de pertes dans la distribution, 40% de pertes dans l’attelage mobile
(segments-piston-cylindre), et 28% de pertes dans l’ensemble des contacts du vilebrequin.
Les 18 derniers pour-cents proviennent des pertes de la pompe à huile.

FIGURE 9: Frottements

La mécanique du contact permet d’étudier ces zones de frottement. L’attelage mobile
représente la majorité de ces pertes par frottement. Le contact entre les segments et le
cylindre est donc une zone d’étude de premier plan.

Il est important de noter qu’il est difficile de distinguer dans l’attelage mobile les
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pertes du contact segments-cylindre des pertes dans les paliers. Néanmoins, la majorité
des pertes de l’attelage mobile est due à ce contact spécifique.
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Chapitre 1

Contexte

Ce premier chapitre, résume l’état de l’art en ce qui concerne
la segmentation, la rhéologie des huiles et la texturation de

surface.
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1. Contexte

1.1 Le système Segments-Piston-Cylindre (SPC)

1.1.1 Rôle de la segmentation

L’attelage mobile (figure 1.1) est le sous-ensemble du moteur qui permet de transfor-
mer l’énergie thermique de la combustion du carburant en énergie mécanique. Il est com-
posé du piston, qui vient récupérer l’énergie de l’explosion en coulissant dans le cylindre,
et de la bielle, qui joue le rôle de levier pour transformer cemouvement de translation en
mouvement de rotation.

FIGURE 1.1: L’attelage mobile dans le cylindre (vue en coupe)

Dans ce système la segmentation remplit trois rôles clés. Enpremier, elle empêche la
propagation de la réaction chimique qu’est l’explosion vers le bas moteur. Sans cela, le
front de flamme risque de se propager vers l’huile contenue dans le bas-carter.

Son deuxième rôle est d’assurer l’étanchéité de la chambre de combustion. Ceci a un
impact direct sur le rendement du moteur : sans étanchéité, la pression dans la chambre
de combustion diminue ainsi que l’énergie transmise au piston, le moteur perd donc di-
rectement de la puissance.

Enfin, elle doit aussi limiter le passage de l’huile du bas moteur vers la chambre de
combustion, tout en permettant une lubrification correcte de son propre contact avec le
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Le système Segments-Piston-Cylindre (SPC)

cylindre en maintenant un film d’huile. Les pertes par frottement sont influencées par
l’épaisseur de ce film. Ces deux critères (consommation d’huile et limitation des frotte-
ments) sont contradictoires, car un apport plus important d’huile assurerait une meilleure
lubrification et donc, moins de frottements. Il est ainsi nécessaire d’assurer un bon com-
promis.

Ces trois rôles sont assurés par trois segments distincts : lesegment coupe-feu, le
segment d’étanchéité et le segment racleur.

1.1.2 Les segments

1.1.2.1 Le segment coupe-feu

Ce premier segment assure une partie de l’étanchéité tout en arrêtant le front de
flamme de la chambre de combustion. Il est soumis ainsi à de fortes pressions ainsi qu’à
des températures élevées.

Le segment coupe-feu est généralement revêtu d’une couche de chrome ou de molyb-
dène (figure 1.2). Le chrome a pour propriétés de bien résister à l’action combinée de la
pression et de la vitesse de déplacement du piston, une bonnerésistance à l’usure et un
bon maintien du film d’huile. Le molybdène présente les mêmesavantages tout en étant
plus efficace mais plus coûteux [CLO 96].

FIGURE 1.2: Surface de contact de segments coupe-feu [CLO 96]

La figure 1.3 présente les différents profils de segments coupe-feu. Le profil rectangu-
laire est le plus courant. Le profil trapézoïdal est utilisé dans certains moteurs diesel sujets
au gommage (dépôt de résidus de combustion en font de gorge).

FIGURE 1.3: Profils de segments coupe-feu [CLO 96]

1.1.2.2 Le segment d’étanchéité

Ce segment complète l’étanchéité entre le haut et le bas moteur, tout en renvoyant
une partie de l’huile vers le carter inférieur. Il complète ainsi les deux autres segments en
assurant des fonctions partagées avec ceux-ci.
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FIGURE 1.4: Profils de segments d’étanchéité [CLO 96]

La figure 1.4 présente les différents profils de segments d’étanchéité. Le premier profil
(a) est plus efficace pour le raclage de l’huile. Le deuxième (b) est utilisé pour minimiser
la consommation d’huile. Le dernier (c) minimise la zone de contact [CLO 96].

1.1.2.3 Le segment racleur

Le dernier segment, appelé aussi OCR (Oil Controle Ring) régulel’apport de lubrifiant
sur le cylindre et donc limite la quantité d’huile présente dans les contacts des deux autres
segments.

FIGURE 1.5: Profils de segments racleurs [CLO 96]

La figure 1.5 présente les différents profils de segments racleurs. Ceux-ci proviennent
de choix des fabricants et sont équivalents.

1.1.2.4 Le montage des segments et ses conséquences

Les segments sont circulaires, ce qui oblige qu’ils aient une coupe pour leur montage
dans leur gorge. Cela implique un jeu de coupe qui doit être le plus petit possible pour
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limiter le passage des gaz.

La deuxième conséquence du montage des segments sur le contact segment-cylindre
est la force due aux déformations élastiques qui plaque le segment contre le cylindre.
Cette force est appelée tare du segment.

Les valeurs des tares varient selon les différents segments: de 5 à 20N pour le coupe-
feu, de 5 à 30N pour l’étanchéité et de 10 à 60N pour le racleur.

1.1.3 Le cylindre

Le cylindre, appelé aussi fût ou chemise, est l’organe dans lequel vient coulisser le
piston. Les segments viennent donc frotter contre lui. L’expérience a montré que dans
un souci de consommation d’huile et de fiabilité on ne peut pasutiliser de surfaces "très
lisses", comme par exemple dans les roulements ou dans le contact came-linguet ou came-
poussoir. A l’inverse de ces contacts, la surface interne dela chemise doit être texturée.

L’état de surface des chemises est obtenu par tournage et pierrage. Le mouvement de
rotation et de translation au cours de l’usinage forme une micro-géométrie particulière.
Cette texturation est composée de stries inclinées formées sur la surface, qui se croisent
avec un angle particulier, défini par les paramètres d’usinage. Cet angle est compris entre
30˚et 60˚(figure 1.6).

FIGURE 1.6: Etat de surface du cylindre
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1.2 Lubrification de la segmentation

1.2.1 Alimentation en lubrifiant

L’alimentation en lubrifiant de la segmentation se fait depuis le carter bas-moteur.
Plusieurs méthodes permettent cet apport en huile. La méthode la plus ancienne et la
plus simple est l’alimentation par les projections dues au barbotage du vilebrequin dans
le carter. Certains moteurs possèdent des gicleurs ou des pissettes dans la bielle pour
augmenter cette apport. L’apport en huile dépend donc de plusieurs paramètres que sont la
déformation du cylindre et du piston, la position de celui-ci, le déplacement des segments
(la rotation dans leurs gorges implique un déplacement du jeu à la coupe)... De ce fait, la
complexité des paramètres mis en jeu implique un contrôle difficile de l’alimentation et
donc un risque de lubrification non uniforme des segments.

L’alimentation en lubrifiant a fait l’objet de plusieurs études. Tian [TIA 02b] montre
que la partie supérieure du cylindre n’est pas uniformémentlubrifiée en raison de la dy-
namique de la segmentation. Maet al. [MA 97b][MA 97a] considèrent, en 3D, une dis-
tribution variable en huile due aux déformations du cylindre. Les résultats y sont cepen-
dant uniquement qualitatifs, la micro-texturation du cylindre n’étant pas non plus prise en
compte.

Des études sur le transport de l’huile dans le système segments-piston-chemise ont été
menées à l’université de Leeds par Gambleet al. [GAM 03]. Ils présentent l’influence du
transport sur l’épaisseur minimale de film d’huile dans la segmentation.

Il existe aussi des techniques de mesures d’épaisseur de filmde lubrifiant dans la seg-
mentation [THI 01][THI 03a][THI 03b]. Ces mesures permettent de visualiser le trans-
port d’huile. Dans ces études, le cylindre est équipé d’une fenêtre transparente. Ceci per-
met de mesurer l’épaisseur de film à l’aide de traceurs et de fluorescence laser.

1.2.2 Modèles de frottement

Le contact segment-cylindre peut être approximé par un contact linéique infiniment
long. Cette hypothèse se fait en négligeant la présence de la coupure de montage. Plusieurs
travaux s’appuient sur cette hypothèse.

Rohde [ROH 80] présente un modèle 2D d’un contact segment-cylindre. Cette simu-
lation est basée sur les facteurs de flux de Patir et Cheng [PAT 78][PAT 79] pour calculer
la pression hydrodynamique dans le contact ainsi que sur la théorie de Greenwood et
Tripp [GRE 71] pour calculer la pression entre aspérités. Desmodèles de frottement de la
segmentation totale tout au long d’un cycle moteur ont été présentés [RAD 95][TAY 95].
Priestet al. [PRI 00] montrent la sensibilité des résultats numériques dela simulation du
contact segment/cylindre en fonction du modèle choisi pourdécrire la cavitation.
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Des travaux de comparaison entre modèle numérique et expérimentation ont été déve-
loppés [BOL 05]. Un banc d’essais reproduit un contact segment-cylindre avec sa géomé-
trie réelle. La simulation numérique se base sur l’équationde Reynolds modifiée présentée
par Payvar et Salant [PAY 92] et sur le modèle inter-aspérités de Greenwood-Tripp utilisé
par Rohde. Ces travaux ont permis de détailler les transitionsentre les différents régimes
de lubrification.

Plusieurs modèles ont permis d’étudier l’influence de la micro-géométrie. En se basant
sur les mêmes méthodes que Rohde, Michailet al. [MIC 95a][MIC 95b] montrent que
l’épaisseur de film d’huile est supérieure dans le cas de stries transversales (entre 30˚et
45˚). Les travaux de Jeng [JEN 96] s’intéressent à l’usure dela chemise et ceux de Yang
[YAN 96a][YAN 96b] introduisent la rigidité des segments.

Tianet al. [TIA 02a][TIA 02b] présentent un résumé de leurs travaux au MIT de Bos-
ton sur le système SPC. Ces travaux ont permis une meilleure compréhension du frotte-
ment et de l’usure dans la segmentation [TIA 96] et plus récemment une meilleure com-
préhension sur l’apport en huile dans la segmentation [TIA 08]. Ils mettent aussi en avant
la complexité du couplage du frottement avec la dynamique del’attelage mobile [TIA 00].

1.3 Rhéologie des huiles

1.3.1 Comportement

La segmentation est une importante source de pertes par frottement (Introduction, fi-
gure 7). Ajouter des additifs qui assurent des performancesmoteur correctes et réduisent
la viscosité globale de l’huile, permet de réduire ce frottement. En revanche, cette dimi-
nution de viscosité entraine un risque de forte diminution d’épaisseur de film d’huile à
haute température et donc un plus grand risque d’avarie.

Les additifs polymères sont utilisés pour assurer de bonnesperformances de lubrifi-
cation à haute température. A basse température, les molécules de polymères forment des
pelotes dans le film d’huile, et à forte température, elles sedistendent. Leur présence aug-
mente la viscosité de l’huile en aplatissant la courbe de visco-température. Cette courbe
aplatie entraine une amélioration de l’efficacité du moteur, sans sacrifier la fiabilité, la
température ayant moins d’influence sur la viscosité du lubrifiant que pour une huile sans
additifs polymères.

En revanche, le comportement des molécules de polymères estdépendant des efforts
de cisaillement en plus de la température. En effet, pour de forts taux de cisaillement,
les molécules de polymères sont déformées et s’alignent avec le flux [MOR 97] et n’in-
fluencent plus la viscosité. Pour des taux de cisaillements extrêmes, les molécules peuvent
casser et une diminution permanente de la viscosité apparait [HIL 75].
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1. Contexte

L’étude théorique de la rhéologie de l’huile permet de prédire l’influence des po-
lymères dans l’huile dans les différents contacts du moteurpour différentes conditions
d’utilisation.

1.3.2 Etude expérimentale

Dans son livre, Bair [BAI 07], explique que l’étude de la rhéologie a été motivée, au
XXème siècle, par l’intérêt de comprendre les phénomènes mis en jeu par les liquides
à additifs polymères. En 1926, Bridgmann [BRI 26] présente les effets de la pression
sur la viscosité des fluides. Birdet al. [BIR 87] présentent la dynamique des fluides à
additifs polymères. Dans ce livre, ils abordent leur comportement visco-élastique. Plus
récemment, Bair a mené des études sur la rhéologie des fluides.Il présente les effets de
fortes pressions et de taux de cisaillement élevés sur les fluides [BAI 92][BAI 01], ainsi
que le comportement des fluides polymères [BAI 02][BAI 03].

1.3.3 Modélisation

La modélisation de la rhéologie des huiles polymères en fonction du taux de cisaille-
ment peut être basée sur deux approches.

La première utilise des mesures expérimentales du coefficient de frottement dans le
contact. Celle-ci montre que le coefficient de frottement estsurestimé dans une approche
Newtonienne. L’expérience montre l’existence d’une contrainte limite de cisaillement, qui
implique une relation entre contrainte et taux de cisaillement non-linéaire.

La deuxième approche est basée sur la mesure de la viscosité en fonction du taux de
cisaillement. Les résultats expérimentaux aboutissent à la même conclusion : l’existence
d’un taux de cisaillement limite [BAI 79][BAI 79].

Jacod [JAC 02] ainsi que Bair et Qureshi [BAI 03] présentent les différents modèles
de viscosité non-newtonienne, basés sur la première approche.

Johnson et Tevaarwerk [JOH 77] proposent une relation baséesur le modèle de Max-
well [MAX 73] et imposent le taux de cisaillement total commela somme d’un cisaille-
ment élastique et d’un cisaillement visqueux. Ils caractérisent la partie visqueuse de plu-
sieurs huiles.

D’autres équations sont basées sur le modèle d’Eyring [EYR 36]. Conry et al.
[CON 87] ainsi que Aiet al. [AI 89] présentent des modèles à une dimension. Vergneet
al. [VER 90] ainsi que Ehretet al. [EHR 98] présentent des modèles à deux dimensions.
Jacodet al.[JAC 01] prédisent le frottement pour un modèle Eyring-EHD.

Les différents modèles basés sur la deuxième approche (dépendance au cisaillement
de la viscosité) sont présentés dans le livre de Bair [BAI 05].Les modèles les plus gé-
néraux sont ceux de Carreau-Yasuda (équation 1.1 [YAS 81]) etde Bair [BAI 04]. Ces
modèles ne peuvent pas être utilisés dans les équations de Navier-Stokes pour être dérivés

22



Texturation des surfaces

en équations de Reynolds modifiées en raison de leur complexité. En effet, l’exposant ap-
pliqué au terme de la contrainte de cisaillementτe/τ0 ne peut être intégré analytiquement
et nécessite donc une intégration numérique.

µ= µ2+
µ1−µ2

(1+(τe/τ0)
a)

n−1
a

(1.1)

Ainsi, le modèle Rabinowitsch [RAB 29][DEX 54][ROT 62] est plus couramment uti-
lisé. Le modèle est illustré par l’équation 1.2 et par la figure 1.7. Greenwood [GRE 00]
propose une équation de Reynolds généralisée bidimensionnelle à partir d’un modèle de
Rabinowitsch simplifié, aussi utilisé par Chapkov [CHA 06][CHA 07], tandis que Bair
et Khonsari [BAI 05] proposent une équation de Reynolds généralisée à une dimension
utilisant le modèle complet.

µ= µ2+
µ1−µ2

1+(τe/τ0)2 (1.2)
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FIGURE 1.7:Modèle de Rabinowitsch, viscosité adimensionnéeµ/µ1 en fonction du taux
de cisaillement adimensionnéτe/τ0.

1.4 Texturation des surfaces

Optimiser la rugosité ou la micro-géométrie permet d’améliorer les performances d’un
contact. Le meilleur exemple est la segmentation des moteurs. Le transport du lubrifiant,
et donc les performances du contact segment-cylindre, est impacté directement par l’état
de surface des pièces en contact.
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1. Contexte

1.4.1 Premières études

1.4.1.1 système à faces parallèles

Les joints à faces parallèles sont les premiers systèmes ayant fait l’objet d’études
des effets de la micro-géométrie [ANN 68][ANN 69]. Certainesétudes ont mis en avant
l’influence d’une texturation des surfaces. Etsionet al.proposent un modèle numérique
[ETS 96], comparé avec une étude expérimentale [ETS 99], revendiquant une augmenta-
tion de la portance et de la raideur du film de lubrifiant par uneoptimisation de la taille et
de la densité de coupelles usinées par gravage laser. Ils introduisent ensuite la notion de
texturation partielle [ETS 02] permettant d’améliorer encore les performances. En effet,
les premiers travaux présentaient des surfaces entièrement texturées alors qu’ici seule la
partie externe l’est.

Brizmer [BRI 03] applique ces techniques de texturation, complète ou partielle, aux
paliers hydrodynamiques à faces parallèles. Il montre l’existence d’une portance optimale
en fonction de la géométrie des cavités et de leur densité.

Les travaux de Kovalchenkoet al. [KOV 04] [KOV 05] ont permis de montrer que
la texturasion des surfaces permet de retarder le passage entre lubrification complète et
mixte. Ceux de Wanget al. [WAN 01] montrent les mêmes effets de la micro-géométrie
dans un contact silicium-métal lubrifié à l’eau. Aussi, ils présentent la relation entre por-
tance et paramètres géométriques de la texturation [WAN 03]et proposent des solutions
de texturation optimales [WAN 06].

Les études de Petterson et Jacobson [PET 03] mettent en évidence l’effet de réservoirs
à particules et débris d’usure qu’implique la présence de micro-géométries. La texturation
permet de nettoyer le contact, ce qui induit une diminution de frottement et d’usure.

1.4.1.2 Contacts élasto-hydrodynamiques

L’effet de la migro-géométrie est plus complexe en EHD. L’effet piézovisqueux de
l’huile combiné avec la déformation élastique des pièces encontact provoque la sortie
du lubrifiant des micro-cavités (ou stries). Il y a donc une augmentation transitoire de
l’épaisseur de lubrifiant, ce qui augmente la durée de vie parla diminution des frottements
et donc de l’usure.

L’augmentation d’épaisseur de film dans un contact bille-plan par picotages des sur-
faces est montré par Dumontet al. [DUM 02]. Zhao et al. [ZHA 04] présentent l’effet
d’une coupelle dans un contact EHD en phase transitoire de démarrage. Cette présence
permet de raccourcir le temps de séparation des surfaces en contact.

Mourrier et al.présentent l’augmentation d’épaisseur de film d’huile dansun contact
EHD transitoire micro-texturé [MOU 06] ainsi que l’influence de micro-cavités usinées
au laser femtosecond traversant un contact EHD circulaire [MOU 08].
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1.4.2 Application à la segmentation

1.4.2.1 Texturation des segments

Plusieurs études sur la texturation des segments ont été menées. Suite aux travaux sur
les joints à faces parallèles [ETS 05], Etsion et son équipe appliquent le principe de la
texturation à la segmentation.

Ronenet al. [RON 01] présentent un modèle numérique conservant un contact à
deux faces parallèles pour une texturation complète des segments. Ils étudient différentes
micro-géométries basées sur des coupelles (variation de diamètres, profondeurs et den-
sités). Ils mettent en évidence une géométrie optimale pourdifférentes conditions de
contact. Ils utilisent dans leur simulation des géométriesde coupelles ayant un rapport
d’environ 10% entre profondeur et diamètre.

Ryk et al. mènent différentes expérimentations sur la texturation des segments. La
première [RYK 02] présente deux types de dispositifs de test. Le premier est à faces pa-
rallèles, le second utilise des segments découpés. Ils testent ces dispositifs en régimes
suralimenté et sous-alimenté. Cette étude permet de montrerla diminution des frotte-
ments en présence de micro-géométrie par rapport à des surfaces lisses. Ces résultats sont
aussi corrélés avec les prédictions numériques de Ronen. Ilsmènent ensuite des études
sur la texturation partielle de la segmentation [RYK 05] complétées par Kligermanet al.
[KLI 05]. Ils montrent l’évolution du coefficient de frottement en fonction du taux de
texturation du segment. Ils mettent en évidence une configuration optimale de cette tex-
turation pour 50% de la surface.

Ces études expérimentales sont complétées par une étude de ces solutions sur un mo-
teur réel [RYK 06]. Ces résultats sont comparés avec ceux trouvés sur le dispositif de
principe [RYK 02]. Sur celui-ci les résultats sont confirmésalors qu’ils ne le sont pas
dans l’application réelle. Ils concluent que l’effet hydrodynamique est majoritairement
créé par le profil parabolique des segments, et n’est que perturbé par la texturation.

Il apparait donc le principal défaut de ces études (surtout pour la simulation numé-
rique) qui est l’utilisation de modèles à faces parallèles qui ne prennent donc pas en
compte la géométrie réelle des segments.

1.4.2.2 Texturation du cylindre

Différentes études ont été menées sur la texturation du cylindre. Les résultats
de la société allemande Gehring, que l’on retrouve dans les publications de Abeln
[ABE 02][ABE 03] et Gollochet al.[GOL 04][GOL 05], sont basés sur une comparaison
d’une chemise non-texturée (de rugosité 1.9µm) avec une chemise partiellement texturée
(stries horizontales) sur sa partie haute, avec une zone nontexturée de rugosité 0.3µm.

Les résultats obtenus sont une baisse du frottement (−40%), de la consommation
d’huile (−70%), et de l’usure (−60%). Cependant, il est difficile de dire si ces résul-
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tats sont le fait de la texturation, ou de la variation de rugosité, sachant que les pertes par
frottement du SPC sont réparties sur l’ensemble de la coursedu piston.

La texturation des cylindres a été abordée dans un projet ADEME. Durant son docto-
rat, Caciu [CAC 06] a étudié la lubrification de surfaces rugueuses, parallèles. Plusieurs
comparaisons sont faites entre modèles numériques utilisant l’équation de Reynolds ou de
Navier et des solutions expérimentales. Ces comparaisons sefont sans prendre en compte
la géométrie réelle des surfaces en contact.

Une étude numérique complexe de la segmentation avec texturation du cylindre a
été menée par Organisciak [ORG 05][ORG 07a][ORG 07c][ORG 07b]. Il présente une
simulation numérique hydrodynamique transitoire, basée sur l’équation de Reynolds, avec
prise en compte de la géométrie parabolique d’un segment, dela sous-alimentation et pour
différents types de texturation (coupelles, stries discontinues horizontales, stries continues
dans la direction du pierrage).

1.4.3 Exemple de texturation de surfaces

Les figures 1.8(a) et 1.8(c) présentent deux types de texturation obtenue par usinage
laser. Un exemple de micro-cavités circulaires est présenté sur une chemise pierrée sur la
figure 1.8(b).

La société PSA a développé et breveté une technique alternative à la gravure laser. Un
procédé de moletage permet d’obtenir des stries horizontales discontinues (figure 1.8(d))
par le principe de l’indentation des surfaces. Ces stries sont donc créées avec un outil qui
vient déformer plastiquement la matière. Le pierrage de la chemise permet d’éliminer les
bourrelets créés autour du trou.

(a) trous usinés au laser(b) trous sur un cylindre
pierré

(c) traits usiné au laser (d) traits obtenus par
moletage (PSA)

FIGURE 1.8: Exemples de micro-géométries
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1.5 Conclusion

———————————
Les bases de ce travail ont été posées dans ce premier chapitre. L’état de l’art en

matière d’étude de la segmentation, de comportement des huiles à additifs polymères et
de texturation des surface a été exposé.

Le contact segment-piston-cylindre a une lubrification complexe. Les enjeux de
consommation d’huile et de performance du moteur se croisent. Pour des raisons de fia-
bilité, le contact n’a jamais présenté de surfaces lisses. De nouvelles méthodes de textu-
rations apparaissent. Il est donc nécessaire d’étudier la micro-géométrie de la chemise et
des segments.

Le comportement des molécules polymères dans les huiles en fonction des taux de
cisaillement dans le fluide ne permet pas de décrire la lubrification à l’aide de l’équation de
Reynolds pour les fluides newtoniens. Il est nécessaire d’utiliser des modèles rhéologiques
plus complexes pour décrire ce comportement.

Il est donc nécessaire d’étudier le comportement des huilesà additifs polymères. Le
chapitre 2 introduit le modèle rhéologique unidimensionnel [BAI 05] utilisé dans une
première étude, dont les résultats sont présentés dans le chapitre 4.

Le chapitre 3 présente un nouveau modèle rhéologique bidimensionnel utilisé dans
une seconde étude. Le chapitre 5 décrit les résultats de ce modèle sous différents contacts.
Une micro-cavité de type indentation est introduite successivement sur les deux surfaces
d’un contact hydrodynamique linéaire en glissement pur.
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Chapitre 2

Modèle unidimensionnel

Dans ce deuxième chapitre, une équation de Reynolds
unidimensionnelle généralisée intégrant le modèle de

Rabinowitsch est présentée.
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2. Modèle unidimensionnel

2.1 Modèle numérique unidimensionnel

Dans un premier temps il est possible de simplifier le contactSPC comme étant un
contact linéaire infiniment large et lisse. Cette hypothèse permet d’utiliser un modèle
numérique unidimensionnel pour décrire le comportement "double-newtonien" des lubri-
fiants à additifs polymères.

Les équations qui suivent sont basées sur les travaux de S Bair[BAI 05]. Dans cette
publication, une équation de Reynolds généralisée à une dimension est développée, basée
sur le modèle de rhéologie de Rabinowitsch (figure 1.7, équation 1.2).

L’équation de Reynolds développée dans ce paragraphe est adimensionnée, et proche
de celle précédemment citée, à la définition de certaines variables près.

2.1.1 Vitesse d’écoulement dans le contact

Dans [BAI 05] S. Bair utilise l’équation d’équilibre des contraintes simplifiée, assu-
mant que la vitesse et que le gradient de pression dans la hauteur de film de lubrifiant
peuvent être négligés.

dτx

dz
=

∂p
∂x

(2.1)

En intégrant cette équation, on obtient la contrainte de cisaillement :

τx = τa+z
∂p
∂x

(2.2)

Avec :
−h/2≤ z≤ h/2 (2.3)

La relation entre la vitesse, la contrainte de cisaillementet le gradient de pression
s’écrit :

∂u
∂z

=
τx

µ
(2.4)

Ce qui nous permet d’obtenir la composante de la vitesse du filmde lubrifiant :

u(z) =
∫ τx

µ
dz′ (2.5)

Avec pour conditions aux limites :

u(z=−h/2) = u1 et u(z= h/2) = u2 (2.6)
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La contrainte de cisaillement est définie par :

τe =
√

τ2
x + τ2

y (2.7)

Comme nous faisons l’approximation linéaire (τy = 0), la définition de la viscosité du
modèle de Rabinowitsch (équation 1.2) devient :

µ= µ2+
µ1−µ2

1+(τx/τ0)2 (2.8)

Maintenant que la viscosité est définie, il est possible de calculer l’intégrale contenue
dans la définition de la vitesse, ce qui nous permet d’obtenir:

u(z) = u1
(1

2 −
z
h

)

+u2
(1

2 +
z
h

)

+ 1
2µ2

∂p
∂x

(

z− h
2

)(

z+ h
2

)

− F (z)+
(1

2 −
z
h

)

F
(

−h
2

)

+
(1

2 +
z
h

)

F
(

h
2

)

(2.9)

Avec :

F (z) =
1
2
(µ1−µ2)τ2

0

µ2
2∂p/∂x

ln

(

µ1τ2
0+µ2

(

τa+z
∂p
∂x

)2
)

(2.10)

Les conditions aux limites imposent queτa satisfasse :

u1−u2+
h
µ2

τa+F

(

x,−
h
2

)

−F

(

x,
h
2

)

= 0 (2.11)

2.1.2 Équation de Reynolds 1D généralisée

Pour obtenir l’équation de Reynolds généralisée, il est nécessaire d’intégreru(z) sur
l’épaisseur de film [PIN 61].

Afin de simplifier les équations du modèle, les variables adimensionnées suivantes
sont utilisées :

X = x/R τA = τa/τ0 T = t.um/R

H = h/R P= p.R/(12µ1um)
(2.12)

Ainsi que la relation :

µ2 = Kµ1 (2.13)
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2. Modèle unidimensionnel

K représente la diminution de viscosité entre les deux plateaux newtoniens du modèle
rhéologique.K est donc un compris entre 0 et 1.

On obtient ainsi l’équation de Reynolds généralisée adimensionnée incompressible :

∂
∂X

(

φXH3 ∂P
∂X

)

−
∂H
∂X

−
∂H
∂T

= 0 (2.14)

Avec le facteur de fluxφX :

φX =
1
K
+

3(1−K)

Z2K2H2(dP/dX)2 (−1+ τA(L(H)−L(−H))+A(H)−A(−H)) (2.15)

Avec :

L(w) =
1

4ZHdP/dX
ln

(

1+K

(

τA+wZ
dP
dX

)2
)

(2.16)

Et :

A(w) =
1

2Z
√

KHdP/dX
arctan

(√
K

(

τA+wZ
dP
dX

))

(2.17)

Il est possible de définir l’équation adimensionnée permettant de calculerτA :

ZK
6H

u1−u2

um
+ τA+

1−K
K

(L(−H)−L(H)) = 0 (2.18)

Dans ces équations,Z est le paramètre adimensionné qui détermine les conditionsde
fonctionnement :

Z =
6µ1um

Rτ0
(2.19)

Il est possible de réécrireZ :

Z =
1
2

τA

P
p
τa

(2.20)

l’équation (2.20) montre la dépendance deZ envers le choix des paramètres d’adi-
mensionnement choisis pour la pression et l’effort de cisaillement (équation (2.12)).

L’intégration (2.15) a été réalisée à l’aide du logiciel de calcul formel MAPLE
[MAP 08].
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2.2 Techniques numériques

2.2.1 Implémentation numérique

L’équation de Reynolds généralisée adimensionnée (2.14) est implémentée dans un
code de calcul et est résolue en utilisant les techniques multigrilles présentées par Ven-
ner et Lubrecht [VEN 00]. Le contact segment/cylindre est discrétisé sur un domaine
−15/16≤ X ≤ 1/16 (non centré en 0 pour diminuer le nombre de points dans la zone
sans pression).

Avant chaque itération effectuée sur l’équation de Reynolds, l’équation 2.18 est réso-
lue. Son inconnue estτA. Ce paramètre est nécessaire pour calculer le facteur de fluxφX

(équation 2.15). La méthode du point fixe est utilisée pour larésolution.

Cette étape numérique supplémentaire, par rapport à la résolution de l’équation de
Reynolds classique, entraine une augmentation du temps de calcul. Celui-ci est difficile à
chiffrer. En effet, la résolution de l’équation de la contrainte de cisaillement dépend des
conditions de fonctionnement, définies par la valeur deZ (équation 2.19).

La résolution de cette équation demande plus d’itérations en début de calcul quand la
pression varie beaucoup entre deux itérations, qu’en fin de calcul, car la pression ne varie
plus autant. Par exemple, en début de résolution sur les grilles les plus grossières, la ré-
solution de l’équation de la contrainte de cisaillement demande une trentaine d’itérations,
alors que vers la fin des calculs, sur les grilles les plus fines, une seule itération suffit
généralement pour obtenir une erreur acceptable. Dans notre programme, la convergence
surτA est considérée comme atteinte pour une variation relative inférieure à 10−8.

Finalement, nous pouvons dire que la vitesse de résolution de l’équation de la
contrainte de cisaillement est tributaire de la convergence globale du système.

2.2.2 Convergence du résidu

L’algorithme développé a pour variable principale la pression P. Celle-ci est calculée
à partir de l’équation de Reynolds. La convergence du résidu de cette équation est utilisée
comme résidu global de l’algorithme.

Ce paragraphe présente ce résidu en fonction des différents cas présentés dans le cha-
pitre 4. Tous les graphiques le représentent en fonction du pas itératif. Les simulations
utilisées comportent de 2 à 9 grilles avec une grille grossière de 65 points. 50 cycles
itératifs sont effectués sur chaque grille.
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Le premier graphique (figure 2.1) présente le résidu pour unerhéologie newtonienne à
géométrie constante (voir chapitre 4), c’est-à-dire sans l’utilisation du modèle présenté au
paragraphe précédent. La vitesse de convergence est indépendante de la taille de la grille
la plus fine. L’algorithme converge jusqu’à un résidu limitedifférent pour chaque taille de
grille et qui dépend de la précision machine.

FIGURE 2.1: Résidu en fonction du nombre de cycles, rhéologie newtonienne et géomé-
trie constante

Le deuxième graphique (figure 2.2(a)) présente le résidu pour le modèle de rhéolo-
gie double-newtonienne. Le calcul est réalisé à géométrie constante et pour un choix du
paramètreZ (équation 2.19) plaçant la viscosité sur le deuxième plateau newtonien.

L’ajout du facteur de flux (équation 2.15) dans l’équation deReynolds perturbe la
convergence du résidu. La précision de la première itération est réduite par rapport au
modèle newtonien.

La vitesse de convergence est ici aussi constante et indépendante de la taille de la
grille fine. Nous retrouvons le problème de précision machine pour le résidu final.

Le constat est encore pire pour un paramètreZ plaçant la rhéologie sur le premier
plateau newtonien (figure 2.2(b)). Ici, le résidu stagne à une valeur proche du résidu de la
première itération. Pourtant, les données physiques convergent bien vers les même valeurs
que pour le cas newtonien (voir exploitation des résultats dans le chapitre 4).
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(a) second plateau

(b) premier plateau

FIGURE 2.2: Résidu en fonction du nombre de cycles, rhéologie double-newtonienne et
géométrie constante
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Le résidu est localisé en réalité sur la zone de faible pression de l’entrée du contact.
La figure 2.3 présente le résidu local (en vert) et la pression(en rouge) en fonction de la
discrétisation. Le résidu est beaucoup plus faible dans la zone de pression (< 10−5) que
dans la zone sans pression du convergent (> 10−5). Le résidu local est donc nettement
inférieur dans la zone que nous souhaitons réellement étudier à la valeur globale ( 10−2).
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FIGURE 2.3: Résidu local, rhéologie double-newtonienne et géométrie constante, pre-
mier plateau

Le modèle double-newtonien semble donc poser des problèmesde convergence dans
la zone à très faible pression lorsque la simulation est proche du premier plateau new-
tonien. La complexité des équations implémentées (2.14 à 2.17) pose des problème de
conditions aux limites quand la contrainte de cisaillementτA est faible.

Il est normal que le résidu local augmente avec l’éloignement du centre du contact.
Ceci s’explique par le coefficient multiplicateur de la pression dans l’équation de Rey-
nolds :H3. Dans notre problème,H est une fonction carrée deX, nous avons donc un
coefficient enX6. Celui-ci fait perdre de la précision sur le calcul de la pression à l’aide
de l’équation de Reynolds.

Dans le cas non-newtonien, proche du premier plateau, de nombreux paramètres sont
très faibles (Z, τA, dP/dX) et réduisent donc aussi la précision sur le calcul. Une piste de
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résolution de ce problème serait donc de réaliser un développement limité du facteur de
flux dans ce cas limite.

Après avoir étudié le résidu à épaisseur minimale de film d’huile constante, il est
possible de regarder celui-ci pour un algorithme travaillant à charge constante.

La figure 2.4 présente le résidu pour une rhéologie newtonienne, les figures 2.5(a) et
2.5(b) le présentent pour une rhéologie double-newtonienne.

FIGURE 2.4: Résidu en fonction du nombre de cycles, rhéologie newtonienne et charge
constante

Le constat effectué est le même à charge constante qu’à géométrie constante. Le mo-
dèle non-newtonien réduit la première approximation possible de la solution initiale (pre-
mière itération) pour une viscosité proche du second plateau newtonien et plus on s’ap-
proche de la première asymptote newtonienne du modèle, plusle résidu local dans la zone
à faible pression du convergent perturbe le résidu global.
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(a) second plateau

(b) premier plateau

FIGURE 2.5: Résidu en fonction du nombre de cycles, rhéologie double-newtonienne et
charge constante
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2.2.3 Convergence des paramètres physiques

Dans un deuxième temps il est possible d’observer la convergence des paramètres
globaux du système. Ces paramètres font l’objet d’une étude physique dans le chapitre
4 et sont au nombre de 3 : la chargeW, la force de frottementF et le coefficient de
frottementf .

nombre de points W F f
129 79,628 2,5311E−01 5,2977E−02
257 80,438 2,5699E−01 5,3248E−02
513 80,780 2,5001E−01 5,1583E−02
1025 80,832 2,4880E−01 5,1299E−02
2049 80,845 2,4820E−01 5,1167E−02
4097 80,849 2,4790E−01 5,1103E−02
8193 80,849 2,4775E−01 5,1072E−02
16385 80,850 2,4753E−01 5,1026E−02
32769 80,850 2,4756E−01 5,1034E−02

TABLE 2.1: Charge, Frottement et Coefficient de Frottement en fonction dunombre de
points pourZ = 3·10−2.

nombre de points W F f
129 −1,51% 2,24% 3,81%
257 −0,51% 3,81% 4,34%
513 −0,09% 0,99% 1,08%
1025 −0,02% 0,50% 0,52%
2049 −0,01% 0,26% 0,26%
4097 0,00% 0,13% 0,14%
8193 0,00% 0,07% 0,07%
16385 0,00% −0,01% −0,02%

TABLE 2.2: Valeurs du Tableau 2.1 comparées à la simulation avec la grille la plus fine
(32769 points)

Des grilles relativement fines (2049 pts) ont été utilisées pour assurer la précision,
la pression et le taux de cisaillement ayant un comportementtrès localisé. La précision
obtenue excède 1% pour la plupart des conditions d’opération.

Dans les tableaux 2.1 et 2.2, il peut être observé que le coefficient de frottement ainsi
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FIGURE 2.6: Convergences des paramètres physiques (tableau 2.2)

que la force de frottement varient pour des grilles de plus enplus fines. La raison physique
de ces variations est que leurs valeurs sont très sensibles àla localisation précise de la
limite de zone de cavitation.

2.3 Conclusion

Dans ce chapitre, est développée une équation de Reynolds adimensionnée, basée sur
la rhéologie "double-Newtonienne". La définition du facteur de flux (2.15) est plus com-
plexe que si nous avions utilisé le modèle de Rabinowitsch directement dans l’équation
de Reynolds classique. Le facteur de flux dépend à présent de lavariation de pressiondP

dX ,
de l’épaisseur de filmH, en plus de la contrainte de cisaillementτa.

Le modèle rhéologique perturbe en apparence la convergencedu résidu de l’équation
de Reynolds. La complexité des équations mises en œuvre amènedes questions sur la
gestion des conditions limites du modèle.

Toutefois, ce problème se localise dans la zone à très faiblepression du convergent et
uniquement en cas de faible cisaillement. Le résidu s’accroit quand on s’éloigne du centre
du contact. Malgré cela, l’algorithme permet d’atteindre une valeur de résidu acceptable
dans la zone de pression que nous souhaitons étudier (< 10−6).

Il est aussi à noter que les résultats présentés dans le chapitre 4 montrent que les
résultats du modèle rhéologique convergent avec ceux du modèle newtonien. Quand les
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paramètres physiques placent la simulation sur une des deuxasymptotes newtoniennes,
la distribution de pression est quasi-identique à la pression newtonienne, à la valeur de la
viscosité prêt.
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Chapitre 3

Modèle bidimensionnel

Dans ce troisème chapitre, une équation de Reynolds
bidimensionnelle généralisée intégrant le modèle de

Rabinowitsch est présentée.
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3. Modèle bidimensionnel

3.1 Modèle numérique bidimensionnel

Dans le chapitre précédent, nous avons modélisé le contact SPC comme étant un
contact linéaire infiniment large et lisse.

Dans ce chapitre, nous adoptons le même raisonnement que pour le chapitre précé-
dent étendu à deux dimensions pour pouvoir décrire le contact SPC comme étant linéaire
périodique pour pouvoir modifier la micro-géométrie du contact.

L’équation de Reynolds développée ici est adimensionnée et basée sur le modèle de
rhéologie de Rabinowitsch (figure 1.7, équation 1.2).

3.1.1 Vitesse d’écoulement dans le contact

Dans [BAI 05] S. Bair utilise l’équation d’équilibre des contraintes simplifiée, assu-
mant que la vitesse et que le gradient de pression dans la hauteur de film de lubrifiant
peuvent être négligés.

dτx
dz = ∂p

∂x et dτy
dz = ∂p

∂y (3.1)

En intégrant cette équation, on obtient les contraintes de cisaillement :

τx = τa+z∂p
∂x et τy = τb+z∂p

∂y (3.2)

Avec :

−h/2≤ z≤ h/2 (3.3)

Les relations entre les composantes de la vitesse, les contraintes de cisaillement et les
gradients de pression s’écrivent :

∂u
∂z =

τx
µ et ∂v

∂z =
τy
µ (3.4)

Ce qui nous permet d’obtenir les composantes de la vitesse le long du film de lubri-
fiant :

u(z) =
∫ τx

µ dz′ et v(z) =
∫ τy

µ dz′ (3.5)
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Modèle numérique bidimensionnel

Avec pour conditions aux limites :

u(z=−h/2) = u1 et u(z= h/2) = u2

v(z=−h/2) = 0 et v(z= h/2) = 0
(3.6)

Pour décrire le comportement de la viscosité en fonction de la contrainte de cisaille-
ment nous choisissons le modèle de Rabinowitsch. Comme expliqué dans le paragraphe
1.3.3, ce choix est fait pour rendre possible l’intégrationanalytique du modèle.

La viscosité est définie par :

µ= µ2+
µ1−µ2

1+(τe/τ0)2 (3.7)

Avec :
τe =

√

τ2
x + τ2

y (3.8)

Maintenant que la viscosité est définie, il est possible de calculer les intégrales conte-
nues dans la définition des composante de la vitesse, ce qui nous permet d’obtenir :

u(z) = u1
(1

2 −
z
h

)

+u2
(1

2 +
z
h

)

+ 1
2µ2

∂p
∂x

(

z− h
2

)(

z+ h
2

)

+∂p
∂x

(

F (z)−
(1

2 −
z
h

)

F
(

−h
2

)

−
(1

2 +
z
h

)

F
(

h
2

))

+∂p
∂y

(

G(z)−
(1

2 −
z
h

)

G
(

−h
2

)

−
(1

2 +
z
h

)

G
(

h
2

))

(3.9)

Et :
v(z) = 1

2µ2

∂p
∂y

(

z− h
2

)(

z+ h
2

)

+∂p
∂y

(

F (z)−
(1

2 −
z
h

)

F
(

−h
2

)

−
(1

2 +
z
h

)

F
(

h
2

))

−∂p
∂x

(

G(z)−
(1

2 −
z
h

)

G
(

−h
2

)

−
(1

2 +
z
h

)

G
(

h
2

))

(3.10)

Avec :

F (z) =
(1−1/K)τ2

0

2µ2((∂p/∂x)2+(∂p/∂x)2)

× ln

(

τ2
0+K

(

τa+z∂p
∂x

)2
+K

(

τb+z∂p
∂y

)2
)

(3.11)
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3. Modèle bidimensionnel

Et :

G(z) =
τ2

0(K−1)(τa∂p/∂y−τb∂p/∂x)

µ2((∂p/∂x)2+(∂p/∂y)2)

× 1
√

K2(τa∂p/∂y−τb∂p/∂x)2+Kτ2
0((∂p/∂x)2+(∂p/∂y)2)

× arctan

(

K((τa+z∂p/∂x)∂p/∂x+(τb+z∂p/∂y)∂p/∂y)
√

K2(τa∂p/∂y−τb∂p/∂x)2+Kτ2
0((∂p/∂x)2+(∂p/∂y)2)

)

(3.12)

Les conditions aux limites imposent queτa et τb satisfassent :











u2−u1− h
µ2

τa+
∂p
∂x

(

F
(

−h
2

)

−F
(

h
2

))

+ ∂p
∂y

(

G
(

−h
2

)

−G
(

h
2

))

= 0

− h
µ2

τb+
∂p
∂y

(

F
(

−h
2

)

−F
(

h
2

))

− ∂p
∂x

(

G
(

−h
2

)

−G
(

h
2

))

= 0
(3.13)

3.1.2 Équation de Reynolds 2D généralisée

Pour obtenir l’équation de Reynolds généralisée, il est nécessaire d’intégreru(z) et
v(z) sur l’épaisseur de film [PIN 61]. Les variables adimensionnées suivantes sont utili-
sées :

X = x/R τA = τa/τ0 T = t.um/R H= h/R

Y = y/R τB = τb/τ0 P= p.R/(12µ1um)
(3.14)

Ainsi que la relation :

µ2 = Kµ1 (3.15)

On obtient ainsi l’équation de Reynolds généralisée incompressible :

∂
∂X

(

φXH3 ∂P
∂X

)

+
∂

∂Y

(

φYH3∂P
∂Y

)

−
∂H
∂X

−
∂H
∂T

= 0 (3.16)
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Modèle numérique bidimensionnel

Avec les facteurs de fluxφX et φY :

φX = 1
K + 3(K−1)

(Z2H2K2((∂P/∂X)2+(∂P/∂Y)2)

− 6(L(H)−L(−H))

× τA((∂P/∂X)2−(∂P/∂Y)2)+2τB∂P/∂X∂P/∂Y

H3Z((∂P/∂X)2+(∂P/∂Y)2)∂P/∂X

− 6(A(H)−A(−H))

×
(

2τA∂P/∂X∂P/∂Y+τB((∂P/∂Y)2−(∂P/∂X)2)
H3Z((∂P/∂X)2+(∂P/∂Y)2)∂P/∂X

+ 1
K(τA∂P/∂Y−τB∂P/∂X)

)

(3.17)

Et :

φY = 1
K + 3(K−1)

(Z2H2K2((∂P/∂X)2+(∂P/∂Y)2)

− 6(L(H)−L(−H))

× τB((∂P/∂Y)2−(∂P/∂X)2)+2τA∂P/∂X∂P/∂Y

H3Z((∂P/∂X)2+(∂P/∂Y)2)∂P/∂Y

+ 6(A(H)−A(−H))

×
(

2τB∂P/∂X∂P/∂Y+τA((∂P/∂X)2−(∂P/∂Y)2)
H3Z((∂P/∂X)2+(∂P/∂Y)2)∂P/∂Y

+ 1
K(τB∂P/∂X−τA∂P/∂Y)

)

(3.18)

Avec :

L(w) = K−1
8Z2K2((∂P/∂Y)2−(∂P/∂X)2)

× ln

(

1+K
(

τA+wZ∂P
∂X

)2
+K

(

τB+wZ∂P
∂Y

)2
)

(3.19)
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3. Modèle bidimensionnel

Et :

A(w) = (K−1)((τB∂P/∂X−τA∂P/∂Y))

4Z2K((∂P/∂Y)2−(∂P/∂X)2)

× 1
√

K2(τA∂P/∂Y−τB∂P/∂X)2+K((∂P/∂X)2+(∂P/∂Y)2)

× arctan

(

K(τA+wZ∂P/∂X)∂P/∂X+K(τB+wZ∂P/∂Y)∂P/∂Y
√

K2(τA∂P/∂Y−τB∂P/∂X)2+K((∂P/∂X)2+(∂P/∂Y)2)

)

(3.20)

Il est possible de définir le système d’équations permettantde calculerτA et τB :







ZK
6H

u2−u1
um

+ 2ZK
H

∂P
∂X (L(−H)−L(H))+ 2ZK

H
∂P
∂Y (A(−H)−A(H))− τA = 0

2ZK
H

∂P
∂Y (L(−H)−L(H))− 2ZK

H
∂P
∂X (A(−H)−A(H))− τB = 0

(3.21)

Dans ces équationsZ est le paramètre adimensionné qui détermine les conditions
d’opération :

Z =
6µ1um

Rτ0
(3.22)

Il est possible de réécrireZ :

Z =
1
2

τA

P
p
τa

(3.23)

L’équation (3.23) montre la dépendance deZ envers le choix des paramètres d’adi-
mensionnement choisis pour la pression et l’effort de cisaillement (équation (3.14)).

Pour le contact infiniment large (∂P/∂Y = 0) et pour une surface lisse, l’équation à
deux dimensions (3.16 + 3.17 + 3.18) se simplifie. Ainsi simplifiée, on optient le modèle
à une dimension présenté au chapitre précédent (2.14 + 2.15 +3.18) et developpé par S.
Bair [BAI 05].

L’intégration (3.17 + 3.18) a été réalisée à l’aide du logiciel de calcul formel MAPLE
[MAP 08].
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Techniques numériques

3.2 Techniques numériques

3.2.1 Implémentation numérique

L’équation de Reynolds généralisée adimensionnée (3.16) est implémentée dans un
code de calcul et est résolue en utilisant les techniques multigrilles présentées par Ven-
ner et Lubrecht [VEN 00]. Le contact segment/cylindre est discrétisé sur un domaine
−12/16≤ X ≤ 4/16 et−1/2 ≤ Y ≤ 1/2 (non centré en 0 pour diminuer le nombre de
points dans la zone sans pression).

Avant chaque itération effectuée sur l’équation de Reynolds, le système d’équations
3.21 est résolu. Ses inconnues sontτA et τB. Ces deux paramètres sont nécessaires pour
calculer les deux facteurs de fluxφX (équation 3.17) etφY (équation 3.18). La méthode du
point fixe est utilisée pour la résolution.

Cette étape numérique supplémentaire, par rapport à la résolution de l’équation de
Reynolds classique, entraine une augmentation du temps de calcul. Celui-ci est difficile
à chiffrer. En effet, la résolution du système d’équations des contraintes de cisaillement
dépend des conditions d’opération, définies par la valeur deZ (équation 3.22).

La résolution de ce système d’équations demande plus d’itérations en début de calcul
quand la pression varie beaucoup entre deux itérations, qu’en fin de calcul, car la pression
ne varie plus autant. Par exemple, en début de résolution surles grilles les plus grossières,
la résolution de l’équation de la contrainte de cisaillement demande une soixantaine d’ité-
rations, alors que vers a la fin des calculs, sur les grilles les plus fines, une seule itération
suffit généralement pour obtenir une erreur acceptable. Dans notre programme, la conver-
gence surτA et τB est considérée comme atteinte pour une variation relative inférieure à
10−8 du paramètreτE.

Finalement, nous pouvons dire que la vitesse de résolution du système d’équations
des contraintes de cisaillement est tributaire de la convergence globale du système.

3.2.2 Convergence du résidu

Comme pour l’algorithme unidimensionnel, la pressionP est la variable principale, et
la convergence du résidu de l’équation de Reynolds est utilisée comme résidu global de
l’algorithme.

Le résidu est étudié dans le paragraphe en fonction des différents cas présentés dans le
chapitre 5. Tous les graphiques le représentent en fonctiondu pas itératif. Les simulations
utilisées comportent de 2 à 10 grilles avec une grille grossière de 17×17 points. 10 cycles
itératifs sont effectués.
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3. Modèle bidimensionnel

Le premier graphique (figure 3.1) présente le résidu pour unerhéologie newtonienne
dans un contact lisse (voir chapitre 5), c’est-à-dire sans l’utilisation du modèle présenté
au paragraphe précédent. Comme pour l’algorithme unidimensionnel, la taille de la grille
la plus fine n’influence pas la vitesse de convergence.

Une valeur limite du résidu est visible pour les grilles les plus fines.

FIGURE 3.1: Résidu en fonction du nombre de cycles, rhéologie newtonienne et contact
lisse

Nous étudions maintenant le résidu de l’équation de Reynoldsbidimensionnelle modi-
fiée. La figure 3.2(a) est un graphique présentant ce résidu pour un paramètreZ (équation
3.23) plaçant la zone de contact sur le deuxième plateau newtonien du modèle. Ici, le
calcul est réalisé pour un contact lisse.

Sur ce graphique il est possible de voir que le modèle de viscosité double-newtonienne
bidimensionnel ne pose pas de problèmes particuliers à l’inverse du modèle unidimen-
sionnel présenté dans le chapitre précédent. La convergence est légèrement plus lente que
pour le cas newtonien.

Le graphique suivant (figure 3.2(b)) présente le résidu pourun paramètreZ plaçant
le contact sur la première asymptote newtonienne du modèle.Comme pour la simulation
unidimensionnelle, le résidu n’atteint pas le même niveau de convergence que dans le cas
purement newtonien.
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(a) second plateau

(b) premier plateau

FIGURE 3.2: Résidu en fonction du nombre de cycles, rhéologie double-newtonienne et
contact lisse
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3. Modèle bidimensionnel

Sur la figure 3.3, le résidu local (en vert) est représenté en regard de la distribution
de pression (en rouge). Celui-ci est plus important dans la zone à faible pression du
convergent (> 10−7) que dans la zone de forte pression (< 10−7). La valeur moyenne
du résidu est de ce fait plus élevée ( 10−5).
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FIGURE 3.3: Résidu local, rhéologie double-newtonienne, contact lisse, premier plateau

Comme pour le modèle unidimensionnel, la rhéologie double-newtonienne telle que
décrite dans ce chapitre présente donc des problèmes de perte de précision dans le cas
de faibles contraintes de cisaillement. La complexité des équations implémentées (3.16 à
3.20) pose des problèmes de précision quand les contraintesde cisaillementτA et τB sont
faibles.

L’influence du coefficient multiplicateur de la pression dans l’équation de Reynolds
(H3 ∝ X6), couplée aux faibles valeurs de certains paramètres (Z, τA, τB, dP/dX, dP/dY)
entraine une perte de précision dans le calcul des corrections entrainant une stagnation du
résidu dans la zone basse pression.

Effectuer un développement limité des équations 3.17 et 3.19 de la même manière que
proposé pour le modèle unidimensionnel, si celui-ci diminue leur complexité, pourrait
limiter ce problème.
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La deuxième simulation bidimensionnelle décrite dans le chapitre 5 est un contact
présentant un indent dans son centre.

La figure 3.4 présente l’erreur pour une rhéologie newtonienne, les figures 3.5(a) et
3.5(b) présentent l’erreur pour une rhéologie double-newtonienne.

FIGURE 3.4: Résidu en fonction du nombre de cycles, rhéologie newtonienne et contact
indenté

Comme pour le contact lisse, le résidu de l’équation de Reynolds double-newtonienne
est perturbé pour de faibles contraintes de cisaillement. Aussi, la vitesse de convergence
est identique quelle que soit la taille de la grille fine.

Le graphique de la figure 3.5(a) montre que la présence de l’indent peut perturber la
convergence. Comme les grilles les plus grossières ne décrivent pas l’indent assez préci-
sément, le couplage avec la rhéologie variable introduit des instabilités locales qui per-
turbent le résidu global. Une minorité de points perturbe enréalité la simulation.

53



3. Modèle bidimensionnel

(a) second plateau

(b) premier plateau

FIGURE 3.5: Résidu en fonction du nombre de cycles, rhéologie double-newtonienne et
contact indenté
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3.2.3 Convergence des paramètres physiques

Dans un deuxième temps il est possible d’observer la convergence des paramètres
globaux du système. Ces paramètres font l’objet d’une étude physique dans le chapitre
5 et sont au nombre de 3 : la chargeW, la force de frottementF et le coefficient de
frottementf .

nX ×nY W F f
332 129.35 6.8301E−02 8.8009E−02
652 158.69 5.6544E−02 5.9387E−02
1292 162.66 5.3467E−02 5.4785E−02
2572 163.44 5.1954E−02 5.2981E−02
5132 163.64 5.2396E−02 5.3363E−02
10252 163.59 5.1456E−02 5.2423E−02
20492 163.55 5.1576E−02 5.2559E−02
40972 163.51 5.1488E−02 5.2481E−02
81932 163.50 5.1371E−02 5.2367E−02

TABLE 3.1: Charge, Frottement et Coefficient de Frottement en fonction dunombre de
points pourZ = 3·10−3.

nX ×nY W F f
332 −21% 33% 68%
642 −3% 10% 13%
1292 −0.5% 4.1% 4.6%
2572 −0.04% 1.1% 1.2%
5132 0.09% 2.0% 1.9%
10252 0.06% 0.17% 0.11%
20492 0.03% 0.40% 0.37%
40972 0.01% 0.23% 0.22%

TABLE 3.2: Valeurs du Tableau 3.1 comparées à la simulation avec la grille la plus fine
(81932 points)

Des grilles relativement fines (20492 pts) ont été utilisées pour assurer la précision,
la pression et le taux de cisaillement ayant un comportementtrès localisé. La précision
obtenue excède 1% pour la plupart des conditions d’opération.
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FIGURE 3.6: Convergences des paramètres physiques (tableau 3.2)

Dans les tableaux 3.1 et 3.2, il peut être observé que le coefficient de frottement ainsi
que la force de frottement varient pour des grilles de plus enplus fines. La raison physique
de ces variations est que leurs valeurs sont très sensibles àla localisation précise de la
limite de zone de cavitation.

3.3 Conclusion

Dans ce chapitre, est développée une équation de Reynolds adimensionnée, basée sur
la rhéologie "double-Newtonienne". La définition des facteurs de flux (3.17) est plus com-
plexe que si nous avions utilisé le modèle de Rabinowitsch directement dans l’équation
de Reynolds classique. Les facteurs de flux dépendent à présent des variations de pression
dP
dX et dP

dY, de l’épaisseur de filmH, en plus des contraintes de cisaillementτa et τb.

Le modèle bidimensionnel présente les mêmes problèmes de convergence que le mo-
dèle unidimensionnel. La complexité des équations mises enœuvre amène des questions
sur la gestion des conditions limites, comme par exemple quand les contraintes de ci-
saillement sont faibles.

Toutefois, ce problème se localise dans la zone à très faiblepression du convergent.
La zone d’étude est très peu perturbée et atteint des résidusrelativement faibles (< 10−7).

Enfin, les résultats du modèle rhéologique pour des conditions plaçant la simulation
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Conclusion

sur un des deux plateaux newtoniens sont, malgré cela, en bonne corrélation avec les
résultats newtoniens (voir l’exploitation des résultats dans le le chapitre 5).
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Chapitre 4

Résultats du modèle 1D

Ce quatrième chapitre présente les résultats obtenus à partir
du modèle unidimensionnel présenté dans le chapitre 2.
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4. Résultats du modèle 1D

4.1 Présentation de la simulation

Dans ce quatrième chapitre, le contact segment-chemise estmodélisé par un contact
elliptique (figure 4.1). Le contact est considéré comme linéaire, lisse et infiniment large.
Le contact est en glissement pur.

L’hypothèse de contact linéaire est possible car le rayon decourbure de contact du
segment est plus important que le rayon du cylindre.
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FIGURE 4.1: Geométrie du contact

D’autres phénomènes importants influençant la lubrification tels que la variation de
vitesse, la lubrification limite et les hautes températuresproches du haut du cylindre, la
sous-lubrification etc. ne sont pas pris en compte délibérément, dans le but de se concen-
trer sur l’influence de la rhéologie.

Les résultats suivants sont obtenus à partir de l’équation développée dans le chapitre 2.
C’est un code hydrodynamique unidimensionnel multigrille.Le code intègre la possibilité
de réaliser des calculs newtoniens pour comparer aux résultats non-newtoniens. Il est
possible de réaliser des calculs à géométrie constante ou à charge constante.

La coordonnéeX est prise dans la direction de mouvement, la coordonnéeY dans la
direction circonférentielle et la coordonnéeZ à travers l’épaisseur de film d’huile.

Les résultats présentés dans ce chapitre ont fait l’objet d’une publication [CHA 10].
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Résultats à géométrie constante

4.2 Résultats à géométrie constante

Cinq paramètres indépendants apparaissent dans la simulation numérique :Z, K, H0,
u1 etu2. Les résultats présentés dans ce paragraphe sont obtenus à l’aide d’une géométrie
constante. Cela signifie queH0 (H0 = 10−3), K (K = 0.2) et la vitesseu1 = 0, ne varient
pas.

Les paramètres étudiés sont donc la répartition de pressionP, la chargeW, l’effort de
frottementF et le coefficient de frottementf . Tout ces paramètres sont étudiés de manière
adimensionnée, comme présentés au chapitre 2 (équation 2.14).

4.2.1 Distribution de pression

Il est intéressant d’étudier la différence entre la rhéologie newtonienne (figure 4.2) et
celle de Rabinowitsch.
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FIGURE 4.2: Distribution de pression adimensionnée : rhéologie newtonienne

Dans le cas d’un faible taux de cisaillement (Z = 6.10−5, τA ≤ 0.02, figure 4.3), la
différence entre les pressions adimensionnées est minime (∆ < 0.03%). La viscosité dans
tout le convergent est proche de la première asymptote newtonienne (figure 1.7).
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FIGURE 4.3: Distribution de pression adimensionnée : rhéologie double-newtonienne,
taux de cisaillement faible (Z = 6.10−5, τA ≤ 0.02)

Dans le cas de forts taux de cisaillement (Z= 6.10+5, τA ≥ 102, figure 4.4), la pression
adimensionnée est divisée par 5 (∆ < 0.03%), ce qui est égal à la réduction de viscosité
1/K utilisée. La viscosité dans la zone de convergence entière est proche de la deuxième
asymptote newtonienne (figure 1.7).
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FIGURE 4.4: Distribution de pression adimensionnée : rhéologie double-newtonienne,
taux de cisaillement élevé (Z = 6.10+5, τA ≥ 102)
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Résultats à géométrie constante

Après l’étude de ces deux cas extrêmes, qui mettent en évidence les deux asymptotes
newtoniennes du modèle, un cas intermédiaire est étudié (Z = 6.10−2, 0.5 ≤ τA ≤ 5.0,
figure 4.5).
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FIGURE 4.5: Distribution de pression adimensionnée : rhéologie double-newtonienne,
taux de cisaillement intermédiaire (Z = 6.10−2, 0.5≤ τA ≤ 5.0)
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FIGURE 4.6: Viscosité apparente (1/ΦX) et variation de pression (dP/dX) en fonction
du taux de cisaillement

Ici le maximum de pression représente 25% de la valeur newtonienne. En revanche,
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4. Résultats du modèle 1D

la charge excède les 32% de la valeur newtonienne. Ceci est dû àun élargissement de
la distribution de pression. Physiquement, la pression diminue plus dans la zone de forts
taux de cisaillement (la partie la plus étroite du convergent), alors que dans l’entrée du
convergent, le cisaillement est plus faible. Ceci a pour résultat que la viscosité est moins
réduite dans l’entrée du convergent et donc la pression diminue moins. Ceci cause l’élar-
gissement de la distribution de pression.

Pour ce cas intermédiaire, la figure 4.6 montre la viscosité apparente (1/ΦX) et le gra-
dient de pression (dP/dX) en fonction du taux de cisaillement. Il apparaît que l’influence
deτA sur la viscosité apparente est couplée avec celle dedP/dX. La variation de pression
implique une variation deΦX à travers le modèle de Rabinowitsch.

Ce couplage est clairement visible dans l’équation 2.15.

4.2.2 Charge et force de frottement

Nous avons vu l’influence localisée de la viscosité sur le maximum de pression, main-
tenant nous étudions la variation globale de la charge et du frottement en fonction deZ.
Ce paramètre est utilisé comme référence car il inclut toutesles variations de paramètres
physiques (u2, τ0, Ror µ1) qui influencent les conditions de contact.

La charge adimensionnée est définie par l’équation :

W =
∫

Ω
PdX (4.1)
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FIGURE 4.7: Charge adimensionnée en fonction deZ (équation 4.1)
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Résultats à géométrie constante

La figure 4.7 montre que la charge adimensionnée suit la formede la courbe de Ra-
binowitsch (figure 1.7). La réduction en charge est identique à la réduction de viscosité.
En revanche, la plage sur laquelle la variation se fait est différente. La transition de 90% à
10% de la charge maximum se fait sur 1.9 décade au lieu de 1.0 décade pour la variation
de viscosité.

Ceci peut être expliqué : la réduction de charge commence quand le point avec le
plus fort taux de cisaillement atteintτ0/10. La transition est complète quand le point avec
le plus faible taux de cisaillement atteint 10.τ0. Ainsi, la transition sur charge est plus
longue. Cet effet est relié à l’élargissement de la distribution de pression mentionné dans
le paragraphe précédent.

Après la charge, il est possible d’étudier l’effort de frottement dans le contact.

La force de frottement adimensionnée est définie par l’équation :

F =
∫

Ω
τAdX (4.2)

Dans le but de comparer la charge et l’effort de frottement, il est important de montrer
les deux variables avec le même adimensionnement. En utilisant l’équation 2.20, il est
possible de supprimer la dépendance triviale àZ deF :

F ′ =
∫

Ω

1
2Z

τAdX =
1

2Z

∫
Ω

τAdX (4.3)
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FIGURE 4.8: Force de frottement adimensionnée en fonction deZ (équation 4.3)
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4. Résultats du modèle 1D

La figure 4.8 montre que la force de frottement adimensionnéesuit la variation de
viscosité du modèle de Rabinowitsch, comme la charge.

Il est possible à présent de comparer la charge et le frottement. Ces deux paramètres
sont comparés de magnière relative :

W/Wnewtonien et F ′/F ′
newtonien (4.4)

10
−4

10
−2

10
0

10
2

0.2

0.4

0.6

0.8

1

C
ha

rg
e 

ad
im

en
si

on
né

e

Z
10

−4
10

−2
10

0
10

2
0.2

0.4

0.6

0.8

1

F
ro

tte
m

en
t a

di
m

en
si

on
né

FIGURE 4.9: ChargeW/Wnewtonienet force de frottementF ′/F ′
newtonienadimensionnées

en fonction deZ

Les deux courbes relatives sont quasi les mêmes, mais il existe une subtile différence.
Dans le but d’amplifier cette différence, nous étudions le coefficient de frottement. Il est
défini par l’équation suivante :

f =

∫
Ω τadx∫
Ω pdx

=
1

2Z

∫
Ω τAdX∫
Ω PdX

(4.5)

La figure 4.10 montre que le coefficient de frottement n’est pas constant. Les va-
riations sont relativement petites (∆± 4%). PourZ ≤ 2.10−4 La viscosité dans tout le
convergent est sur la première asymptote newtonienne et le coefficient de frottement est
égal à 0.0515.

Les très faibles variations dans le frottement peuvent êtreexpliquées par l’influence de
la position de la limite de cavitation. La viscosité non-newtonienne influence la position
du premier point de transition. Cet effet diminue avec l’augmentation du nombre de points
de discrétisation.
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FIGURE 4.10:Coefficient de frottement en fonction deZ (équation 4.5)

Avec l’augmentation deZ, une transition non-newtonienne apparaît à travers le
convergent. Comme la charge et la force de frottement sont générées différemment dans
les différentes zones du convergent, cette transition affectera chaque variable différem-
ment. Il en découle la variation de coefficient de frottement. Finalement, pourZ ≥ 2,
l’ensemble du convergent est sur la deuxième asymptote newtonienne et le coefficient de
frottement est à nouveau constant (0.0515).

4.3 Résultats à charge constante

Dans l’étude précédente, la géométrie du convergent a été fixée. Ce paragraphe traite
du problème à charge constante. Les paramètres apparaissant dans la simulation numé-
rique sont les mêmes que dans l’étude précédente à l’exception de la charge remplaçant
l’épaisseur minimum :Z, K,W, u1 etu2. La chargeW (W= 200),K (K = 0.2) et la vitesse
u1 = 0, ne varient pas.

Les paramètres étudiés sont donc la répartition de pressionP, l’épaisseur minimale
de film d’huile H0, l’effort de frottementF et le coefficient de frottementf . Tous ces
paramètres sont étudiés de manière adimensionnée (équation 2.14).

Étudier le problème à charge constante a pour conséquence l’ajout d’une boucle nu-
mérique qui permet de calculer la bonne valeur deH0 en fonction de la charge imposée.
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4. Résultats du modèle 1D

4.3.1 Distribution de pression

Tout d’abord, comme pour le paragraphe précédent, il est intéressant d’étudier la dif-
férence entre la rhéologie newtonienne (figure 4.11) et celle de Rabinowitsch.
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FIGURE 4.11:Distribution de pression adimensionnée : rhéologie newtonienne

Dans le cas d’un faible taux de cisaillement (Z = 6.10−5, τA ≤ 0.02, figure 4.12) la
différence entre les pressions adimensionnées est minime (∆ < 0.03%). La viscosité dans
tout le convergent est proche de la première asymptote newtonienne (figure 1.7).

Dans le cas de forts taux de cisaillement (Z = 6.10+5, τA ≥ 102, figure 4.13), la visco-
sité dans tout le convergent est proche de la deuxième asymptote newtonienne. L’épaisseur
minimale de film est divisée par 5 (∆ < 0.2%) ce qui est égal à la réduction de viscosité
1/K utilisée, il en résulte une augmentation localisée de la pression : le maximum de
pression est multiplié par la racine de la réduction de viscosité (

√

1/K, ∆ < 0.7%).

Comme la charge est constante, la diminution d’épaisseur implique un affinage de la
zone de pression. L’effort se localise donc plus dans le centre du contact.
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FIGURE 4.12: Distribution de pression adimensionnée : rhéologie double-newtonienne,
taux de cisaillement faible (Z = 6.10−5, τA ≤ 0.02)
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FIGURE 4.13: Distribution de pression adimensionnée : rhéologie double-newtonienne,
taux de cisaillement élevé (Z = 6.10+5, τA ≥ 102)
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Après l’étude de ces deux cas extrêmes, il est possible d’étudier un cas intermédiaire
(Z = 6.10−2, 0.5 ≤ τA ≤ 5.0, figure 4.14). La viscosité diminue plus dans la zone du
maximum de pression que dans l’entrée du convergent.
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FIGURE 4.14: Distribution de pression adimensionnée : rhéologie double-newtonienne,
taux de cisaillement intermédiaire (Z = 6.10−2, 0.5≤ τA ≤ 5.0)
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du taux de cisaillement

Comme nous montre la figure 4.15, il est possible de faire les mêmes remarques que
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pour la figure 4.6 du paragraphe précédent : la viscosité apparente (1/ΦX) dépend en
partie de la variation de pression (dP/dX).

4.3.2 Épaisseur de film et force de frottement

Nous allons à présent nous intéresser aux variables globales du système, à savoir dans
le cas d’une charge constante, l’épaisseur de film d’huile, l’effort de frottement et le co-
efficient de frottement.

La figure 4.16 montre la variation d’épaisseur de filmH0 en fonction du paramètre
Z. Celle-ci suit la forme de la courbe de Rabinowitsch. La réduction en épaisseur est
identique à la réduction de viscosité. En revanche, la plagesur laquelle la variation se fait
est différente. La transition de 90% à 10% de l’épaisseur maximum se fait sur 1.9 décade
au lieu de 1.0 décade pour la variation de viscosité.
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FIGURE 4.16: Épaisseur de film minimum adimensionnée en fonction deZ, à charge
constante

Comme pour la charge à géométrie constante, ceci peut être expliqué : la réduction
d’épaisseur commence quand le point avec le plus fort taux decisaillement atteintτ0/10.
La transition est complète quand le point avec le plus faibletaux de cisaillement atteint
10× τ0. Ainsi la transition de l’épaisseur est plus longue.

De la même manière que pour les résultats à géométrie constante, il est possible d’uti-
liser l’équation 4.3 pour calculer l’effort de frottement dans le contact.
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FIGURE 4.17:Force de frottement adimensionnée en fonction deZ, à charge constante

La figure 4.17 permet de constater que la force de frottement adimensionnée varie en
fonction de la racine de la chute de viscosité (

√

1/K). Ceci est lié à la variation d’épais-
seurH0 et à la géométrie du contact qui est une parabole (voir annexeA).

Ici aussi, la transition de 90% à 10% du frottement maximum sefait sur 2 décades au
lieu de 1 décade pour la variation de viscosité.
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FIGURE 4.18:Coefficient de frottement en fonction deZ, à charge constante

Si maintenant nous nous intéressons au coefficient de frottement (équation 4.5), nous
constatons que celui ci ne dépend plus de la charge, qui est ici constante, et donc il est
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proportionnel à la variation de l’effort de frottement (figure 4.18).

4.4 Conclusion

Nous avons pu écrire un programme qui résout efficacement cette équation de Rey-
nolds modifiée, à travers toute la transition rhéologique, que ce soit à géométrie ou à
charge constante.

Pour des taux de cisaillement élevés ou faibles, les performances du contact peuvent
être prédites à l’aide des deux asymptotes newtonienne. En revanche, pour des valeurs
intermédiaires de cisaillement, le comportement est plus complexe.

Quand le contact transite de la première à la deuxième asymptote newtonienne, nous
avons vu que la charge et le frottement sont affectés légèrement différemment, à géométrie
constante. Ainsi, le coefficient de frottement n’est pas constant, mais une fonction du
paramètre adimenssionnéZ, qui définit les conditions du contact dans ce modèle.

La transition entre les deux asymptotes se fait progressivement, sur 4 décades. Cet
élargissement de la transition est influencé par la géométrie du contact. Finalement, quand
le contact entier est sur la seconde asymptote newtonienne,le rapport entre la charge et le
frottement revient à sa valeur initiale.

Il serait peut-être possible d’utiliser ce coefficient de frottement localement plus faible
dans des applications avec des conditions d’utilisation constantes et correctement définies.

Nous avons aussi pu constater qu’à charge constante, l’épaisseur minimale de film
d’huile chutait progressivement avec la viscosité. Quand l’ensemble de la zone de contact
se trouve sur la deuxième asymptote newtonienne du modèle rhéologique, la diminution
d’épaisseur est proportionnelle à la diminution de viscosité. Dans un même temps, la force
de frottement et le coefficient de frottement eux chutent dans une moindre mesure, étant
eux proportionnels à la racine de la chute de viscosité.

Un tel comportement multiplie donc, à charge constante, lesrisques d’avarie liés à
une épaisseur de film trop faible.

73



4. Résultats du modèle 1D

74



Chapitre 5

Résultats du modèle 2D

Ce cinquième chapitre présente les résultats obtenus à partir
du modèle bidimensionnel présenté dans le chapitre 3.
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5. Résultats du modèle 2D

5.1 Présentation de la simulation

Dans ce cinquième chapitre, le contact segment-chemise estmodélisé par un contact
elliptique (figure 5.1). Il est considéré comme linéaire et périodique. Le contact est en
glissement pur.

L’hypothèse de contact linéaire est possible car le rayon decourbure de contact du
segment est plus importante que le rayon du cylindre.
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FIGURE 5.1: Géométrie du contact

Ici l’hypothèse de périodicité est préférée aux hypothèseslisse et infiniment large car
nous allons étudier l’influence de la micro-géométrie. Trois géométries différentes ont été
utilisées dans le code.

La première est le contact linéaire lisse. Les résultats sont identiques à ceux présentés
dans le chapitre précédent avec la simulation 1D.

Le second cas est un contact linéaire avec une imperfection (profil type indentation)
sur la surface statique, au centre du contact.

La dernière géométrie est un contact lisse avec un indent surla surface mobile. La
figure 5.2 présente la géométrie d’un indent qui sera considéré d’abord dans le contact sur
la surface fixe puis sur la surface mobile.

D’autre phénomènes importants influençant la lubrificationtels que la variation de
vitesse, la lubrification limite et les hautes températuresproches du haut du cylindre, la
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FIGURE 5.2: Geométrie d’un indent

sous-lubrification etc. ne sont pas pris en compte délibérément, dans le but de se concen-
trer sur l’influence de la rhéologie.

Les résultats suivants sont obtenus à partir de l’équation développée dans le chapitre
2. C’est un code hydrodynamique bidimensionnel multigrille. Le code intègre la possibi-
lité de réaliser des calculs Newtonien pour comparer aux résultats non-newtoniens. Il est
possible de réaliser des calculs stationnaires ou transitoires.

La coordonnéeX est prise dans la direction de mouvement, la coordonnéeY dans la
direction circonférentielle et la coordonnéeZ à travers l’épaisseur de film d’huile.

Toutes les distributions de pression présentées ont été obtenues pour une valeur de
Z de 3.10−2. Cette valeur a été choisie pour obtenir une variation de viscosité balayant
l’ensemble du modèle de rhéologie. Ceci peut être vu sur les figures 5.4 et 5.5.

5.2 Résultats du contact lisse

Les résultats du code pour un contact lisse sont identiques aux résultats du modèle
unidimensionnel présentés dans le chapitre 4. Ces résultatsvont servir de référence dans
le paragraphe qui va suivre et qui présente les résultats d’un contact où un indent statique
est introduit dans le centre du contact.
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5.3 Résultats avec un indent sur la surface statique

5.3.1 Distribution de pression
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FIGURE 5.3: Distribution de pression et géométrie pour un indent statique

FIGURE 5.4: Viscosité apparente dans la directionX (1/φX ) en fonction de la contrainte
de cisaillement pour un indent statique (Z = 3.10−2)

La figure 5.3 montre la pression dans un contact linéaire avecun indent sur la surface
statique dans le centre du contact. Sur le premier graphique, la ligne discontinue repré-
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Résultats avec un indent sur la surface statique

FIGURE 5.5: Viscosité apparente dans la directionY (1/φY) en fonction de la contrainte
de cisaillement pour un indent statiqueZ = 3.10−2)

sente la pression loin de l’indent et la ligne continue la pression au centre du contact. La
pression diminue de près de 50%, la profondeur du trou étant équivalente à l’épaisseur
minimale de contact hors du trou.

Les figures 5.4 et 5.5 représentent les viscosités apparentes (1/φX et 1/φY). Les varia-
tions sont dues à la définition de ces deux paramètres (équation 3.17 et 3.18). En effet,
ils dépendent des dérivées partielles de la pression (∂P/∂X et ∂P/∂Y) et de l’épaisseur
de film (H). Les viscosités apparentes ne varient donc pas uniquementen fonction des
contraintes de cisaillement (τA et τB).

5.3.2 Charge et force de frottement

Nous étudions à présent les variation de la capacité de charge en fonction deZ. Nous
utilisons ce paramètre comme référence car il inclut tous les paramètres physiques (u2, τ0,
R or µ1) dont la variation influence les conditions de contact. La charge adimensionnée
est définie comme :

W =
∫

Ω
PdXdY (5.1)

Sur la figure 5.6 les croix rouges représentent la capacité decharge adimensionnée
dans le contact lisse, la ligne noire continue représentantce paramètre dans le cas de
l’indent sur la surface statique, au centre du contact. On observe que la charge est infé-
rieure de 1.7% avec l’indent (moyenne sur l’ensemble de la courbe). Ceci peut s’expliquer
par la diminution de pression dans l’indent, voir figure 5.3.
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FIGURE 5.6: Charge en fonction deZ pour un indent statique (équation 5.1)
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FIGURE 5.7: Force de frottement en fonction deZ pour un indent statique (équation 5.3)

La variable étudiée suivante est la force de frottement adimensionnée. Elle est définie
par l’équation :

F =
∫

Ω
τAdXdY (5.2)

Dans le but d’analyser la charge et l’effort de frottement, il est important de comparer
les deux variables avec le même adimensionnement. En utilisant l’équation 3.23, il est
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Résultats avec un indent sur la surface statique

possible de supprimer la dépendance triviale àZ deF :

F ′ =
∫

Ω

1
2Z

τAdXdY=
1

2Z

∫
Ω

τAdXdY (5.3)

Sur la figure 5.7 les croix rouges représentent la force de frottement adimensionnée
dans le contact lisse, la ligne noire continue représentantce paramètre dans le cas de
l’indent sur la surface statique, au centre du contact. La force de frottement diminue au-
tour des deux asymptotes newtoniennes (−0.7%), et augmente au milieu de la courbe
(+0.2%).

A présent que la capacité de charge et la force de frottement sont représentées à l’aide
du même adimensionnement, le coefficient de frottement peutêtre calculé.

En utilisant ces deux paramètres, le coefficient de frottement est défini comme étant :

f =

∫
Ω τadxdy∫
Ω pdxdy

=
1

2Z

∫
Ω τAdXdY∫
Ω PdXdY

(5.4)
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FIGURE 5.8:Coefficient de frottement en fonction deZ pour un indent statique (équation
5.4)

Sur la figure 5.8 le coefficient de frottement dans le contact lisse est représenté par des
croix rouges, et celui dans le contact indenté sur la surfacestatique par une ligne continue
noire.

Comme la capacité de charge est plus réduite que la force de frottement, par la pré-
sence de l’indent, il en résulte une augmentation du coefficient de frottement (+1.3% en
moyenne). L’augmentation semble petite, mais ceci doit être mis en balance avec le fait
que seule une petite zone du contact est indentée.
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5. Résultats du modèle 2D

5.4 Résultats avec un indent sur la surface mobile

5.4.1 Distribution de pression

Cette section présente les résultats pour un contact linéaire avec un indent sur la sur-
face mouvante. Les trois premiers résultats sont des comparaisons entre la distribution
de pression pour trois différentes positions de l’indent endéplacement (figures 5.9(a),
5.10(a) et 5.11(a)) et la distribution de pression pour un indent statique dans la même
position (figures 5.9(b), 5.10(b) et 5.11(b)).
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(a) Indent non-statique entrant dans la zone de contact
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(b) Indent statique à la même position

FIGURE 5.9: Distribution de pression et géométrie adimensionnées
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Résultats avec un indent sur la surface mobile

Quand l’indent entre dans le contact, avec l’épaule proche du maximum de pression
(figure 5.9(a)), la pression augmente de 14%. Celà crée une augmentation de 1.3% de la
capacité de charge. Celle-ci est plus importante que pour l’indent statique dans la même
position (figure 5.9(b),+12% sur le maximum de pression et+0.5% sur la capacité de
charge).
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FIGURE 5.10:Distribution de pression et géométrie adimensionnées

Quand le fond de l’indent est proche du maximum de pression (figure 5.10(a)), la
pression diminue de 40%. Cela implique une diminution de 0.4% de la capacité de charge.
Ces diminutions sont plus importantes que pour le cas statique (figure 5.10(b),+36% sur
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le maximum de pression et+0.15% sur la capacité de charge).
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FIGURE 5.11:Distribution de pression et géométrie adimensionnées

Quand l’indent quitte le contact, avec de nouveau l’épaule proche du maximum de
pression (figure 5.11(a)), la pression augmente de 17%. Cela crée ainsi une augmentation
de 1.5% de la capacité de charge. L’augmentation de pression est plus importante que
pour le contact statique, mais la capacité de charge est moins importante (figure 5.11(b),
+15% sur le maximum de pression et+2% sur la capacité de charge).
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Résultats avec un indent sur la surface mobile

5.4.2 Charge et force de frottement

Ce paragraphe traite des variations au cours du temps de la capacité de charge, de la
force de frottement et du coefficient de frottement. Ceux-ci sont présentés pour une rhéo-
logie double-newtonienne, avec le paramètre définissant les conditionZ = 3.10−2. Cela
implique une distribution de viscosité balayant l’ensemble de la courbe du modèle (figure
1.7). Ces résultats sont comparés avec ceux obtenus pour une rhéologie newtonienne.

La charge est définie par l’équation 5.1.
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FIGURE 5.12:Capacité de charge adimensionnée en fonction du temps
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5. Résultats du modèle 2D

Sur la figure 5.12(a), La capacité de charge augmente quand l’indent entre dans le
contact (+1.3%), puis décroît jusqu’à ce que le fond de l’indent soit proche du maxi-
mum de pression (−0.4%), et enfin augmente de nouveau quand l’indent quitte le contact
(+1.5%).

Les variations sont plus petites que pour le même contact avec une rhéologie new-
tonienne (Figure 5.12(b)). Avec une viscosité constante, les variations relatives sont
deux fois plus importantes que pour la rhéologie double-newtonienne (+2.3%, −1.0%
et+2.4%).
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FIGURE 5.13:Force de frottement adimensionnée en fonction du temps

Nous étudions maintenant la force de frottement. Elle est définie par l’équation 5.3.
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Résultats avec un indent sur la surface mobile

Sur la figure 5.13(a), il est possible de voir que la force de frottement adopte le même
comportement que la capacité de charge. Elle augmente tout d’abord de 0.5%, puis dimi-
nue de 0.3% et enfin, augmente de 0.5%.

Comme pour la charge, les variations sont plus petites que pour le contact newto-
nien (Figure 5.13(b)). Avec une viscosité constante, les variations sont trois fois plus
importantes, relativement, que pour une rhéologie double-newtonienne (+1.4%,−0.8%
et+1.4%).
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(a) Rhéologie double-newtonienne (Z = 3.10−2)
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FIGURE 5.14:Coefficient de frottement en fonction du temps

Avec la capacité de charge et la force de frottement, le coefficient de frottement peut
être calculé. Il est défini par l”équation 5.4.
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5. Résultats du modèle 2D

Comme les variations de charge sont plus importantes que les variations de frotte-
ment, le coefficient de frottement (Figure 5.14(a)) décroîtquand l’indent entre dans le
contact (−0.9%), augmente quand l’indent est proche du maximum de pression (+0.2%)
et finalement diminue quand l’indent sort du contact (−1.0%).

Ces variations sont assez différentes par rapport au même contact avec une viscosité
constante (Figure 5.14(b)). L’augmentation est plus importante quand l’indent entre dans
le contact (−1.2%), mais est similaire quand celui-ci quitte le contact. Ladifférence la
plus importante est quand l’indent se trouve proche du maximum de pression. L’augmen-
tation relative du coefficient de frottement (+0.7%) est trois fois plus importante que pour
la rhéologie non-newtonienne.

La différence entre les résultats non-newtoniens et newtoniens peut s’expliquer par
l’impact de la viscosité double-newtonienne. L’indent crée une augmentation temporaire
de l’épaisseur de film d’huile. Cela induit une diminution locale de la pression et des
contraintes de cisaillement, mais aussi de la viscosité locale qui est liée au cisaillement.
Le comportement non-newtonien du lubrifiant compense une partie de la perturbation
locale.

Ainsi, les résultats newtoniens (figures 5.12(b), 5.13(b) et 5.14(b)) montrent que, pour
une géométrie globale constante, la perturbation créée parl’indent semble augmenter la
capacité de charge et diminuer le coefficient de frottement au cours de l’ensemble de
son passage à travers le contact. Ce comportement est amplifiépar la viscosité double-
newtonienne (figures 5.12(a), 5.13(a) et 5.14(a)).

Finalement, il est possible de s’attendre à ce que pour une capacité de charge
constante, le passage de l’indent crée une diminution de l’épaisseur globale du film d’huile
et donc une augmentation globale de la pression et du cisaillement ce qui diminuera la vis-
cosité double-newtonienne.

5.5 Conclusion

Dans ce chapitre l’équation de Reynolds à deux dimensions avec un modèle de rhéo-
logie double-newtonienne, développée dans le chapitre 3, aété testée.

Nous avons pu voir que lorsqu’un indent est placé sur la surface fixe du contact, sa
présence accroît le coefficient de frottement, quelles que soient les conditions de fonc-
tionnement choisies (définies par la valeur deZ).

Un indent placé sur la surface mouvante causera moins de perturbations pour des
conditions de fonctionnement intermédiaires aux deux plateaux newtoniens. Plus celles-
ci sont proches de la seconde asymptote newtonienne, plus large en sera l’influence.

Quand les conditions de fonctionnement sont proches du premier plateau, la viscosité
ne peut que décroître. Les effets négatifs de l’indent seront accrus alors que les effets
positifs seront les mêmes que pour la simulation newtonienne.
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Conclusion

Il faut noter que cette simulation utilise une géométrie globale constante. Une ex-
tension de ce travail pourrait analyser l’impact d’un indent dans le cas d’une capacité
de charge constante, et déterminer les effets de la rhéologie double-newtonienne sur ce
contact.

Dans les applications industrielles, l’objectif est d’augmenter la capacité de charge,
tout en diminuant le coefficient de frottement. Les résultats de ce chapitre montrent que
l’optimisation de la micro-texturation est loin d’être un exercice trivial. De plus, les pa-
ramètres de diamètre, profondeur, forme et taux de couverture optimaux n’ont pas été
abordés.
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Bilan et perspectives

Bilan

La compréhension des contacts lubrifiés permet de définir leur impact sur le fonction-
nement des mécanismes. La lubrification des moteurs est complexe et nécessite ce travail
de compréhension. L’analyse du système segments-piston-chemise est essentielle tant son
impact sur l’organe moteur est important.

La segmentation représente plus du tiers des pertes par frottements du moteur, influen-
çant de ce fait fortement la consommation de carburant. Ce contact est aussi l’interface
entre le carter-moteur contenant le lubrifiant, et la chambre de combustion. Ainsi, sa lu-
brification définit la consommation d’huile du moteur.

La finition de l’état de surface des chemises moteur est de plus en plus complexe.
Celle-ci influe sur le contact segments-piston-chemise en étant l’un des premiers facteurs
d’apport de lubrifiant. Optimiser sa rugosité ou sa microgéométrie permet d’améliorer les
performances de ce contact.

L’amélioration des contacts passe aussi par l’amélioration des lubrifiants. Ajouter des
additifs qui assurent des performances moteur correctes etréduisent la viscosité globale de
l’huile, permet de réduire le frottement dans la segmentation. En revanche, cela entraine
un risque de faible protection de lubrification à hautes températures, dû à la faible viscosité
de l’huile et donc à la plus faible épaisseur de film d’huile.

Nous avons vu que pour pallier ce problème, des additifs polymères sont utilisés et
ainsi assurent de bonnes performances de lubrification à hautes températures. L’aplatis-
sement de la courbe de visco-température qu’ils impliquent, entraine une amélioration de
l’efficacité du moteur, sans sacrifier la fiabilité.

Mais les limites de ces additifs, par leur comportement rhéologique à double plateau
newtonien, montrent l’importance de correctement cerner ces phénomènes.

Ce travail est articulé en deux parties. La première partie a consisté à étudier l’in-
fluence de la rhéologie double-newtonienne sur un contact linéaire lisse et infiniment
large. Le chapitre 2 a présenté le modèle d’équation de Reynolds modifiée unidimension-
nelle adimensionnée, basée sur le modèle de rhéologie de Rabinowitsch, qui a été utilisé
par la suite. Les résultats de ce modèle ont été présentés dans le chapitre 4.
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Pour des taux de cisaillement élevés ou faibles, les performances du contact peuvent
être prédites à l’aide des deux asymptotes newtoniennes. Enrevanche, pour des valeurs
intermédiaires de cisaillement, le comportement est plus complexe.

Les résultats unidimensionnels à géométrie constante ont montré que la capacité de
charge et la force de frottement sont affectées légèrement différemment lors de la transi-
tion du contact entre les deux plateaux newtoniens. Ainsi lecoefficient de frottement n’est
pas constant, mais une fonction du paramètre adimensionnéZ, qui définit les conditions
du contact dans nos modèles.

Ces résultats ouvrent peut-être la possibilité d’utiliser ce coefficient de frottement lo-
calement plus faible dans des applications avec des conditions d’utilisation constantes et
correctement définies.

Les résultats de ce même modèle à charge constante ont montréque l’épaisseur mini-
male de film d’huile chutait progressivement avec la viscosité. Si l’ensemble de la zone
de contact transite du premier plateau newtonien vers le deuxième plateau, la diminution
d’épaisseur est proportionnelle à la diminution de viscosité. Par contre, dans un même
temps la force de frottement et le coefficient de frottement eux chutent dans une moindre
mesure, étant eux proportionnels à la racine de la chute de viscosité. Un tel comporte-
ment, à charge constante, multiplie donc les risques d’avarie liés à une épaisseur de film
trop faible.

Dans la deuxième partie, une nouvelle équation de Reynolds modifiée bidimension-
nelle adimensionnée, basée aussi sur le modèle de rhéologiede Rabinowitsch, a été dé-
veloppée. Celle-ci est présentée dans le chapitre 3. Les résultats de ce modèle ont été
présentés dans le chapitre 5.

Les résultats étudiés sont pour une simulation à géométrie globale constante. Trois
résultats y sont mis en avant. Tout d’abord, lorsqu’est posée l’hypothèse d’un contact
linéaire infini et lisse, ce nouveau modèle converge analytiquement vers le modèle unidi-
mensionnel de la première étude.

Ensuite, nous avons pu voir que lorsque nous modifions la géométrie de la surface sta-
tique du contact en y ajoutant une cavité de type indent, sa présence accroit le coefficient
de frottement, quelles que soient les conditions de fonctionnement choisies (définies par
la valeur du paramètreZ).

Enfin, cette même aspérité placée sur la surface mouvante causera moins de pertur-
bations pour des conditions de fonctionnement intermédiaires aux deux plateaux newto-
niens. Plus celles-ci sont proches de la seconde asymptote newtonienne, plus large en sera
l’influence.

Quand les conditions de fonctionnement sont proches du premier plateau, la viscosité
ne peux que décroitre. Les effets négatifs de l’indent seront accrus alors que les effets
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positifs seront les mêmes que pour la simulation newtonienne.

Perspectives

Dans un premier temps, l’analyse des conditions limites du modèle est nécessaire pour
essayer d’éliminer les problèmes de convergence du résidu dans la zone à faible pression.
Le développement limité des facteurs de flux dans le cas de faibles taux de cisaillement
est une solution à envisager.

Dans un deuxième temps, une extension de ce travail pourraitanalyser l’impact d’un
indent (fixe ou en mouvement) dans le cas d’une capacité de charge constante, et déter-
miner les effets de la rhéologie double-newtonienne sur le contact hydrodynamique. Puis
l’influence de plusieurs indents combinés avec différentesrépartitions de ceux-ci peut être
envisagée.

Il serait aussi intéressant de tester différents types de micro-géométries (forme de la
micro-cavité ou changement de micro-géométries).

Dans un troisième temps, ce travail pourrait être étendu à lalubrification élasto-
hydrodynamique. Pour cela il serait nécessaire de reformuler les équations adimension-
nées des deux modèles avec d’autres paramètres sans dimension plus communs aux si-
mulation EHD adimensionnées.

Les mêmes démarches peuvent s’appliquer à cette simulation: calculs uni- et bi-
dimensionnels, micro-géométrie statique ou dynamique.

Dans un dernier temps il serait intéressant de pouvoir comparer la simulation numé-
rique avec des résultats expérimentaux pour les mêmes paramètres d’utilisation.

Dans cette optique, à plus long terme, un couplage du modèle rhéologique avec des
modèles thermiques et dynamiques peut déboucher sur une comparaison avec des résultats
expérimentaux plus proches de la réalité du contact segments-piston-chemise. Ainsi, il
serait possible de voir l’impact de la rhéologie double-newtonienne sur la segmentation
et sur les performances des moteurs.
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Annexe A

Evolution du frottement à charge
constante en fonction de la viscosité

Dans cette annexe la variableZ n’est pas le paramètre définissant les conditions de
fonctionnement, mais la coordonnée adimensionnée le long de l’épaisseur de film d’huile.

Nous avons vu au chapitre 4 que la force de frottement est calculée par l’équation :

F =
∫

Ω
τAdX (A.1)

L’équation 2.4 permet d’écrire la proportionnalité :

τa ∝
∆u
∆z

(A.2)

Que nous pouvons adimensionner :

τA ∝ µ
∆U
∆Z

(A.3)

La variation deZ peut s’écrire :

∆Z = H = H0+X2 (A.4)

Donc, nous pouvons écrire la nouvelle proportionnalité :

F ∝
∫

Ω

µ∆U
H0+X2dX (A.5)
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Ce qui donne après intégration :

F ∝
[

µ∆U√
H0

arctan

(

X√
H0

)]

Ω
(A.6)

Le domaineΩ est définit sur]−∞,X1], avecX1 l’abscisse de la limite de cavitation.

On obtient ainsi pour le frottementF :

F ∝
µ∆U√

H0

(

arctan

(

X1√
H0

)

+
π
2

)

(A.7)

En considérant queX1√
H0

est proche de 0, il est possible de faire le développement
limité de la fonctionarctan:

arctan(X) =
X→0

X+o
(

x3) (A.8)

Ce qui donne :

F ∝
µ∆U√

H0

(

X1√
H0

+
π
2

)

(A.9)

De même, le termeX1√
H0

est négligeable devantπ
2 :

F ∝
µ√
H0

π∆U
2

(A.10)

Pour finir, commeH0 varie proportionnellement àµ et que∆U ne varie pas avec la
viscosité :

F ∝
√

µ (A.11)
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