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INTRODUCTION

Pour produire de I'énergie mécanique ou €lectrique, le moteur alternatif 2 combustion
interne est le moyen de transformer en énergie mécanique I'énergie chimique contenue
dans un combustible. De nos jours, les moteurs 2 essence et Diesel demeurent la solution
qui présente les meilleurs chances économiques d'assurer la propulsion des véhicules.

C'est pourquoi il se construit chaque année dans le monde plus de 40 millions de moteurs
alternatifs dont 32 dans Y'industrie automobile [22].

Cela restera probablement valable au moins pour le reste de la décade a venir. Ceci est
confirmé par les recherches qui se poursuivent sur 'amélioration du rendement de ces
moteurs. Pour l'usager le rendement se traduit par des améliorations au niveau des
caractéristiques techniques : puissance, masse, consommation spécifique, irrégularité
cyclique.

A ce sujet différents conceptions d'absorbeurs de vibrations ont été évoquées par
plusieurs auteurs, dans plusieurs publications, aux USA en France et en Allemagne.
Parmi ces articles celui de H. FRAHM (Brevet Américain, Avril 1911) qui a mis au
point I'absorbeur dynamique de vibration.

Plus tard, des corrections dans les amortisseurs rotatifs ont €té introduit .Ces corrections
concernent le remplacement des ressorts mécaniques par des masses centrifuges qui
permettent de donner au pendule un accord variable, proportionne! 2 la vitesse.

La premitre publication sur ce sujet a €té faite par E. MEISSNER (International Congres
for Applied Mechanics, Stockholm, 1930) qui donna une description des expériences
montrant l'efficacité du mécanisme. Apres lui, R.R. SARASIN (Brevet Anglais,
Novembre 1932) 2 qui revient le pendule bifilaire , il révele le principe dans plusieurs
brevets. :

Le pendule bifilaire a €t€ utilisé, entre autres, sur les moteurs Diesel de méme que dans
les hélicopteres pour amortir les vibrations ddies 4 la rotation du rotor supportant les
ailes , ceci a fait l'objet d'une publication par Williams F.Paul " Développement and
évaluation of the Main Rotor Bifilaire Absorber”,( 25 th Annual National Forum of the
American Helicopter Society, Washington D.C. May, 1969 ).

SARASIN a été suivi juste aprés par M.B.SALOMON avec deux Brevets 'un en
France, en Juillet 1933 et {'autre en Angleterre en 1934, od une bréve publication sur la
régulation des vitesses est faite au 4 éme Congres International de Mécanique Appliquée
a Cambridge [71].

Nous devons citer Varticle trés intéressant d¢ M.B.SALOMON, sur les amortisseurs
dynamiques de vibration, qui a paru dans la revue La Technique Automobile et Aérienne
d'octobre 1945 [72].

Il donne une description détaillée de ces amortisseurs, qui utilisent des masses
centrifuges indépendantes, lesquelles oscillent librement en roulant, sans frottements,
sous la seule action de rappel des forces centrifuges. La condition d'accord est en outre
réalisée; elle ne dépend que de certaines conditions géométriques réalisées par
construction, et subsiste  toutes les vitesses.

les amortisseurs dynamiques sont réalisés soit & partir des systémes a un seul étage,
soit & partir des syst2mes a deux étages de masses oscillantes et roulantes.

Introduction 1
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M.B.SALOMON parle aussi dans son article des Disques polyharmoniques qui
agissent 4 la fois comme amortisseurs de vibrations et comme régulateurs de
couples; utilisés en particulier dans les moteurs en lignes.

A.H. SHIET de l'université de M.1.T. en Février 1942, a fait I'étude des performances
optimums d'un pendule type absorbeur de vibrations de torsion monté sur vilebrequin
qui initialement posside une fréquence naturelle et n degrés de liberté, ensuite il devient
avec I'absorbeur un systéme a deux degrés de liberté et deux fréquences naturelles.

11 ressort de cette application que {'une des fréquences naturelles est insignifiante et que
l'on peut déplacer l'autre fréquence loin de la résonance en ajustant le moment d'inertie
du pendule.

En 1986 G.LOURADOUR donna l'idée du volant régulateur de vitesse et développa le
calcul des amortisseurs pendulaires; nolamment les pulsations propres d'un pendule
simple entrainé en rotation, son amplitude, et son moment d'inertie équivalent.

On doit citer aussi la réalisation trés récente du double volant amortisseur ( M.D.
DESPRES de Valeo Embrayage, Avril 1987 ), qui permet de filtrer les oscillations de
torsion des moteurs thermiques 3 explosion, en déplagant la fréquence de résonance en
dega de la fréquence d'excitation fournie par le moteur en régime de ralenti [23].

Tous ces travaux ont été €laborés afin d'atténuer les vibrations de torsions, mais non pas
pour régulariser les vitesses de rotation des arbres, mis 2 part SALOMON qui publia
trés brievement son idée sur la régularisation des vitesses, sans en donner de détails.

La tiche que nous nous sommes proposés de mener dans ce travail, est la mise en place
d'un outil d'aide 2 Ia conception des moteurs, permettant l'optimisation de la masse et de
l'irrégularité cyclique de la ligne d'arbre.

Cette étude est divisée en trots parties :

- Le moteur 3 combustion interne, ol l'on rappel le principe de fonctionnement des
moteurs 2 essence et Diesel, la comparaison des rendements et consommations
spécifiques et on montre les améliorations que l'on peut apporter au moteur Diesel en vue
de concurrencer le moteur a essence (réduction des masses, diminution de l'irrégularité
cyclique).

- Pré-dimensionnement des moteurs : dans cette partie nous mettons en place l'outil
d'aide a la conception des moteurs. Elle se compose des calculs thermodynamiques,
cinématiques, et dynamiques de I'équipage mobile, ce qui permet le dimensionnement du
moteur. Cette deuxiéme partie est terminée par une vénfication aux vibrations de torsion
de la ligne d'arbre. '

— Le volant moteur : Nous avons rappelé la méthode de calcul classique, puis nous avons
proposé une amélioration de cette derni¢re basée sur le calcul de la variation de vitesse
permettant un calcul assisté de l'inertie du volant. Une troisitme méthode utilisant
I'emploi de masses pendulaires centrifuge, et qui permet une meilleure régularisation de la
vitesse de vilebrequin est suggérée.

2 Introduction
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1 LE MOTEUR A ESSENCE ET LE MOTEUR DIESEL

1.1. Principe de fonctionnement du moteur & combustion interne

Le moteur & combustion interne est une machine qui regoit I'énergie calorifique de
combustible et ]a restitue sous forme de travail mécanique utile, occupant par ce fait une
place de choix dans l'industrie et les moyens de transport.

Le moteur, depuis les premigres réalisations d'’Etienne LENOIR, Nikolaus OTTO et
Rudolff DIESEL, a connu des améliorations considérables, fruits de recherches
théoriques fondamentales, corrigées par des essais, réalisés en laboratoire.

Le principe de fonctionnement des moteurs & combustion interne est de transformer un
mouvement alternatif du piston, dd a la pression des gaz dans la chambre de combustion
et a l'inertie de ce dernier, en un mouvement rotatif continu du vilebrequin, donnant ainsi
un couple moteur. Pour foumnir ce dernier, le moteur doit successivement :

— Comprimer un fluide froid ;

— Introduire de I'énergie calorifique pour augmenter la température du fluide ;
— Détendre le fluide pour extraire le travail moteur ;

— Rejeter la chaleur restante pour revenir aux conditions initiales.

Dans la pratique on rencontre deux principaux types de moteurs :
~ Les moteurs a explosion ou a essence ;
— Les moteurs & combustion ou Diesel.

Ces moteurs thermiques fonctionnent suivant un cycle a 4 temps ou a 2 temps, suivant
que les opérations successives d'admission, de compression, de combustion, de détente
et d'échappement s'effectuent en deux tours ou un seul tour de l'arbre moteur.

Dans le moteur & essence (ou & explosion), le mélange air-essence est formé dans le
carburateur a 'extérieur du cylindre ; cela vient du fait que l'essence est un produit
léger qui s'évapore facilement . A partir d'une certaine valeur du taux de compression le
mélange air-essence s'auto-allume avant que le piston n'atteigne le point mort haut.
Pour éviter ce phénomeéne de "détonation”, on fonctionne a des taux de
compression assez faibles, et la combustion est initiée grice A une étincelle de bougie
pendant la phase de compression. Dans ces moteurs on peut metire en évidence :

- La nécessité de limiter le taux de compression afin d'éviter des combustions anormales;
- La non instantanéité de la combustion due a la vitesse modérée de la propagation de la
flamme ;

- La possibilité de briiler un mélange avec un faible excés d'air ;

- La possibilité d'obtenir des combustions satisfaisantes méme 2 haut régime de rotation.

Dans le moteur Diesel, le combustible (gasoil) est un produit lourd, non vaporisable aux
conditions ambiantes, d'ol son injection sous forme pulvérisée dans la chambre de
combustion. On réalise au préalable dans celle-ci, pendant la phase de compression un
exces d'air & un niveau de pression et de température suffisamment élevé pour assurer la
vaporisation et 'auto-inflammation. Donc, ce qui ressort du moteur Diesel :

- Un taux de compression €levé, ce qui permet d'assurer le démarrage de la
combustion ;

- Une rapidité de la combustion pendant sa phase incontrblée ;

- La nécessité de diluer la charge par un exces d'air pour limiter les températures
maximales et assurer une combustion compléte ;

- La difficulté d'oblenir des combustions satisfaisantes 2 haut régime de rotation.

Le moteur 3 essence et le moteur Diesel 3
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Faire la comparaison entre le moteur a essence et le moteur Diesel revient & comparer
certains paramétres des deux moteurs. Parmi les parametres choisis & cet effet on note : le
rendement thermodynamique, la consommation spécifique et la masse moteur .

1.2. Rendement thermodynamique d'un cycle

Pout faire 1'étude comparative des rendements thermodynamiques on considere 1 kg
d'air ou de gaz de combustion, de méme on supposera que le gaz est parfait et de chaleur
massique constante ; les résultats sont ainsi sensiblement différents de ceux que l'on
obtient lorsque la chaleur massique varie avec la température, mais les comparaisons
entre cycles théoriques restent valables. Le rendement est défini par :

_ Recette _ Energie disponible (W, ou Q)
" = Dépense ~ ~ Energie thermique dépensée .

L'évolution du mélange gazeux qui caractérise le cycle du moteur & combustion interne
peut se faire de différentes fagons. La plupart des moteurs actuels fonctionnent avec
les cycles de base suivants :

- Cycle de Joule (1842)
L'apport de chaleur et la cession de chaleur au milieu extérieur se font a pression
constante.

— Cycle de Beau de Rochas (1862) _
L'apport et la cession de chaleur se {ait & volume constant.

— Cycle Diesel (1897)
L'apport de chaleur se fait 2 pression constante, alors que la cession de chaleur au
milier extérieur est réalisée & volume constant.

Des modifications peuvent &tre apportées a ces cycles de base, par ia suralimentation ou
par la récupération partielle de la chaleur cédée au milieu extérieur. Ces modifications
ont pour but soit d'augmenter le travail disponible par cycle, soit d'améliorer le
rendement du cycle , donc de diminuer la consommation par kWh. Ces deux
améliorations sont le plus souvent simultanées.

a) Cycle Beau de Rochas :
Ce cycle est utilisé dans les moteurs 2 essence, le diagramme pv de ce cycle est
représenté par la figure 1.1.

P Nm2j} 3
2
4
| 1
>V [m3/kg]

Fig. 1.1 Cycle Beau de Rochas

Soit:

SE

£ = rapport volumique de compression

4 ' P/1:Chapitre 1
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T
B = ‘Tl' : rapport des températures aux points 1 et2
2

A partir de la relation thermodynamique qui lie le rapport des volumes au rapport des
températures, on peut exprimer £ en fonctionde B:

. {
oy y-1)
£t =B ("') ou -t
Ts .
6 - +, ' repport des températures 2 Ja fin et au début de la combustion
2
LE
O = T rapport des températures aux points 3 et 4
4
T3 :
A= T~ © rapport des températures aux points 3 et 1
1

a: est le coefficient multiplicateur entre la température initiale et la température finale du
cycle.

-~ Bilan thermique :
Chaleur regue par le kg d'air :
Qe = ov.T (o -B)

Chaleur fournie par le kg d'air :

a
Q.41 = cv.T .(1-—-—)
1 1 B

Le rendement thermodynamique est donné par :

- LntQa _p-1 _ , 1

Mo = Qe B - (y-1) (.
£

Le rendement thermodynamique Mt ne dépend donc que de & (rapport volumétrique de
compression) ; la température maximale du cycle n' intervient pas.

b) Cycle Diesel :

Dans le cycle Diesel, l'apport de chaleur (combustion) se fait 2 pression constante
tandis que la chaleur est cédée a volume constant,

Le moteur & essence et le moteur Diesel 5
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pi2_3
[N/m2]

4
1,
V [m3/kg]

Fig. 1.2 Cycle diesel

- Bilan thermique :
|
Chaleur regue par le kg d'air :

Qcn=cp.Ti(a-B)

Chaleur fournie par le kg d'air :

a
Qear = ov. Tl(l—g)

d'otll le rendement thermodynamique :

)
M, = Qep3+ Qe = 1 _1_ b
b= T Qg m
v
1 0 -1
My = 1- - 71 (1.2)
Ve e-1

Au vu des équations (1.1) et (1.2), nous constatons qu' & égalité de rapport de

compression g, le rendement du cycle de Beau de Rochas est supénieur & celui du cycle
Diesel. La supériorité du Diesel sur Ie moteur a explosion n'est donc pas due ala qualité

de son cycle, mais a la possibilité d'admettre un rapport ¢ élevé (14 a 25), alors que le
moteur a explosion supporte difficilement un € = 12 (limite imposée par 1a détonation).

Nous illustrons ce qui vient d'étre dit, par un exemple : prenons € = 10, T1= 300 °K,
pl= 10 N/icm2, et v4/v3 =3 pour les deux cycles (essence et Diesel), afin de permetire

la comparaison. Ceci donne : Mth Beau de Rochas = 0,60 et M Diesel = 0,47.
¢} Cycle mixte : I

Le cycle mixte est utilisé dans les moteurs Diesel rapides. Une partie du combustible
injecté est brilé a volume constant, le reste brllé & pression constante.

6 P /1 : Chapitre 1
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ph 34
[N/m2]
2
5
1
V m3/kg]

Fig. 1.3 Cycle mixte Diesel
- Bilan thermiqgue :
Chaleur regue par le kg d'air :
Qep+Qexu = ov. Ty(A-B)+cp.Ti{a-A)

Chaleur fournie par le kg d'air :

Y
QcSl = CV.TI(.I—;)

Le rendement thermodynamique est donné par :
Z-1

]
(A-B) +y(a -A)

Mo = 1-

- Si nous calculons nih avec les mémes données que pour le cycle Diesel on aura :

Mth = 0,58

Dans un moteur Diesel on a donc intérét 2 brfiler le plus de combustible possible a volume
constant , mais on est rapidement limité dans cette voie par la pression maximale du
cycle qui est trop élevée,

Le cycle réel ou indiqué (tracé par un indicateur), matérialise I'évolution réelle du fluide
dans le cylindre. Il est sensiblement différent du cycle théorique en raison de
nombreuses causes thermodynamiques et mécaniques.

Au cycle indiqué, correspond un rendement indiqué Mi, qui est le rapport entre le travail
mesuré par le cycle (ou travail indiqué : Wi cycle) et I'énergie thermique dépensée.

. Wi eycle
M. Energie thermique dépensée

Afin d'évaluer la qualité du cycle indiqué par rapport au cycle théorique, on fait parfois
état d'un rendement de forme du cycle indiqué ;

_ _Air du cycle indiqué
Mi = Airdu cycle théonque

Le moteur & essence et Ie moteur Diesel 7
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La valeur de ny varie de 0,60 2 0,85. La relation qui lie T etmyest:

M= Mg M

Entre cylindre et arbre récepteur interviennent les pertes par frottements ou pertes
mécaniques d'ob fa notion de rendement mécanique.

W ip oy (Travail effectivement regu par I'arbre moteur)
Mm = W; oy (Travail mesuré sur le cycle indiquée)

Ny varie généralement de 0,75 a 0,90, compte tenu de I'énergie dépensée pour

I'entrainement des auxiliaires du moteur tel que : magnéto ou pompe d'injection,
ventilateur, pompe de circulation d'eau et les pertes dans les paliers.

Le rendement effectif est défini par :

W 1 cy (Travail effectivement regu par l'arbre moteur)
Terr = Energie thermique dépensée

D'od e rendement thermodynamique en fonction du rendement indiqué et du rendement
moteur

Mw = M- My

La figure 1.4, donne le rendement thermodynamique en fonction du taux de
compression.

0,6 Lh
——
0.5 / v
0,4
6 10 14 18 £

Fig. 1.4 Rendement thermodynamique en fonction
du taux de compression

En conclusion, on peut dire que pour un méme taux de compression € le rendement
thermodynamique ", du moteur 2 essence est supérieur 2 celui du moteur Diesel, mais

le taux de compression étant plus élevé dans le moteur Diesel, le rendement de celui-ci
est donc toujours supérieur 2 celui du moteur a essence.

1.3. Consommation spécifique du moteur
La faible consommation du moteur Diesel est généralement expliquée par son taux de

compression €levé, étant donné que la consommation spécifique est inversement
proportionnelle au rendement global du moteur, qui est & l'avantage du moteur Diesel,
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pour € élevé. L'avantage du Diesel dans la consommation spécifique est montré dans
les courbes consommation-puissance ou consommation-vitesse de rotation.

C s [g’kwh
<00 (g ‘I ]
400 Essehce
3m \ o -
Diesel / T
200°3 10 20 30 40 P [kw]

Fig. 1.5 Variation de la consommation spécifique
avec la puissance

Nous remarquons sur la figure 1.5 que la consommation spécifique du Diesel est
inférieure a celle de I'essence quelque soit 1a valeur de la puissance.

Cs [g/kWh]
400 [/
Diesel

|30~ —1——

.-a/
200

2000 3000 4000 5000 N [tr/mn]

Fig. 1.6 Variation de la consommation avec la vitesse de rotation

Etant donnée l'importance des pertes par frottement qui sont plus élevées pour le Diesel,
on peut constater sur la figure 1.6 que la consommation spécifique du moteur Diesel est
supérieur 2 celle du moteur 2 essence, lorsque le régime de rotatlon est élevée
(supérieur 4 4500 tr/mn), pour une mé&me puissance a |'arbre.

Etant donné que ia vitesse de rotation du moteur Diesel n'exceéde pas en moyenne 4200
tr/mn (limitée par le phénomene de cavitation de la pompe d'injection), on reste donc
toujours dans la plage oil la consommation est & I'avantage du moteur Diesel.

Pour terminer, on procéde 2 une comparaison pratique des coefficients de
consommation sur des véhicules de petite cylindrée équipés de moteurs a essence et
Diesel.

Sur le plan pratique, la comparaison s'avere délicate car en considérant des véhicules
existants, disponibles dans le commerce, on constate que les moteurs Diesel et essence
comparables sont placés dans des véhicules dont le poids, les résistances & 'air et les
transmissions sont trés différentes (tableau 1.1).

Le moteur & essence et le moteur Diesel 9
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MARQUE PEUGEQT VOLKSWAGEN
305
MODEL $RD |305GT|305GL} gig 1OQLF |CQLF [ GoLF | GQLF
Caractérist. ™\, Type | Diesel |Essence|Essence|Essence { Diesel |Essence EssencelEssence
Cylindré [cm3] 1905 | 1580 | 1472 | 1290 |1588 | 1457 | 1272 | 1093

Pmx kwl 48 | 69 | 54 | a8 [39 | 51 | aa | 37
N 3 Pmx [tr/mn] ] 4600 {6000 | 6000 | 6000_J4800 | 5600 | 5600 | 5000

Poids __ [kg] 985 | 975 {923 | 917 | 841 | 819 | 779 | 770
Poid/Pmx [ke/kw] | 206 [ 141 [171 | 191 1213 | 159 | 17,7 | 208
Vmax__[km/h) 152 1170 | 156 [152 143 158 | 149 | 138

Vma 3 Pm[km/h] 144 195 184 | 176 143 176 156 152

Consog.{)l/]OO lcm]]
4 [km/h 4.6 53 59 6 5 6,7 6.5 64
a 120 [km/h] 64 7.1 7.9 8.2 75 94 8.5 88

| & cycle 638 ) 8.1 8.2 66 1103 9.9 97
CoefT. de consomma.

en [1/100/kW kg]
enroute * 10-6 135 | 105 | 158 186 228 | 225 | 247 | 308
en ville * 10-6 143 | 133 162 186 201 | 246 | 288 | 340

Tableau 1.1 Caractéristiques techniques.

11 faut noter que pour traduire réellement en terme de dépense énergétique (E) les
chiffres de consommation (C) exprimés en 1/100 km, il faut multiplier ceux-ci par la
densité (d) du carburant.

L

EleO'

Pci. d

L'énergic E s'exprime en kl/kg.
Le pouvoir calorifique inférieur et la densité du carburant sont données pour I'essence et
le gasoil (Tableau.1.2).

Cara, arb. Essence Gasoil
Pci (kJ/kg) 44 400 42 700
d  (kg/l) 0,75 0,80

Tableau 1.2 Pci et densité combustible

Si on compare la 305 D (1905 cm3) et la 305 GT (1580 cm3), on note qu'a poids de
véhicule quasi identique et A carrosserie semblable, le Diesel développe une puissance
maximale de 48 kW tandis que l'essence développe 69 kW. Les vitesses et les
accélérations sont a I'avantage de l'essence. Ceci se traduit par une consommation ( tant

en vitesse stabilisée qu'en cycle) plus faible pour le Diesel, avec des gains allant jusqu" 2
32 % en 1/100 km et 29 % en kJ/km (tableau 1.3).

ConuiZe |SRD| GT | Basel SRR AT o8 T Qan SRD) pase en %
90 46| 53| 6 15 12 30 27
120 64| 7.1 82 11 8 28 25
cycle 6819 | 82 32 29 20 17

Tableau 1.3 Comparaison des consommations du moteur de la 305 SRD
avec ceux des 305 GT et 305 de base.
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La comparaison entre la golf Diesel de 1588 cm3 et la golf S essence de 1457 cm3 nous
indique des gains en consommation trés importants (jusqu'a 56 % en 1/100 et 52 % en
k¥/km) .Une comparaison plus réaliste nous amene & considérer la golf L de 1093 cm3 &
essence de puissance maximale voisine de celle de la golf D. On observe que les gains
obtenus sont encore €levés.

Type | Golf| Golf| Golf|Gain Golf D/Golf L en %] Gain Golf D/Golf S en %
Consont~! D | L | S jen }/100 |en klkm [en 1/100 {en ki/km
90 5 164 167] a8 25 34 30
120 75188 |94 17 14 24 22
cyde 16,6[97 103 47 43 56 52

Tableau 1.4 Comparaison des consommations du moteur Diesel
de la golf D avec ceux des golfs L et S.

1.4. Masse moteur

Bien que l'architecture d'ensemble des moteurs essence et Diesel est fort semblable
(pistons, chemises, systtme bielle manivelle, bloc moteur, culasse, soupapes, etc.), le
moteur Diesel qui doit faire face a des contraintes mécaniques et thermiques plus

élevées ( £ = 14 2 25) est plus lourd et plus robuste. En outre, sa puissance au litre de
cylindrée étant faible, il sera & puissance égale plus encombrant que son homologue a
essence.

Cette lourde construction du moteur Diesel engendrée par la masse en rotation, ne
permet pas au moteur de tourner ades vitesses élevées (Nmax. voisine de 4500 tr/mn).
Ceci entraine une plage de fonctionnement restreinte du moteur, d'oi risque d'apparition
de fréquences propres dans cette plage et donc vitesses critiques (ce qui est.en général ie
cas). Ce qui implique la nécessité de monter un amortisseur de vibration de torsion, dont
la masse s'ajoute & celle des autres pieces, entrainant ainsi l'augmentation de la masse
du moteur Diesel.

L.5. Irrégularité cyclique du moteur
L'irrégularité cyclique i est définie comme étant la variation relative de la vitesse

angulaire pour un cycle, pendant lequel le couple résistant est supposé constant et i¢l
que le travail résistant soit égal au travail moteur.

j= M min _ (1.3)

®max, ¥min : sont respectivement la valeur maximale et la valeur minimale de la vitesse
angulaire instantanée au cours d'un cycle.
© moy * est la valeur moyenne de la vitesse angulaire au cours d'un cycle.

Le théoréme de I'énergie cinétique appliqué aux masses tournantes de moment d'inertie 1
entre les instants de passage de la manivelle correspondant  q ..y €t q i donne

(‘”:m' wfnin) = f N(Cm—Cr) de (1.4)
ém

Le moteur & essence et le moteur Diesel 11
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Avec: ‘
Cm : le couple moteur (correspondant au moment résultant, par rapport 2 l'axe de
toutes les forces réellement appliquée au vilebrequin a l'instant considéré) ;
Cr : le couple résistant (supposé constant) ;

I : le moment d'inertie de l'ensemble des pidces tournantes (vilebrequin, volant,
tétes de bielles, ...)

8)\1 : l'angle de manivelle pour lequel la vitesse angulaire atteint la valeur
maximale wp,y ; _

Om : l'angle de manivelle pour lequel la vitesse angulaire atteint la valeur
minimale w ...

Comme la vitesse moyenne est voisine de la moyenne arithmétique des vitesses
maximales et minimales :

wmax + mmin
o . =

nioy 3

Les équations (1.3) et (1.4) nous permettent d'écrire :

o
f [Cm-C,)dB
i= == A
2

= (1.5)
I_mmy . I.mmoy

ol A représente l'air sous tendue 2 la courbe du couple (fig.1.7)

L'éguation (1.5) montre ¢lairement que le coefficient de l'irrégularité i est d'autant plus
petit que : f

- Le moment d'inertic total ] des masses tournantes est considérables ;
- La vitesse de rotation @ moy ©st plus grande ;
- La différence entre le couple moteur et le couple résistant prend une valeur

plus petite et se maintient moins longtemps 2 un niveau supérieur a celui du couple
résistant Cr.

C [mNj == Couple résultant
= Couple dft au gaz

— Couple dii a l'inertie

82 Couple moven résultant

0° 180° 360° M40°  T720°

Fig. 1.7 Evolution du couple instantané d'un moteur monocylindre
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De ces constatations, nous tirons les conclusions suivantes (concernant la comparaison
du moteur Diesel et du moteur & essence) :

- Dans le moteur Diesel, le rapport de compression & varie entre 14 et 25, ce qui produit
des pressions élevées et donc un couple moteur important ; par conséquent, A (qui est
fonction du couple moteur et donc des forces de pression régnantes dans le cylindre,

puisque le couple moteur est proportionnel a la pression : Cm = f (P(8)) augmente et de
surcroft i augmente.

Dans le moteur 2 essence le taux de compression € ne dépasse pas 12, ce qui implique
que I'trrégularité cyclique i du moteur A essence reste moins importante que celle du
moteur Diesel. Autrement dit un taux de compression faible, donne une meilleure
régularité cyclique.

- L'inertie des masses tournantes I est plus importante dans les moteurs Diesel, ce qui
implique une diminution de I'irégularité cyclique par rapport aux moteurs 2 essence.

- L'irrégularité cyclique est inversement proportionnelle au carré de la vitesse angulaire
® moy. Ce troisitme parametre ne favorise pas le moteur Diesel. En effet, la vitesse de
rotation du moteur Diesel ne peut dépasser en moyenne 4500 tr/mn & cause du
phénomene de cavitation dans la pompe d'injection. Le moteur a essence dépasse
largement cette valeur de N. Suite & ces constatations, nous pouvons conclure que
l'irrégularité cyclique du moteur Diesel est plus importante que celle du moteur a
essence.

En résumé, nous remarquons , dans les comparaisons que nous venons de faire , que
certaines caractéristiques sont & |'avantage du moteur Diesel, telles que la consommation
et le rendement, alors que pour d'autres paramétres c'est le moteur 2 essence qui prend
'avantage sur le Diesel, et ceci pour la puissance, la masse et l'irrégularité
cyclique. Nous nous proposons d'améliorer certains paramétres constructifs du moteur
Diesel, en vue d'augmenter la régularité cyclique et de diminuer la masse.
L'augmentation de la puissance pouvant &tre résolue par la suralimentation.

Le moteur & essence et le moteur Diesel 13
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2. AMELIORATION DU MOTEUR DIESEL

~

Deux solutions peuvent étre envisagées pour améliorer les caractéristiques du moteur
Diesel : diminution de l'irrégularité cyclique et la suralimentation.

2.1. Diminution de l'irrégularité cyclique
Nous avons déja vu que l'irrégularité cyclique pouvait se mettre sous la forme :
A

2 (1.6)

I.u)mcy

1=

11 apparait donc que pour réduire V'irrégularité i il faut soit diminuer A, c'est 2 dire
avoir ufie faible différence positive entre le couple moteur et le couple résistant, soit
augmenter le dénominateur. Pour augmenter le dénominateur, on peut augmenter la
vitesse ® moy, mais cela ne nous rendra pas un grand service car! irrégularité cyclique
se fait sentir surtout aux bas régimes (cas du ralenti du moteur), donc il faut
augmenter le moment d'inertie de la ligne d'arbre I ( moment d'inertie des bielles,
vilebrequin, poulic et volant).

Une augmentation importante de I peut poser un autre inconvénient, puisque plus le
moment d'inertic est grand et plus le couple d'accélération moyen I dw/dt absorbé
pendant les périodes d'accélération du moteur sera grand, ce qui peut €tre un
inconvénient sérieux pour certains types de moteurs. D'autre part, I'augmentation de I
peut entrainer un poids supplémentaire pour le moteur et donc aller a l'encontre d'une
augmentation de la puissance.

Auvudecequi vient d'étre dit, pour avoir une irrégularité acceptable, il faut trouver
un compromis entre la réduction de i et 'augmentation de 1 (sans l'augmentation de
la masse des éléments tournants), d'od l'idée du volant pendulaire ou régulateur
de vitesse qui permettrait non seulement une réduction de i et une augmentation de 1,
mais aussi une réduction de la masse (allégement du volant, et possibilité de supprimer le
damper).

2.2. La suralimentation

Les contraintes économiques ont poussé les constructeurs de moteurs thermiques a
obtenir pour une cylindrée donnée , plus de puissance, tout en recherchant un moyen
efficace pour:

- Abaisser le prix de fabrication par cheval ;
- Réduire le poids et 'encombrement par cheval.

Cette double nécessité conduit a chercher a augmenter la quantité de combustible qu'un
cylindre de volume donné brile par unité de temps. Ceci ne peut €tre réalisé qu'en
accroissant la masse d'air comburant introduite par litre de cylindrée et par unité de
temps. Pour cela on peut :

— Soit augmenter le nombre de cycles par unité de temps, c'est & dire la vitesse de
rotation ; mais |'augmentation rapide des pertes de charge dans les tubulures d'admission
et au passage des soupapes ne permet guere de dépasser des vitesses moyennes de piston
de l'ordre de 15 [m/s].(sauf pour les moteurs de compétition). Par ailleurs, on enregistre
une augmentation des efforts dynamiques entrainant un accroissement des frottements et
donc des pertes mécaniques ;
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- Soit augmenter la masse spécifique de P'air introduit en lui faisant subir une
compression préalable provocant ainsi une suratimentation du moteur. De plus on essaie
d'améliorer par cette suralimentation le remplissage des cylindres en jouant sur le temps
d'ouverture simultané des soupapes d'admission et d'échappement réalisant ainsi le
balayage des cylindres.

Un moteur suralimenté n'a donc pas de gaz chaud au moment de I'admission dans le
cylindre, ce qui n'abaisse pas la densité de 'air frais introduit et augmente la quantité
d'oxygene disponible.

Le taux d'augmentation de puissance au litre de cylindrée obtenu par suralimentation est
limité :

.Soit par le fait que I'exces d'air nécessaire 2 la combustion devient insuffisant ;

.Soit par augmentation de la valeur des contraintes mécaniques, ou des niveaux
thermiques des structures.

La suralimentation d'un Diesel doit donc réaliser un compromis entre trois
caractéristiques fondamentales :

— Avoir une densité d'air aussi élevée que possible, d'ob I'intérét d'un refroidissement de
l'air aprés compression ;

~ Conserver un taux de compression aussi faible que le permet le lancement du moteur &
froid ;

— Assurer une température en fin de compression suffisante pour réduire le délai
d'allumage.

2.2.1. Contraintes dues & la suralimentation

Dans un Diesel suralimenté, la température des structures est plus €levée que dans un
Diesel non suralimenté. Ceci a pour effet bénéfique de diminuer la quantit€ de chaleur
prélevée aux gaz de combustion ce qui permet d'améliorer le rendement énergétique du
moteur, puisque toute quantité de chaleur prélevée aux gaz par les parois ne peut se
transformer en énergie utile. Mais 1'échauffement des structures ne doit pas les dégrader,
par apparition de "point chaud" ou dégrader la qualité de la lubrification. Compte tenu de
ces contraintes on doit donc :

- Refroidir I'air de la suralimentation pour éviter un accroissement trop important des
températures du cycle ;

- Provoquer un balayage en air frais (ce qui est trés efficace pour la diminution de la
température des soupapes d'échappement et des ailettes de turbine ;

- Augmenter la quantité de chaleur évacuée par la source froide, du fait de I'accroissement
de température de fin de combustion.

2.2.2. Types de suralimentations
a) Suralimentation par compresseur entrainée & partir du vilebrequin
- Avantages : bon couple 2 bas régime et bonne réponse 4 I'accélération.

— Inconvénients : énergie des gaz d'échappement non récupérée, rendement moteur
diminué, mauvais rendement du compresseur a régime €levé, consommation accrue.

b) Suralimentation du type Compound

L'énergie des gaz d'échappement est récupérée sur une turbine entrainant un compresseur
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basse pression, le surplus de I'énergie est récupéré par le vilebrequin. Ce dernier entraine
un compresseur haute pression, F'air frais est alors comprimé en deux étapes. On assure
un refroidissement de l'air avant admission.

Admission Refroidisseur

Vilebreqin ~ Turbine

Echappement |} Air frais 4

Fig.1.8. Suralimentation du type Compound

- Avantages : Récupération de I'énergie des gaz d'échappement ; compression étagée ;
bon rendement moteur ; bon comportement aux altitudes.

- Inconvénients : Complexité technologique, en particulier au niveau des liaisons avec le
vilebrequin.

¢) Procédé comprex :

Ce procédé utilise les ondes de compression des gaz d'échappement pour comprimer |'air
frais admis aux cylindres. Il permet d'obtenir un couple moteur trés important 3 bas
régime, ce qui favorise les accélérations .

d) Turbocompresseur :

Au lieu d'étre expulsés a l'air libre, les gaz d'échappement chauds provenant du moteur
passent dans une turbine o ils se dilatent virtuellement 2 la pression ambiante.

Refroidisseur . Combustible Gaz chaud
ﬁ Admission a' éChapp

s'

.

/

s

comprimé  Arbre
moleur ¢
Liaison oomprgseur—turbine

| & |
Compresseur

Air ambiant | Ef-_;haazp nlﬂgg{

Fig. 1.9. Suralimentation par turbocompresseur.

16 P/1:Chapitre 2



AIDE A LA CONCEPTION DES MOTEURS

Cette détente des gaz actionne un compresseur (monté sur le méme arbre que la turbine)
qui envoie de l'air comprimé au moteur. Puisque la densité diminue lorsque la
température augmente, l'air comprimé est refroidi avant de pénétrer dans le collecteur
d'air alimentant les cylindres.

Le procédé de suralimentation le plus utilisé sur les véhicules & moteurs Diesel est le
turbocompresseur. Dans ce procédé, la puissance absorbée par le compresseur est
fournie par la détente des gaz brQlés du moteur dans la turbine.

Le premier avantage recherché est évidemment I'augmentation de puissance d'un moteur
donné, ce qui implique également une réduction du rapport poids / puissance.

Le gain en puissance résulte essentiellement de I'augmentation de la masse d'air et de
combustible décrivant le cycle thermodynamique mais également et dans une moindre
mesure du remplissage de l'espace mort par des gaz frais 2 la place de gaz résiduels. On
observe un gain important de la puissance produite malgré une légére augmentation des
pertes par frottement et un accroissement des pertes de charge a 1'admission et a
I'échappement.

- Le second avantage se situe au niveau de la consommation spécifique. Celle-ci peut
s'écrire sous la forme :

1

Cp = =
nthmiimenm

Avec:
Nth : rendement thermodynarmique ;
nf : rendement de forme ;
7c : rendement de combustion ;
Tim : rendement mécanique.

Lorsqu'on suralimente un moteur, on observe un augmentation du rendement
thermodynamique et du rendement de forme, une légere diminution du rendement
mécanique et la constance du rendement de combustion. Il en résulte un gain en
consommation spécifique.

Par rapport 2 1'énergie totale introduite, on perd proportionnellement moins de chaleur
dans les parois lorsqu'on suralimente, ce qui ne veut pas dire que les parois sont moins
chaudes.

- Le troisiéme avantage se situe dans la réduction de la pollution. En mélange pauvre, on
peut diminuer sensiblement les oxydes d'azote en recyclant une partie des gaz briés et
en amortissant la perie de puissance correspondante sur le surplus de puissance dd au
turbocompresseur.

— Comparaison des moteurs suralimentés et non suralimentés

Avec I'emploi du turbocompresseur, nous remarquons sur }a figure 1.10.(moteur Deutz)
une faible consommation, et une €lévation appréciable de la puissance et du couple.

Amélioration du moteur Diesel 17
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AIDE A 1A CONCEPTION DES MOTEURS

1. GENERALITES

Des ¢tudes statistiques montrent que la puissance des moteurs, a cylindrée égale, double
pratiquement toutes les deux décades. Cette tendance a rechercher des puissances de plus
en plus élevées, tout en ayant une sécurité suffisante, oblige les constructeurs a
déterminer avec le plus de précision possible les efforts auxquels sont soumis les organes
mobiles et /ou fixes de ces moteurs.

C'est dans cette optique que nous entreprenons "le dimensionnement du moteur a
combustion interne”. Aprés avoir défini les caractéristiques générales du moteur, nous
déterminons ses parametres géométriques qui nous permettent le calcul cinématique. La
connaissance des parametres internes nous aide au calcul des cycles thermodynamiques et
donc au dimensionnement des organes mobiles (piston, bielle, vilebrequin). La derniére
étape de cette deuxiéme partie consiste & vérifier en vibrations de torsion des organes
mobiles. Le logiciel qui en découlera sera utilis€é comme un outil d'aide & la conception
des moteurs. '

Outil d'aide a la conception des moteurs

Définition des caraciéristiques générales du moteur :
Puissance, Régime de fonctionnement, Vpm, ...

!

Cycles thermodynamiques

Optimisation
Des paramétres géométriques

oul

Calcul cinématique

{
Calcul dynamique
(Efforts, couples, des moteurs en lignes et en V,

i
Calcul des inerties et rigidités

l

Prédimensionnement des organes mobiles des moteurs

!

non

Vérification aux vibrations

Projet moteur
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Avant d'entamer cette deuxiéme partie, nous proposons quelques définitions sur les
notations utilisées et la formulation cinématique et dynamique d'un probleme donné de
mécanique.

1.1. Notations utilisées

- Les reperes sont définis par un point et trois axes indicés ou non, notés par des lettres
minuscules : (0, X,Y.2), (0.X1,¥1.2), (A, X2,Y2,2),

- Les angles sont notés par des lettres grecques minuscules : 8, @, A, etc.

- Si 6 est un angle en radians, on note 8", la dérivée premi¢re de 8 par rapport au temps
(8'=d0/dt en radians par seconde) elle représente la vitesse angulaire instantande.

- On note 0" la dérivée seconde de @ par rapport au temps (6"= d6/dt en radians par
seconde carrée) elle représente l'accélération angulaire instantance.

—
- On définit le vecteur rotation instantanée Q , par une vitesse angulaire instantanée sur un

— -
-
axe de rotation : £(10) = 8'z ;Q(IIU) est le vecteur rotation instantané du repére (1)

par rapport au repere (0) autour de l'axe z de valeur 9'.

a*
dd—:{ est la dérivée dans le repere (0) du vecteur X par rapport au temps.

V(a. 1) est la vitesse instantanée du point A appartenant au repére (1) par rapport au
repere (0).

——

LA, 1/0; est I'accélération instantanée du point A appartenant au repere (1) par rapport au
repere (0).

——————

o
- 8 (wiiks/G" est le moment dynamique du solide S par rapport & son centre de gravit€ G,
exprimé dans le repere (0).

{ 3
- \M f A est le torseur des actions mécaniques appliquées au point A, il est défini par
une force et un moment au point A .

- I(sdic.i‘e SiG), est le tenseur d'inertie du solide S par rapport 2 son centre de gravité G,
Gxy.2)

exprimé dans le repere (G, X, Sz. z).

1.2. Formulation cinématique et dynamique

1.2.1. Définitions géométriques

- On définit un axe par une direction, une orientation et un vecteur unité.
- On définit un repére par un point et trois axes orthogonaux.
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Lorsqu'on veut aborder un probléme de cinématique on doit assurer :
. La mise en place des reperes : on prend toujours des angles positifs du repere fixe vers

le repére mobile ;
. La définition des vecteurs rotation ou translation ;
. L'écriture des formules de passage entre les différents repéres ;

. L'écriture des dérivées des vecteurs mobiles par rapport au temps ;
. L'écriture des relations cinématiques.

1.2.2. Formules de cinématiques
1.2.2.1. Définition de la vitesse et de I'accélération

Soit un point M appartenant au solide (S) lié au repere (1) en mouvement par rapport au
repere (0) (fig.2.1). On peut écrire :

— d°OM

Vv = at (2.1)

d°Vs vo
Fmuo = —(%4—) (2.2)
—- ﬁ =
Zo w Y1
Y
-)_(T Yo
— O
Xo

Fig. 2.1 Définition de la vitesse et de l'acceleration
1.2.2.2. Champ des vitesses et des accélérations d'un solide indéformable

Soient deux points M1 et M2 appartenant au solide (8) lié au repére (1) en mouvement
par rapport au repere (0) (fig.2.2). On peut écrire :

VMLve = Voz 1o+ Q(m)n Mle (2.3)

dQ '
(1/0)
Foviig= Tovz, 10 + —g— A MM, + Q) A[Q(UO)AMle] (2.4)

Ces deux expressions sont utiles pour la détermination de Ia vitesse et de
l'acceleration d’un point géométrique M1 de (S) 1i€ au repere (1) par rapport au repére
(0), connaissant celle d'un autre point géométrique M2 de (8).
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o e
")a Yo
—_ O
Xo

Fig. 2.2 Champ des vitesses et des accélérations du solide (S)

a———

Q1) est le vecteur rotation instantanée du repre (1) par rapport au repere (0).

1.2.2.3. composition des vitesses et des accélérations

Soit un point M appartenant au solide (S) li€ au repere (2) en mouvement par rapport au
repére (1), lui-méme en mouvement par rapport au repere (0) (fig.2.3). On peut écrire :

Qip) = Qemt Lup)

Vm2i00= Vo 2ip+ Vou, 10)

- 0_.
d Quoey
Lo, 2100 = Tom, 2+ Tom, oy + TA oM +

+ Q(l/ﬁ) A [9(1/0)’\ OIM + 29(1'0) A V{Nj_ %1)

Le dernier terme étant 'accélération de Coriolis.

Fig. 2.3 Composition des vitesses et des accélérations

1.2.2.4. Dérivée d'un vecteur, formule de Bour

Soit le repere (1) en mouvement par rapport au repére (0), U un vecteur en mouvement
par rapport au repere (1) (fig.2.4). La relation de Bour définissant la dérivée du

vecteur U dans le repere (0) par rapport au temps s'écrit :
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Zo _Z’l\/ﬁ
el

of <
/o W

Xo

Fig. 2.4 Dérivée d'un vecteur

0 _d'0 .3 . &
T = —dt + Q(ID) AU (25)

Cas particulier :

Si U est de direction fixe dans le repere (1) et si son module est constant, c'est a dire :

alors :

1.2.3. Formules de dynamiques

1.2.3.1. Tenseur d'inertie

Soit un solide (S) de centre de gravite G et un repere (G, X, ¥, 2) lié 2 ce solide (fig.2.5).
On définit le tenseur dinertie du solide (S) par rapport a son centre de gravité G,

exprimé dans le reptre (G, XY, E)

r.
I salice $/G) A-F-E
-bl - . = -F B-D
(G.x,y,2) EDC (2.6)

X G

Fig. 2.5 Définition du tenseur d'inertie

- = =

A, B et C sont les moments d'inertie du solide (S) par rapport aux axes X, ¥, Z passant par G
D.E et F sont les produits d'inertie du solide (S) par rapport aux plans yz,xz,Xy passant par G
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Remarque : Si un solide posséde un plan de symétrie alors ses deux produits d'inertie

sont nuls (Par exemple, si (; ;) est un plan de symétrie alors D=E=0e¢t F#0).
Si un solide posséde deux plans de symétrie alors fes trois produits d'inertie sont nuls.

1.2.3.2. Moment dynamique

. Moment cinétique

Soient un repere fixe (O Xo» Yor Z9 et un repere mobile (G, Xy, Y1 Z9) 1ié au solide (S)
(fig.2.6). On définit le moment cinétique du solide (S) par rapport & son centre de gravité
G dans le repere (1) par:
1
Osi6) = lwitsiay La o

(2.7)

Zo

—

Xo

Fig. 2.6 Définition du moment dynamique

Le tenseur d'inertie I et le vecteur de rotation instantanée €2 doivent étre exprimés dans le
méme repere.

. Moment dynamique

Le moment dynamique est égal a la dérivée dans le repere fixe du moment cinétique par
rapport au temps.

— B
o
1 d (G (SIG))

O (sig) = a (2.8)

1.2.3.3. Torseur des actions mécaniques

Soient deux solides (S1) et (S2). Le solide (S1) applique des efforts et des moments au
solide (S2). Le torseur des actions mécaniques du solide (S1) sur le solide (S2)} en un
point A est défini par:

- L'effort de (S1) sur (S2) au point A : donc trois composantes.
- Le moment de (S1) sur (S2) au point A : don¢ trois composantes.

Connaissant le moment d'une force au point A, on peut calculer le moment de cette force
en un point B, en appliquant la formule suivante :

M5 = Mg m*tBAAF, (2.9)
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1.2.3.4. Analyse des actions mécaniques

- Actions & distance

Dans les moteurs thermiques, les actions 2 distance telles que pesanteur, champ
magnétique, etc. sont négligées face aux actions de liaison.

- Actions de liaison

Les actions de liaison peuvent étre classées selon les quatres types suivants :

a) Liaison de type rotoide ou pivot (fig.2.7)

Le torseur d'actions de liaison de $1/82 au point O est

Fin — - - -
— avec Myp.x = O0;(xX:axe deliason)
12} o
d'ou :
_1,; = X3+Y7+Z3

0 +Mj+N7

...
[>]
L

S2
l_=1
=

! S1
N AR

S1 : Palier solidaire du bati ; S2: Arbre

1]

Fig. 2.7 Liaison rotoide

b) Liaison de type glissiére ou prismatique (fig.2.8)

Le torseur d'actions de liaison de S1/82 au point O est :

Flp= 0+ Y3+Z3
My = Li+M;j+N;g
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»4

S1
W N
S1: Bati fixe ; S2: Glisi¢re

Fig. 2.8 Liaison glissiére.

¢) Liaison verrou ou pivot glissant (fig.2.9)

Le torseur d'actions de liaison de S1/S2 au point O est :

Fi2
Minle

sy

- — -
avec Fip.x = 0 et Mjp. X

d'on
Fp= 0+ Y3+Z;
Mp = 0+ Mj+N3 |,
=
[ I__ 1 x
[ |
S1
) =
S1: Douille ou bague ; S2: Arbre

Fig. 2.9 Liaison Verrou
d) Liaison de type rotule ou sphérique (fig.2.10}

Le torseur d'actions de liaison de S1/52 au point O est :

d'o :

26

0; (; - axe de liaison)
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O
&

S1 S1 : Rétule femelle
S2 : Rétule méle

Fig. 2.10 Liaison type rotule
- Action de contact ponctuel

Une action de contact ponctuel peut étre avec ou sans frottement, selon le cas on distingue

. Avec frottement: { 2 € glissement }

sans glissement
avec glissement }

. Sans frottement : .
\ sans glissement

1.2.3.5. Equations vectorielles fondamentales
- Théortme de la résultante dynamique

L'accélération du centre de gravité du solide (S), dans son mouvement par rapport au
repere (O),

multipliée par la masse du solide (S), est égale 2 la somme des forces extérieures des
torseurs des actions mécaniques appliquées au solide (S).

—
[T

Mgt - T(Gs10)= 2 Fexss (2.10)

- Théoréme du moment dynamique

Le moment dynamique du solide (S) par rapport & son centre de gravité est égal a la
somme des moments des forces extérieures par rapport au centre de gravité des torseurs
des actions mécaniques appliquées au solide (S).

dsi = 2 M Fe r0) 2.11)

1.2.3.6. Equations scalaires

Les équations scalaires sont obtenues en projetant les équations vectorielles (résultante
dynamique et moment dynamique} sur les trois axes du repere dans lequel sont exprimées

- - .
les grandeurs : T, F, 8, M. On obtient ainsi six équations scalaires.
On remarque que pour des systtmes simples, géométriquement parfaits (moteurs en
ligne, moteurs en V), souvent, la projection des deux équations vectorielles ne donne que
trois ou quatre équations scalaires utilisables, les autres ont tous leurs coefficients nuls et
sontde laforme: 0=0.
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2. CARACTERISTIQUES DU MOTEUR
Parmi les paramtres nécessaires a 'établissement des caractéristiques des moteurs
envisagés on note les paramétres suivants :
- Type de moteur :
. Essence, Diesel ;
. En ligne (3, 4, 5 ob 6 cylindres), en "V" (6, 8, 10, ot 12 cylindres) ;
. Aspiré, suralimenté, suralimenté refroidi.
— Puissance maximale : P (puissance comprise entre 30 et 300 kW) ;

— Vitesse de rotation 2 la puissance maximale : N (comprise entre 1000 et 8000 tr/mn) ;
— Vitesse moyenne du piston : vmp (comprise entre 8 et 15m/s);

— Rapport longueur de biellette sur rayon manivelle : A = L/R (compris entre 3,1 et 4,5) ;

Le nombre de points désirés pour le calcul de I'aire du cycle est également demandé. Ce
nombre influe sur la précision et le temps de calcul.

Pour déterminer le type de moteur répondant & des performances données, nous sommes
conduits 2 analyser ces différents parametres.

2.1, Puissance

2.1.1. Puissance théorique Pt

Clest la puissance que l'on obtiendrait en supposant que toute la chaleur dégagée par la
combustion du carburant soit transformée en énergie mécanique : c'est a dire en admettant
qu'il n'y ait pas de perte de chaleur.

2.1.2. Puissance indiquée Pi

C'est la puissance que l'on peut déterminer 2 I'aide du diagramme établi lors de I'étude du
cycle.

2.1.3. Puissance effective Pe
C'est la puissance réelle du moteur compi¢ tenu de la perte que subit la puissance indiquée
par suite des frottements et de I'énergie absorbée par les appareils auxiliaires nécessaires

au fonctionnement du moteur. C'est la puissance disponible sur l'arbre.

Ces trois puissances sont les puissances les plus souvent citées dans la technique
automobile. Mais il existe d'autres et notamment

La puissance spécifique ou puissance au litre et la puissance administrative qui est dite
aussi puissance fiscale. La puissance effective en [w] s'exprime par la relation
fondamentale :

Py = pme.Vu.x.nc (2.12)
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avec:
pme : pression moyenne effective [Pa] ;
Vu : cylindrée unitaire [m3] ;
X :nombre de cycles par secondes ;
nc : nombre de cylindres.

— Moteur de véhicule industriel :

Le moteur doit permetire un bon comportement routier a pleine charge ; c'est 4 dire, le
meilleur moteur est celui qui développe la plus grande puissance pour une charge donnée.
Les rapports actuels sont de l'ordre de 12 ch/t d'oll pour un camion de 10 tonnes, le
moteur doit avoir une puissance de : P=10.12=120ch ou 88 kw.

— Moteur pour véhicule de tourisme :
Ce qui est recherché dans les moteurs pour véhicules de tourisme est plutdt une faible
masse par kw et une puissance élevée par groupement de cylindres. Par exemple la 305

Peugeot donne une masse de 16,5 kg/kw pour une cylindrée moyenne de 1500 emS.

En conclusion, pour obtenir une puissance imposée, le constructeur est amené a grouper
plusieurs cylindres tout en recherchant un faible encombrement et une masse minimale.
Nous nous proposons d'étudier les différents facteurs qui composent la puissance
effective.

2.1.3.1. Pression moyenne effective

Comment augmenter la valeur de la pme (pour avoir une augmentation de la puissance) si
les facteurs Vu et x restent constants dans la relation (2.12) :

1. Problémes thermodynamiques :

a) Pour une méme dépense de combustible on cherche 2 augmenter l'aire du cycle
théorique, donc m th ; pour cela on fait crofitre le rapport volumétrique €.

b) La suralimentation permet d'augmenter l'aire du cycle réel, donc la pmi. Le but est
d'introduire par cycle une masse d'air plus élevée qui permet de brller plus de
combustible.

¢) L'amélioration de la combustion permet de briiler plus de combustible dans une masse
d'air donnée. Un moteur parfait devrait étre capable de brlller complétement un mélange
combustible théorique (sans formation de co et de c), soit environ 1 kg d'essence ou de
gasoi! dans 15 kg dair. -

d) On cherche a réduire les pertes de chaleur par les parois durant les différentes phases
du cycle, pertes importantes pendant la combustion et la détente.

2. Problémes mécaniques :
a) Résoudre le probléme de résistance des organes fixes et mobiles aux efforts répetes et
aux températures de plus en plus €élevées, par un choix convenable des matériaux et de

leurs traitements thermiques.

b) Limiter les pertes mécaniques par un graissage convenable, puisqu'ils influent
directement sur la pme (pme = pmi . m).
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2.1.3.2. Cylindrée unitaire Vu

Les facteurs pme et x restent constants : le choix de la cylindrée unitaire du moteur dans
un projet moteur est étroitement 1ié au probleme de 'évacuation de la chaleur par les
parois.

Dans un moteur d'automobile la chaleur emportée par I'eau atteint couramment 30% dela
chaleur dépensée.

La température de la paroi interne d'un cylindre ne doit pas dépasser 200 2 250°C, car le
probléme du graissage devient difficile sinon impossible. De méme la paroi interne non
[ubrifiée d'une culasse ne doit pas étre portée 2 une température trop ¢levée, de {'ordre de
400°C, car le risque de détonation croit ; la présence de points chauds est & craindre, avec
comme conséquence le pré-allumage.

" Ainsi la puissance fournie par un cylindre de dimensions données est limitée par la
surface d'échange de chaleur de la paroi et par la transmission de chaleur au fluide
réfrigérant.

Le rapport S/V, surface d'échange sur volume de la cylindrée décroit lorsque V croit. Or
la qualité de chaleur évacuée par la paroi, est proportionnelle 2 V ; un petit cylindre est
plus facilement refroidi qu'un grand cylindre.

2.1.3.3. Facteur x [cycles/secondes]

Les parametres pme ct Vu restent constants. Augmenter x revient & augmenter la vitesse
de rotation N tr/mn, mais le constructeur est limité dans cette voie par la vitesse moyenne
du piston (vmp) et les forces d'inertie qui en résuitent ; celles-ci rendent délicats les
problemes de la fatigue et de I'équilibrage des organes mobiles.

Ainsi Vmp est imposée, donc augmenter N revient A diminuer la course C ; comme la
cylindrée Vu est fixe, cela revient 2 augmenter la section du piston. On arrive au moteur
rapide dans lequel la course est égale et méme inférieur 2 l'alésage (moteur carré et super
carré).

Si I'on augmente N sans modifier les tuyauteries et les soupapes, les pertes de charge
croissent, il en résultent un mauvais remplissage des cylindres. Cela correspond en
définitive 2 une réduction du volume de la cylindrée, facteur que nous avons supposé
constant. Au probleme de I'augmentation de x est donc 1ié le probieme de la respiration du
MOleur.

2.1.3.4. La vitesse moyenne du piston

C.N

=5 (2.13)

vmp =

La vitesse moyenne du piston vmp est considérée comme un critere de sollicitation
mécanique du moteur. En effet :

— Les contraintes dynamiques diies aux inerties des masses alternatives sont
proportionnelles au carré de la vitesse moyenne de piston ;

~ L'usure est une fonction croissante de la vitesse moyenne du piston ;
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— Les pertes par frottement sont proportionnelles & vmp3 (I'expérience montre qu'une
vmp de 24 m/s, utilisée dans les moteurs de formule 1, donne 27 % de pertes et une vmp
de 13 m/s donne 12 % de pertes) ;

— Le chargement thermique du moteur est proportionnel au produit de la pme par la vmp

(homogene 2 une puissance par unité de surface de piston kw/m2) ;
—La valeur de la pme se justifie par 'obtention d'un moteur de dimension réduite, et celle
de la vmp par la limite d'usure des matériaux des chemises, pistons et segments ;

— L'expérience montre que pour conserver un rendement mécanique correct et une fiabilité
suffisante, la vmp ne doit pas dépasser 15 m/s ;

— Les pertes par frottement dans le moteur dépendent peu de la puissance, d'oll une
amélioration du rendement mécanique de I'ensemble (le rendement mécanique varie entre
0,7et0,9) ;

— Les moteurs turbocompressés permettent une réduction de leur dimension et de leur
poids pour une puissance donnée, ce qui est d'un intérét trés important pour les véhicules
de transport.

Afin d'orienter notre choix pour la détermination de la pme et de la vmp, nous avons
réalisé une €tude statistique sur plus de 100 véhicules, de petite cylindrée et de
cylindrée moyenne (4 cylindres en ligne, 6 cylindres en ligne et 8 cylindres en V),
fabriqués entre 1985 et 1990. Compte tenu de cette étude nous proposons les valeurs de
la pme et vmp suivantes :

Moteur de véhicule industriel :

- Pour les moteurs 2 aspiration naturelle : pme = 8bar
vimp < 12m/s

- Pour les moteurs turbocompressé + Air refroidi : pme = 11 bar
vmp < 12m/s

Moteur pour véhicule de tourisme :

- Pour les moteurs & aspiratidn naturelie : pme = 7 bar
vmp < 15m/s

- Pour les moteurs turbocompressé : pme = 10 bar
: - vmp < 15m/s

2.1.4. Puissance et vitesse de rotation

La courbe reliant puissance et vitesse de rotation a l'allure générale de la fig. 2.11. Cette
courbe est obtenue par des essais réalisée directement sur le moteur (courbe
caractéristique du moteur), nous avons cependant voulu trouver un modéle mathématique
général donnant une bonne idée du phénomene réel.

Connaissant la puissance maximale Pmax[w] du moteur et la vitesse de rotation

correspondante Np[tr/mn], on peut estimer cette courbe par interpolation polynomiale du
second ordre. ‘
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Fig. 2.11 Courbes caractéristiques d'un moteur
Description des courbes de couples (C) et de puissances (P)

On y voit que le couple commence par croftre, passe par un maximum, puis décroit. En
effet, aux faibles vitesses la dépression croit avec l'augmentation de vitesse et le
remplissage s'améliore progressivement.

Puis, ce remplissage décroit en raison de I'inertie des gaz et des frottements sur les parois.

Le couple moteur sera donc d'autant plus important et gardera une valeur importante que
le remplissage sera plus complet, c'est-a-dire qu'il y aura moins de résistance au passage
des gaz. Ceci implique des tuyauteries sans coudes brusques et des soupapes de grande
surface.

La courbe de puissance qui est liée a la courbe de couple par la relation :

P=C.ow (2.14)

croftra évidemment avec le couple et la vitesse, mais lorsque le couple commencera a
décroitre progressivement mais 1égérement, la vitesse continuant 3 augmenter, le produit :

C . w continuera A croitre et le maximum de la courbe de puissance sera atteint apres le
maximum de la courbe de couple.

A une certaine vitesse, le couple décroissant rapidement, I'augmentation de vitesse ne
compensant pas cette diminution, la puissance du moteur décroitra également.

Si I'on prolonge & ses deux extrémités la courbe de puissance jusqu'd la ligne des
abscisses {tr/mn], on obtient les points G et B.

En G, la puissance disponible, c'est-a-dire la puissance effective est nulle parce qu'entre
O et G le moteur mal alimenté fournit une puissance indiquée juste suffisante pour vaincre
les frottements du moteur et faire fonctionner les appareils auxiliatres indispensables.

Pour que le moteur puisse fournir une puissance utilisable capable de vaincre 'inertie du
véhicule et le frottement des différents organes, il faudra lui donner une vitesse supérieure
a la vitesse correspondant au point G qui représente la limite inférieure extréme du ralenti
a vide Nminr.
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La courbe de puissance commencera donc en E, quand la vitesse du moteur aura atteint le
point D.

Au voisinage de F, la courbe de puissance se rapprochant de la ligne OT, la puissance
variera A peu prés proportionnellement 2 la vitesse : c'est a cette vitesse (Ncmax) que le
couple atteind sa valeur maximale en J. Puis, la puissance tout en augmentant varie moins
vite que la vitesse pour atteindre sa valeur maximale en A, puis décroit jusqu'en H.

A la vitesse correspondant au point B la puissance serait redevenue nulle, mais
pratiquement bien avant cette vitesse les organes du moteur auraient cédé. L'abscisse L
correspondant au point H indique la vitesse critique Nmax 2 ne pas dépasser.

Les points E et H représentent les limites de 1a zone d'ntilisation du moteur et les points D
et L les vitesses minimale et maximale d'utilisation.

Hypotheése adoptée pour nos calculs :

Le couple maximum (Cmax) est directement proportionnel au couple & puissance maximale
(Cpmax) :

Cmax = k. Cpmax

avec k variant avec le nombre de cylindres (voir fig. 2.12 et 2.13). On a la relation (2.14) :

P=C.o®
d'ol

dP dC

—_—= a3

do do

Au couple maximumona :

dC e dP
— = 0 cequiimplique que — = ¢
dw dw

On connait les coordonnées XA et YA du point ol la puissance est maximale :

- XA = Np [rd/s]
YA = Pmax {w]

Donc on peut exprimer le couple 2 puissance maximale Cpmax [N.m] par :

Cpmax=YA /XA

On sait d'autre part que la tangente en A est horizontale donc Y'A =0 ; et en F nous
avons d'apres ce qui précede :

YF=YF/XF
avec:
YF = PCmax [w] ;
XF = NCmax [rd/s]
d'ou :

Y'F = Cmax = k . Cpmax
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Interpolation polynomiale :

On réalise une interpolation polynomiale de degré 2. La fonction cherchée est donc de la
forme :

Y =a+b.X+c.X2
et Y'=b+2c¢c.X

On a Sinconnues : a, b, ¢, Xb et Yb, pour les déterminer nous avons 5 équations :

Ya = a+b.Xa+c.Xa2
Yb = a+b.Xb+c.Xb2

Ya=>b+2c.Xa=0
Yb =b+2c.Xb
¥Yb = Yb/Xb

La résolution de systéme nous donne :

a = Ya+c.Xa2
b=-2¢c.Xa
c=Yb2/4Ya-Xa.Y'b)
Xb=Xa+Yb/2c

Yb = Xa.Yb+Yb2/2c

Les valeurs limites de N sont : Nmin définie au ralenti a vide et correspond i la valeur
arrondie supérieure de P'intersection de la courbe avec l'axe des abscisses, alors que
la valeur Nmax est définie par Nmax = 1,25 Np.

La puissance P vaut alors en fonction de N :

P=a+b.N+c.N2 (2.15)
avec:

a=Pmax + c (Np. n/30)?
b=-(m.c.Np)/15
¢ = 0,25 Cmax2 / (Pmax — Cmax . Np . t / 30)

Pour les véhicules industriels, les vitesses de rotation (selon 1'étude statistique) sont
comprises entre 1800 et 3200 [tr/mn] tandis que pour les véhicules de tourisme, les
vitesses sont de l'ordre de 4000 a 6000 [tr/mn].

2.2. Couple

La notion de couple est plus caractéristique des performances du moteur que celle de la
puissance. En effet, un moteur idéal pour une puissance donnée est celui qui donnerait
cette puissance a tous les régimes, ce qui permettrait d'utiliser pleinement ce moteur dans
sa plage d'utilisation.

Pour un tel moteur, la courbe de couple serait une courbe d'isopuissance. Ce moteur est

irréalisable ; cependant, si la courbe de couple du moteur se rapproche de ta courbe
d'isopuissance, 1] est aisé de concevoir une boite de vitesse qui donne une puissance de
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sortie voisine de la puissance nominale pour tous les régimes de rotation de l'arbre de
sortie.
2.2.1. Couple & puissance maximale

De I'étude statistique on peut déterminer le coefficient k reliant le couple maximum et le
couple 2 puissance maximale suivant le nombre de cylindres du moteur (4, 6 ou 8
cylindres).

— N [ L
o (o] <o Q
o o [=] o

1 1 1 1

Couple maximum [mN}

100 200 . 300 400
Couple a puissance max [mN]

o
<

Fig. 2. 12 Couple max. en fonction du couple a puissance max.
pour moteur 4 cylindres

)
[
<
o

1
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3
<
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Couple a puissance max. [mN]

i

1200 1400

Fig. 2. 13 Couple max. en fonction du couple a puissance max.
pour moteur 6 et 8 cylindres
2.3. Paramétres géométriques du moteur

2.3.1. Cylindrée optimale

Lorsque la cylindrée unitaire est faible (100 a 500 cm3), le moteur peut tourner
vite (N z 6000 {tr / mn]), son refroidissement est faible et sa construction est simple.
Par contre, la perte de chaleur par les parois est importante, le remplissage est mauvais, e
rendement est bas et la consommation est élevée

Caractéristiques du moteur 35



AIDE A LA CONCEPTION DES MOTEURS

Le moteur de cylindrée élevée (jusqu'a 3000 cm?) doit tourner plus lentement, le
remplissage est bon, le probléme délicat du refroidissement par air rend la construction
compliquée. Par contre Ia perte de chaleur par les parois est faible, la pme est €levée, le
rendement est bon et la consommation est faible.

Si l'on veut une masse faible par kw et une puissance élevée par groupement de
cylindres, avec un bon rendement, la cylindrée unitaire optimale se situe aux environs de

1500 cm3 avec N voisin de 3000 tr/mn.
Par contre, pour un moteur de compétition, il doit avoir une puissance volumique élevée,
sans souci du rendement, donc de consommation. La cylindrée unitaire descend jusqu'a
100 cm3, avec une vitesse de rotation voisine de 10 000 tr/mn .
Avec les données et les hypotheses définies précédemment, on peut calculer le diametre et

la course. En effet, 1'équation (2.12) nous permet de calculer la cylindrée en se fixant la
pression moyenne effective, la vitesse de rotation et la puissance.

_ Py
pme.x.nc

. N
760

aved |

d'autre part cette méme cylindrée est donnée en fonction de la course et du diamétre de
'alésage

J!‘.D2

Avec:
C :Lacourse [m};
D : Lediamétre de l'alésage [m].

2.3.2. Rapport course sur alésage

Si la vitesse de rotation est généralement imposée, la course l'est en fonction de la vitesse
moyenne de piston. 11 arrive cependant que la course soit limitée pour d'autres raisons
comme 'encombrement.

L'expérience montre que le rapport course sur alésage (C/D), sauf cas particulier est
compris dans la plage de valeurs 1,6 et 0,6.

Lorsque le diamétre du piston D est trop grand par rapport a la course C (moteur super
carré), les échanges thermiques entre la chambre de combustion et la chemise sont trop
faibles, provoquant ainsi un échauffement de la téte du piston soumise a des efforts de
pression énormes (efforts proportionnels au carré de l'alésage D), 'optimum se situant a
C/D = 1,35.

D'autre part, un tel moteur donne trop de pression dans les rapports volumétriques ; en
effet, plus l'alésage est grand, plus l'imprécision du volume mort est grande. L'intérét de
réduire la course (par rapport a l'alésage) est de :

- Diminuer lavmp ;
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- D'utiliser. un vilebrequin ayant une excentricité plus faible et d'augmenter ainsi le
recouvrement maneton-tourillon d'ol une plus grande rigidité torsionnelle.

L'équation (2.13) nous permet d'écrire la relation donnant la course C:

_ 30.vmp
N

L'équation (2.14) nous permet &crire la relation donnant le diametre D, en exprimant C

par sa valeur :
/ 4V,. N
D = _
30x.vmp (2.17)

2.3.3. Longueur de bielle et rayon de la manivelle

Le rapport longueur de la bielle sur le rayon de manivelle, appelé lymbda, doit étre en
général, compris entre 3,1 et 4,5 pour éviter des efforts latéraux importants entre la
chemise et le piston, dds a I'inclinaison de la bielle.

2.3.4. Architecture du moteur

Afin de définir complétement les caractéristiques du moteur, nous devons indiquer le type
de moteur a retenir (moteur en ligne ou moteur en "V"), ainsi que l'architecture du
vilebrequin correspondant (vilebrequin a plat, en croix ou en quadrature). La disposition
des cylindres et le type de vilebrequin sont le plus souvent imposées par I'application.

2.4. Paramétres internes du moteur
2.4.1. Injection directe

L'injection directe posséde les avantages suivants :

- L'alilumage du combustible & lieu autour des gouttelettes au lieu d'attendre qu'il soit
vaporisé par une paroi chaude, il en résulte une réduction du retard a l'inflammation, c'est
a dire un meilleur contrdle de la combustion.

- Elle permet de démarrer avec un taux de compression modéré, ce qui compense en
grande partie l'exces de pression maximale de combustion sur le piston par rapport a la
préchambre.

L'injection directe améliore la consommation spécifique par rapport & l'injection indirecte
d'environ 15%.

2.4.2. Préchambre de combustion

La préchambre (cas de l'injection indirect) permet de diminuer la pression maximale du
cycle, solution appréciable dans le cas de cycle suralimenté on la pression maximale est
importante.

La perte de pression sur le piston des moteurs & préchambre est obtenue par la perte

d'énergie des gaz de combustion au cours de leur passage a travers le col de
communication avec la chambre principal. L'injection indirecte permet aussi de donner
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des moteurs moins bruyants car les variations de pression sont moins brutales. Le volume
de la préchambre est environ de 3/10 du volume mort total.

2.4.3. Pression de suralimentation

L'expérience montre que les moteurs équipant les véhicules de tourisme, admettent
une pression de suralimentation variant entre 1,2 et 3 bar. Pour les moteurs de véhicules
industriels, la pression de suralimentation peut varier de 1,5 a 14 bar. Pour les pressions
de suralimentation importantes, on utilise des turbocompresseurs avec chambre de
combustion.

2.4.4. Pression maximale du cycle
- La pression maximale du cycle pour moteur de véhicule industriel suralimenté se
situe entre: 130 et 150 bars. Cette pression maximale dépend de la quantité de mélange

admis, c'est & dire de la pression de suralimentation et de la qualité de l'injection.

- La pression maximale du cycle pour moteur de véhicule industriel 2 aspiration naturelle
se situe entre 50 et 100 bar selon le type de moteur.

2.4.5. Rapport volumétrique ¢

Le rendement est une fonction croissante du taux de compression. Toutefois, le taux de
compression est limité par 'auto-inflammation du carburant : cliquetis ou détonation.

Le moteur a essence, supporte difficilement un rapport volumétrique égal a 12. Cette
limite est imposée au moteur & explosion par la détonation.

Pour que le moteur Diesel puisse démarrer, la température doit €tre suffisante en fin de
compression pour assurer la combustion au point mort haut.

Dans les conditions atmosphériques européennes, l'expérience montre qu'un moteur sans

préchauffage, démarre mal si le rapport volumétrique e est inférieur 2 14. Nous ne
connaissons pas une expérience propre aux conditions atmosphériques algériennes, bien
qu'il existe une différence appréciable entre les deux climats Généralement, on admet

que: 14 < & < 25,

La connaissance de la puissance maximale Pmax nous permet de déterminer une valeur

approchée du rapport volumétrique e. Une étude statistique sur 25 moteurs Diesel ayant
des caractéristiques différentes, tous types confondus, nous a conduit établir une loi

reliant le rapport volumétrique € a la puissance P.

Cette loi est de la forme :
e=a+1/(b.P+c) (2.18)
Quand P tend vers 1'infini ¢ tend vers 14 d'oh a = 14. De plus on se fixe 2 points :

el = 15 pour P1 =300 kW
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€2 = 23 pour P2 =30 kW
On a alors & résoudre le systéme suivant :

15=a+1/(300b+c)
23=a+1/(30b+c¢)

Ce Qui conduit

b=3729.103
c=0,01234

Finalement on obtient :

e(P)= 14+ 1000/ (3,29.P - 12,34) (2.19)

30"5 \%

rapport volumé trique ¢
B8

20- q’m-“"“"ﬂ-'—-ﬂ—n-——n—u-—-—-
10 A i L L " L " -
0 100 200 300 400
Puissance [kW]

Fig. 2.14 Rapport volumétrique en fonction de la puissance

On définit le volume mort (ou le volume au point mort haut ) par :

e-1
avec .
2

’ Vu = T C ; volume de la cylindrée unitaire

ol :
C : La course du piston ;
D : le diamétre de I'alésage du piston.

Le volume au point mort bas est désigné par V1, tel que :

Vl = V0+ Vu = Vo. £
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2.5. Facteurs de similitude

L'étude des lois de similitude des moteurs alternatifs & combustion interne montre que
toutes les contraintes mécaniques sont proportionnelles au carré de la vitesse moyenne de
piston, c'est 2 dire au produit de la vitesse de rotation par la course. La Jongévité et la
fiabilité d'un moteur dépendent donc de cette grandeur. Il a été vérifi€ que le colt du
service aprés vente et celui de la maintenance sont proportionnels au cube de ce facteur.
On sait ainsi que, pour un moteur devant tourner en continy, il faut rester entre 9 et 10
m/s, pour un véhicule industriel la vitesse du piston est de lordre de 1224 13
[m/s].

La pression moyenne effective, est le deuxiéme facteur de similitude des moteurs
alternatifs & combustion interne. Elle est proportionnelle au taux de suralimentation (pour
un taux de 3,5 par exemple, la pme est voisine de 2000 kPa).

2.6;: Mode de refroidissement

Les moteurs trés chargés théoriquement ne peuvent étre refroidis que par l'eau dont le
coefficient d'échange avec les parois est 40 fois supérieur 2 celui de Fair. Le liquide reste
de nos jours, de loin, le meilleur mode de refroidissement. En mettant le circuit sous
pression, sa température peut monter jusqu'a la limite de ce qu'acceptent les joints
actuellement sur le marché, d'oi un gain notable 2 la fois sur la surface des raideurs et sur
le rendement du moteur.

La chemise d'eau peut entourer chaque cylindre indépendant, ce qui lui confere les
avantages du moteur 2 refroidissement par air mais avec un encombrement et un poids
moindres. Il reste néanmoins que pour certaines applications particuliéres, on préfere le
refroidissement & 1'air, au refroidissement & l'eau.
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3. CYCLES THERMODYNAMIQUES

L'étude thermique du moteur & essence et du moteur Diesel est une phase préliminaire au
dimensionnement des différents organes de ces derniers. Cette étude permet de déterminer
la loi d'évolution de la pression et de la température des gaz dans les différentes phases du
cycle thermodynamique en fonction de l'angle de rotation du vilebrequin.

L'étude des cycles thermodynamiques a suscité 'intérét de plusieurs chercheurs, dont ies
améliorations successives ont aboutit aux cycles utilisés de nos jours.

3.1. Définition

On appelle cycle thermodynamique une série de transformations que subit une masse de
gaz depuis son entrée dans le cylindre jusqu'a sa sortie dans l'atmosphere, avec variation
de pression, de volume, de température et de composition chimique.

3.2. Cycle a quatre temps

Soit le schéma (fig.2.15) représentant un cylindre muni de deux orifices AD et EC ; le
piston P relié€  un arbre moteur O par une bielle BA articulée sur une manivelle OA. Le
piston se déplace entre deux positions extrémes dites : point mort haut (PMH) et point
mort bat (PMB), partant du point mort haut.

AD, {¥.EC
pvH___ (L
X P
B,
PMB___|
HT

BS

Fig. 2.15 Schéma du cycle a quatre temps
3.2.1. Premier temps : Admission

L'orifice AD est ouvert, mettant en communication le cylindre avec le mélange gazeux
préparé pour y étre introduit ; l'orifice EC est fermé. Le piston se déplace de haut en bas.
L'extrémité A de la manivelle partant de la position HT correspondant au PMH, tourne en
restant a droite de l'arbre O. Cette descente provoque une dépression et par conséquent
une aspiration des gaz. Lorsque la bielle atteint la position BS correspondant au PMB, on
ferme l'orifice AD.
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3.2.2. Deuxiéme temps : Compression

Les orifices AD et EC sont fermés, le piston se déplace de bas en haut. La manivelle
remonte & gauche de l'arbre O et les gaz admis au premier temps sont comprimés.

3.2.3. Troisiéme temps : Explosion et détente

Les orifices AD et EC restent fermés ; au moment ol le piston arrive au PMH on fait jaillir
une étincelle électrique qui provoque l'explosion du mélange gazeux comprimé (cycle
essence). Les gaz chassent le piston vers le bas c'est la détente. L'extrémité de la
manivelle s'est déplacée comme dans le premier temps.

3.2.4. Quatriéme temps : Echappement

L'orifice EC est ouvert mettant en communication le cylindre avec I'atmosphére, 1'orifice
AD est fermé. Les gaz s'échappent dans l'atmosphére chassés par le mouvement du
piston de bas en haut. Quand le piston est revenu au PMH on ferme 'orifice EC,
l'extrémité de la manivelle pendant ce quatritme temps s'est déplacée comme durant le
deuxiéme temps.

Le moteur ainsi réalisé fonctionne selon un cycle correspondant & quatre courses du
piston, deux ascendantes et deux descendantes ; la manivelle fait deux révolutions autour
de I'arbre moteur, soit un angle de 720 degrés.

L'examen de ce cycle montre que le moteur produit l'effort pendant un temps sur
quatre (troisiéme temps du cycle). IL est donc nécessaire d'adjoindre un volant a
l'extrémité de l'arbre pour assurer la continuité du cycle moteur et réaliser des moteurs a
plusicurs cylindres pour régulaniser le couple sur l'arbre.

3.3. Représentation graphique des cycles

Les cycles théoriques ou idéaux sont difficilement réalisables et encore plus difficile est la
construction d'une machine qui opére selon les cycles théoriques. Bien que basés sur des
considérations théoriques et empiriques, les cycles quasi-réels permettent une approche
meilleure de la réalité et ceci en 1'absence de cycles réels.

Le cycle est la courbe représentant la variation des pressions dans le cylindre en fonction
des déplacgments du piston.

3.3.1. Cycle Beau de Rochas t
Cycle théorique : (0-1-2-3t-7t-1-0)
Si on considére le cycle & essence (fig. 2.16) nous avons :

— Premier temps (admission) : il y a communication entre l'atmosphére et le cylindre, la
pression est donc sensiblement égale & la pression atmosphérique, droite Ae ;

— Deuxiéme temps (compression et combustion) : la pression croit suivant une

adiabatique, courbe Be ; au PMH, l'explosion provoque une brusque augmentation de
pression sans modification de volume, droite Ce
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— Troisiéme temps (détente) : le volume des gaz augmente avec le déplacement du piston,
on obtient une détente adiabatique De ;

— Quatriéme temps (échappement) : la soupape d'échappement étant ouverte, le piston
refoule les gaz a la pression atmosphérique, d'abord a volume constant droite Ee, puis 2
pression constante droite Fe.

P [N/m2]
3t

©,

2 o
Tt
€ %®

PaT—
D) &
VO v1 VIm3/kg]
PMH PMB

Fig. 2.16 Allure du cycle essence théorique

Ae : Admission, augmentation de volume a pression constante :
Be : Compression polytropique :

Ce : Combustion a volume constant :

De : Détente polytropique :

Ee : Echappement, diminution de pression a volume constant :
Fe : Echappement, diminution de volume a pression constante.

3.3.2. Cycle Diesel mixte
Cycle théorique : (0-1-2-3t—4t-7t-1-0)
Si on considere le cycle Diesel (fig. 2.17) nous avons :

— Premier temps (admission) : il y a communication entre I'atmosphére et le cylindre, la
pression est donc sensiblement égale a la pression atmosphérique, droite Ad ;

— Deuxiéme temps (compression et combustion) : la pression croit suivant une
adiabatique, jusqu'au point 2 donnant la courbe Bd ; au PMH, l'explosion provoque une
brusque augmentation de pression sans modification de volume jusqu'au point 3t c'estla
combustion 2 volume constant ( droite Cd), entre les points 3t et 4t c'est la deuxiéme
phase de la combustion qui se fait & pression constante, droite Dd ;

— Troisiéme temps (détente) ; le volume des gaz augmente avec le déplacement du piston,
on obtient une détente adiabatique Ed ;
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Fig. 2.17. Allure du cycle Diesel utilisé

- Quatriéme temps (échappement) : la soupape d'échappement €tant ouverte, le piston
refoule les gaz & la-pression atmosphérique, 3 volume constant droite Fd, puis a
pression pratiquement constante, droite Gd.

Ad : Admission, augmentation de volume & pression constante ;
Bd : Compression polytropique ;

Cd : Combustion & volume constant ;

Dd : Combustion 2 pression constante ;

Ed : Détente polytropique ;

Fd : Echappement, diminution de pression a volume constant ;
Gd : Echappement, diminution de volume & pression constante.

3.3.3. Cycle pratique
— Premier temps : |a pression se maintient 2 la pression atmosphérique ;

— Deuxiéme temps : la pression finale est inférieure a la pression théorique (point 3 au lieu
de 3t) car le volume du gaz admis est moindre que précédemment (étirage du mélange,
inertie) et il y a échange de température avec le cylindre ;

— Troisiéme temps : 1a combustion n'étant pas instantanée, le piston a eu le temps de se
déplacer, la masse gazeuse aura cédé un peu de chaleur aux parois d'odl la détente 4 -7t ;

— Quatriéme temps : 1'équilibre des pressions ne se fait pas instantanément, la courbe
(1'- 0) est au dessus de la pression atmosphérique. Le travail effectué par le moteur est
inférieur & celui obtenu avec le cycle théorique. [ce qui donne le diagramme en trait fort de
la fig. 2.16 pour le cycle a essence et celui de la figure 2.17 pour le cycle Diesel].

3.3.4. Cycle utilisé pour les calculs

Pour rendre possibles les différents calculs relatifs a ces cycles, nous devons faire les
approximations suivantes :

— L'admission suit une évolution isobare & pression inférieure 2 la pression ambiante ;
- Toutes les soupapes sont ouvertes ou fermées au PMH et au PMB ;

— Les gaz résiduels se détendent au commencement de ['admission ;

- L'échappement est isobare & pression supérieure a la pression ambiante ;

— Le fluide en évolution est assimilé & un gaz parfait inerte ;
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~ L'%coulement dans le collecteur d'admission est adiabatique ;
— On considere les valeurs moyennes :

. de la section d'écoulement autour de la soupape d’admission ;
. de la vitesse d'écoulement ;

. du coefficient de débit ;

. du volume spécifique de la charge fraiche.

Afin d'améliorer ie fonctionnement du moteur (rapprocher le travail effectif du travail
théorique), on proceéde au réglage de la distribution et de l'allumage. ces réglages
consistent a apporter des modifications aux instants ol se produisent I'ouverture et la
fermeture des soupapes ainsi qu'a I'instant oti I' étincelle enflamme le mélange.

— A la fin du temps d'admission, on ajoute un retard & la fermeture de la soupape
d'admission (R.F.A.), qui permet d'augmenter le remplissage du cylindre en bénéficiant
de I'inertie de la veine gazeuse.

~ Vers la fin du temps de compression, l'étincelle est provoquée avec une avance a
l'allumage (A.A.) qui augmente la valeur de la pression d'explosion en assurant la
combustion de la plus grande partie du mélange avant que le piston n'ait eu le temps de
dépasser le point mort haut.

— A la fin de la détente, on apporte une avance a l'ouverture de la soupape d'échappement
(A.O.E.) qui évite les contres pressions a la remontée du piston et permet d'accélerer
I'équilibre des pressions intérieures et extérieures au cylindre.

— A la fin du temps d'échappement , on donne un retard a la fermeture de {'échappement
(R.F.E), qui évite le coup de bélier des gaz expulsés et permet de chasser plus
complétement les gaz brilés en bénéficiant de l'inertie du courant gazeux.

On donne d'autre part :

— Soit un retard a l'ouverture de la soupape d'admission (R.O.A.) qui augmente la
dépression d'aspiration ;

— Soit une avance a l'ouverture de l'admission (A.O.A.) pour bénéficier de l'inertie des
gaz aspirés dans le cylindre sans freiner le courant de la veine gazeuse.

Allure du cycle-essence utilisé pour les calculs: (0-1-5-2-3-4-6t-6-7-1)

P [N/m2]
3t
@, N4
2 @ 6t AOE
@ I
p )
a 5 1
0Ol@ @& RFA
VO v1 VIm3/kg]
PMH PMB

Fig. 2.18 Allure du cycle essence utilisé pour les calculs
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Allure du cycle Diesel utilisé pour les calculs: (0-1-5-2-3—4-6t-6-7-1)

P [N/m2
AR
D

2 & 6, ACE

7t
Pa N 7@
Oldd @9 5RFA !

PMH PMB

Fig. 2.19 Allure du cycle Diesel utilisé pour les calculs

Finalement on obtient le diagramme représenté par la f: igure 2.18 pour l'essence et la
figure 2.19 pour le Diesel, dans lequel la surface (travail résistant) de la petite boucle est
réduite, et la surface (travail moteur) de la grande boucle est augmentée par rapport a celle
du diagramme pratique.

L'examen du diagramme réel (par appareils enregistreurs) permet de faire ie réglage et la
mise au point d'un moteur en fournissant une image exacte des phénomenes du cycle.

' o ePMH .
/ RS

. PNMB
Fig. 2.20 Diagramme de distribution

Le diagramme de la distribution dépend de plusieurs parametres, tels que : La puissance,
le régime, la cylindrée, la tuyauterie en aval ¢t en amont, etc.

L'étude statistique fournie en annexe 1 donne les valeurs de RFA et AOE fen degré] surle
tableau suivants :
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Valeurs maximals | Valeurs minimals | Valeurs moyennes
Types de moteurs | AOE RFA AOE RFA AOE | RFA
4 cyl. aspirés 67 60 27 13 47 36
4 cyl. suralimentés 56 55 20 13 41 33
6 cyl. aspirés 67 52 48 32 57 42
6 cyl. suralimentés 72 49 40 26 55 33
6 cyl. sural. refroid 68 49 46 25 58 36
8 cyl. suralimentés 71 38 42 29 54 35

Dans le programme, le choix de ces valeurs est donné a I'utilisateur .

3.4. Calcul des cycles thermodynamiques

Nous nous proposons de calculer les différentes phases du cycle thermodynamique se
rapportant au cycle Beau de Rochas (fig. 2.18) et au cycle Diesel mixte (fig. 2.19).

3.4.1. Volume des gaz dans le cylindre

L'expression du volume des gaz dans le cylindre est donnée en fonction de l'angle de
rotation du vilebrequin selon le type d'attelage mobile du moteur considéré. Le volume
des gaz pour une position X quelconque du piston a partir du point mort haut (PMH) est

donné par la relation : -
2

nD
V(X)= T. X+V0

Avec:

D : diametre de l'alésage.

A-@e

O

Vg : volume de la chambre de combustion ou volume mort ;

Fig. 2.21 Variation du volume en fonction de 'angle 6
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Le déplacement x du piston est déterminé en fonction de l'angle de rotation du
vilebrequin , il est dépendant de l'attelage mobile du moteur considéré.
3.4.1.1. Attelage mobile du moteur en ligne (fig.2.21)

Calculons le déplacement x du piston a partir du PMH ; soit P, un point appartenant au
piston, sa position est donnée par :

L)

OP = OB+ BP = { R.cos - L.cosp 3_1:) +{b-a %-
o Jlaf Vel

Zy Zy

Le vecteur déplacement du piston est donné par :

% = ~((R+L+b-ay,-OP)
X = - (R+L+b—a)§:)-(R.cosB—L.oose +b—a))73
X = - R(1-oosﬂ)+u1+oosq:>))§3
donc :
X = (R(l—cos9)+b(l+COSqJ))

d'ol le volume des gaz en fonction de 1'angle du vilebrequin :

V(8) = "TDZ(R(I—OOSG)+L(1+003¢) )+ Vg (2.21)

7
cosp = - VI—B-Z- sin”9
L

3.4.1.2. Attelage mobile du moteur en "V" (systtme bielle-biellette fig.2.22)

avec !

Calculons le déplacement x1 du piston 1 & partir du PMH ; soit P1, un point appartenant
au piston 1, sa position est donnée par :

0 Xo 0 \ Xo
OP; = OB+ BPy = { Roos® —Lcosp p{ yo )+{ by—a; {{ yo )
o1zl Ve g
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Fig 2.22 Variation du volume dii au piston 1 et 2

Le vecteur déplacement du piston 1 est donné par :

X1 = =(R+ L+ by-a)55-OF)

X1 = ~(R (1 -cost) + Ly(1+ cosq) [y
donc :

X, = (R(1—0059)+L1(1+coscp))

d'od le volume des gaz en fonction de l'angle du vilebrequin :

Vi(8) = “TDZ (R (1-cos8) +L; (1 +cosg) )+ Vo (2.22)

p)
oosq:)=—,J1—§—2sin28
L,

Soit x2 le déplacement du piston 2 & partir de PMH, P2 est un peint appartenant.au
piston 2, sa position est donnée par :

avec

0

Cf"z = Cﬁ.z+ }ZP.2 = Roos(B*ao)—rcos((p+ﬁ+a0)-L2cos1p
0

0 \ X

+ b2—a2 S’.

o [z
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Le vecteur déplacement du piston 2 est donné par :

X = — (R+r+L2+b2—a7)§-(T-‘°2)
Xy = - R(l—cos(B—aO)+r(1+cos((p+ﬁ—ao))+L2(1+°°3‘P));
donc :

Xy = ~(R(1-cos(9—a0)+ r(1+cos(q)+ﬁ—a0))+L2(l+oos¢))
d'ol le volume des gaz en fonction de l'angle du vilebrequin :
D>
V,(8) =T(R(1 —cos(0 ~ag)+r(l+cos(p + B -ay))

+Ly(1 + cosy) ) 4V,

)
cosq)=-,Jl—R—2sin28 et cos1p=—‘\/1-sin21p

L

(2.23)

avec .

3.4.1.3. Attelage mobile du moteur en V (systéme : bielle-biclle a fourche)
a) Volume des gaz relatif au déplacement du piston 1 :

L'expression du vecteur déplacement est la méme que celle relative au systéme (bielle-
bicllette) en prenant L1 =L, d'ou:

V,(6) = “TW(R(l-oose)+L(1+ooqu) )+ Vo (2.24)

b) Volume des gaz relatif au déplacement du piston 2 :

L'expression du vecteur déplacement est la méme que celie relative au systéme (bielle-
bicllette) en prenant L2 =1 et r=0, d'ol:

V, (8) = -“%Z(R(l-oos(e—ao))+L(l+cos1p) )+ Vo (2.25)
avec :
R* . 2
cosp = — VI-—-z- sin” (0 - ap)
L

3.4.2. Calcul des différentes phases du cycle

— Loi des gaz parfaits :
pv=r1T (2.26)

p : pression du fluide [Pa] ;
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v : volume massique du fluide [m3/kg] ;
r : constante des gaz parfaits [J/kg°K] ;
T : température absolue [°K}.

= Relation de MAYER

(T) = cp(T) ~ cv(T) (2.27)
— Coefficient de POISSON

¥(T) = cp(T) / ev(T) (2.28)

a) Modélisation de cp, cv, r et y en fonction de la température T

On cherche & approximer de fagon la plus réaliste possible les courbes de cp, cv et y
établies par Keenan et Kaye pour un excés d'air voisin de 2 [56]. Pour cela on utilise une
interpolation a l'aide des Splines Cubiques.

Coordonnés des points charniéres :

T [°K] | eplVkg’K] |ev [Vkg’K] | r[Vkg°K]) Y
200 1025 737 288 1,390
350 1046 758 288 1,379
650 1120 831 289 1,347
1000 1215 926 289 1,312
1200 1260 971 289 1,298

1500 1304 1015 289 1,285
2000 1348 1059 289 1,273
2500 1375 1068 289 1,266
3000 1390 1101 289 1, 262

La représentation des courbes obtenues est donnée dans les figures qui suivent :

- [~
3 = ep =1 (T)
H 1400 5 i
g
g 1300 /
21200
2
E 1100 -
[~
? 1000 " 1 5§ s . [ M ]
j 0 1000 2000 3000 4000
[ 3] Température [K°)

Fig. 2.23 Chaleur massique a pression constante
en fonction de la température
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|

= — )
g g ev = f (T)
E 1200 7
B 1100 - -
‘E ; =
1060 7
g .
'g g00 ]
800 7 /
E 700 ] L L 1 J
E 0 1000 2000 3000 4000
O Température [K°]
Fig. 2.24 Chaleur massique a volume constant
en fonction de la température
y
1,49 o gamma = f (T)

N

H\\ﬂ‘—-——m_—_ﬂ
1,2 4 4 L .
0 1000 ‘ 2000 3000 4000
Température [K°]

Fig. 2.25 Gamma en fonction de la température

3.4.2.1. Admission (0-1)
La soupape d'admission étant ouverte, le mélange air-combustible (cas du moteur 2
essence) est aspiré du carburateur 2 travers le collecteur d'admission sous I'effet de la
course descendante du piston et occupe avec les produits de fumés non balayés, la totalité
de la chambre de combustion.

La pression d'admission est généralement prise égale & 1 bar et la température
d'admission est au voisinage de 300 °k.

3.4.2.2. Compression (1-2)
A. Evolution 1-5:

La position du point 5 correspond au retard de la fermeture des soupapes d'admission.
Pour RFA = a, cela veut dire que la soupape d'admission est fermée pour 8 = (180 + o).
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Le volume du cylindre au moment de la fermeture des soupapes d'admission VS5 est
donnée par les relations ( 2.21) a (2.25) selon le type de moteur employé, en précisant

bien la valeur de l'angle 8.

a) Cycle & aspiration naturelle :

Pour les moteurs 2 aspiration naturelle I'évolution 1-5 se fait & pression constante.

b) Cycle suralimenté :

PS5 est la pression de suralimentation, elle varie de 1,2 & 14 bar selon le type de moteur.
TS correspond a la température de l'air & ia sortie du turbocompresseur. Deux cas

peuvent se présenter pour le calcul de TS :

1 - L'air sortant du turbocompresseur traverse un réfrigérant qui le rameéne 2 la
température d'admission T1, donc T5=TI.

2 - Le turbocompresseur n'est pas suivi d'un réfrigérant d'air et donc T1 varie.

Calcul de T5 :
Le compresseur est supposé isentrOpique, c'est & dire :

TSIS ( )
v-1

Tsis = Ty (gi)*_ (2.29)
1

Le rendement isentropique du compresseur est donné par :

d'ol :

ne = ATs T5-T (2.30)
AT Ts-Ty
d'ol :
AT
Ts = T1+ 2
Nis

B. Evolution 5-2 :

La compression a lieu pendant la course ascendante du piston, aprés fermeture de la
soupape d'admission. C'est une évolution polytropique réversible sans transvasement, de

coefficient y , on a alors :
PVY = const.

d'ol I'expression de la pression en fonction de I'angle du vilebrequin :

Pg =P5( )
0)) V(G)
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Avec I'hypothese des gaz parfaits, on déduit l'expression de la température en fonction de
l'angle de rotation du vilebrequin :

T = Ts. [o—

Le point 2 est au point mort haut, c'est 2 dire ona Vo = V.

3.4.2.3. Combustion (2-4)
A. Evolution 2-3 :

Nous rappelons que la combustion s'effectue a volume constant entre les points 2 et3 eta
pression constante entre 3 et 4. La répartition du combustible pendant la combustion est
z (pourcentage de combustible) a volume constant et (1-z) 4 pression constante. Si Q est
1'énergie représentée par la masse du combustible entre le point 2 et 3talorsona:

Q23t = mg. Py (2.31)

Cette énergie peut aussi se représenter comme le produit de la masse du mélange, contenu
dans le cylindre, par la capacité calorifique de l'air & volume constant et par
l'augmentation de la température

au cours de la combustion. L'évolution du point 2 au point 3t se traduit par la relation :

Tat
m ] cvdt = Pci.m¢.z.m (2.32)

Tz
avec :
Pci : pouvoir calorifique inférieur ;
mc : masse de combustible injecté pendant le cycle ;
z : pourcentage de combustible injecté pendant la phase 2-3t, pour le moteur a
essence z = 1 puisque tout le combustible est br(ilé pendant cette phase ;

T : rendement de la combustion (n¢ = 0.92) ;

m : masse d'air au point 2 + masse de combustible inject¢ entre 2 et 3t, (m = ma +
mc.z) ;

¢v : chaleur massique du mélange & volume constant .

Connaissant la fonction cv = f(T), on peut alors calculer l'intégrale défini par (2.32) en
fonction de T3t, température théorique de fin de combustion a volume constant. 11 faut
noter que ce calcul ne tient pas compte de la variation du nombre de moles du gaz due ala
réaction chimique.

La pression en fonction de 1'angle du vilebrequin au point 3t est donnée par :

Py, = Py. 3t (2.33)
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Dans la réalité, la combustion n'est pas instantanée, donc on limite la pression maximale
théorique Py, a P3 telle que P3 < P3, . KL. Le coefficient limite de la pression qui se
rapproche le plus de la réalité vaut : KL =0.75.

B. Evolution 3 - 4 :
a) Moteur Diesel

Durant la phase 3-4, il y a achévement de la combustion de la masse de
combustible restée de la phase 2-3. Cette évolution se fait & pression constante. Elle se
traduit par I'équation :

Ty
m,.[ cpdT = Pei.m; .(1~-2) (2.34)
Ts

avec :
m, : masse d'air plus masse totale du combustible injecté ;

cp : chaleur massique du mélange a pression constante.

La fonction cp = f(T) nous permet de calculer I'intégrale (2.34) en fonction de Ty,
température de fin de combustion a pression constante. Le volume au point 4 est donné

4 3"'

La combustion, entre le point 3 et 4, évolue & pression constante, donc :
P4 = P3
b) Moteur essence

Dans le moteur a essence, la combustion s'effectue & volume constant donc le
volume au point 4 est déterminé par :

Vi = Vi PS‘)T (2.35)
La température en ce point est donnée par:
Ty = T (B ( (2.36)
P3/ Vo
3.4.2.4. Détente (4-71)
On passe du point 4 au point 6t par une détente polytropique.
4\
Pg = Py4. (2.37)

V@)
La température en fonction l'angle du vilebrequin est donnée par :
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r-1)
T = Ty. \—/vi)

®)

(2.38)

L'avance 2 I'ouverture d'échappement étant @, ce qui veut dire que la soupape

d'échappement s'ouvre pour 0 = (540 - a1), & cet instant nous avons :

2

x dépend de I'embiellage du moteur considéré. L'avance 2 l'ouverture d'échappement fait
subir au point 6t un décrochage. Ceci est modélisé par une homothétie de rapport k = 0,75
sur les pressions des points appartenant au segment 6t - 7t. Le segment image est alors le
segment 6-7 tel que :

P6 = Pﬁt'k
et
- Te,
Teg= P2
6 6 PGI

Le point 7t correspond au prolongement de I'isentropique 4-6t, aussi il se trouve sur la
méme isochore que le point 1, c'est a dire V7¢= V], donc la pression et la température en

ce point sont exprimées par :

a) Cycle Diesel

v\ AN
P?t = P4.(-V'—7-:) = P4('\[—l-

T,

I

fr -1)
Py (Vv Vv
e e

b) Cycle essence

Comme pour le cycle diesel la pression et Ia température aux points 7t et 7 sont donnés par :

v,) vy
p7t = P4('V—;:} = P4. (v-l-)
-1
1. = 71, [B7 V?t_T Va(Y )
Tt — 4- 1_3: . —\/_4'_ ' .V_].

d'ou la pression et la température au point 7 (dévaluation dtie & I'AQE) :
P7 = k . P7l
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Les différentes phases du cycle que nous venons de calculer, nous permettent de tracer
I'évolution du cycle moteur, pression des gaz en fonction de l'angle vilebrequin :
P = f(teta) et pression des gaz en fonction du volume : P = f(v).

“ 4 Pbar]
|
3 %
B 0y _
[
w h
&1 60 4
-
gu
¥ E 0|
g”
wg
-
gz
F Teta [}
a 0 -
0 180 360 540 720

Fig. 2.26 Evolution du cycle moteur P = f{teta)
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00E6 4 _ _, o et s )
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Fig. 2.27 Evolution du cycle moteur P = f{v)

3.4.3. Température des gaz d'échappement

On fait 'hypothése d'une détente polytropique entre le point 6t et I'atmosphére. On
cherche alors la température des gaz a la pression atmosphérique. On peut €écrire :

Y _ Y
P6- Y6 = Péh- Vé

D'autre part la loi des gaz parfait nous permet d'écrire :

Pah- Van = T Teh
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d'od 1a température d'échappement, en considérant que r(éch) = r(atm) et P(ech) = P(atm)

1
T, = lpo. v

Tatm

3.4.4. Consommation horaire de combustible
La masse de mélange en [kg] introduite & chaque cycle pour le moteur est :

Vi
mt = kl" 7

avec
kr : coefficient de remplissage = 0,75 ;
vt : cylindrée [m3] ;
v : volume massique [m3/kg].

Si l'on se donne & ie rapport masse de combustible sur masse de mélange (mc/mt), on
pourra calculer la masse de combustible injectée par cycle.

me = m,. §

En supposant que le moteur tourne & N tr/mn, si I'admission se fait tous les deux tours on
a la consommation horaire en [kg].

Ch=mc.§.60
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4. CINEMATIQUE ET DYNAMIQUE DE L'EQUIPAGE MOBILE

4.1. Cinématique de I'attelage mobile des moteurs en ligne

La conception d'un nouveau type de moteur impose 1'étude mécanique de tous les
organes méme si ces derniers sont directement dérivés de modeles similaires déja
éprouvés industriellement. Les nouvelles conditions de fonctionnement créent de
nouvelles répartitions de charges et donc un comportement différent. Si, du point de vue
du motoriste, la partie "thermodynamique” est primordiale, on ne peut négliger les
sollicitations aux quelles sont soumises les pieces constitutives du moteur, et dont les
sollicitations proviennent principalement du cycle thermodynamique. Les deux études
sont donc liées.

Cette partie concerne I'étude cinématique de I'ensemble formé par la bielle, le piston, axe
de piston et la manivelle des moteurs en ligne. On suppose que la vitesse de rotation du
moleur est constante.

4.1.1. Mise en place des repeéres et définition des points :

L'étude du systeme bielle-manivelle nécessite la mise en place de trois reperes (fig.2.28),
un fixe et deux mobiles.

a) Repere fixe li¢ au cylindre : (O, ;(.o, S/.o, -z.()

O : Centre du vilebrequin ;
Yo : Axe ducylindre ;
Eo : Axe du vilebrequin, le volant est placé sur les -z.o positifs.

b) Repére mobile li¢ au vilebrequin : (O,X;, ¥;,2)

-)71 : porte la manivelle.
Onpose: 8 = (Yo, yp €t 8'= d%t = .

8, 0' sont respectivement l'angle de rotation du vilebrequin et la vitesse angulaire de
rotation du vilebrequin considérée constante, d'ot 8" = 0. Notons par :

Qapy = 9%
le vecteur rotation instantanée du repére (1) lié a 1a manivelle par rapport au repere (0)

autour de 'z.( A : est le centre de téte de biclle et R le rayon de la manivelle, donc :
OA = Ry,
¢) Repére mobile lié2la bielle: (B, X2, V5, Z9)

B : est le centre de pied de bielle ;
Vo: estliz ala bielle
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Fig. 2.28 Ensemble bielle manivelle.

Onnote : @ = (Yo, ¥2) I'angle de rotation de la bielle. Le vecteur rotation instantanée de
la bielle sera :

Qe = 970
SiL estl'entr'axe de bielle :
BA = Ly,
On note Gb le centre de gravité de la bielle tel que :

—

BGb = Lby,

4.1.2. Formules de passage entre repéres

a) passage dureptre(O,Xy, Yo, Zp) au repere(0, X, V1, 7)) (fig. 2.29)

- 75
1 .
y 9 x1
~ X0
O

Fig. 2.29 Passage du repére (0) au repére (1)

Ce passage est fait par la projection des axes : (;1 , -371) sur (;(.O, Sf.()

/0 = eE
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- Vecteurs position :

e d - . -
X; = ©oos xg + sinf y,

-y.l = —snf ;(.0"' COSB ;;0
El = -Z.o
- Vecteurs vitesse :
g i
xl _ - — x] _ '-. L - _ .-.
-(Tt——Q(I,O)AXI'F-Et——BZOAXl'FO— BYI
4 ds |
YI — Q - YI _ 9'-. L "0. _ _e'-b
el (1/0)AY1+E- ZgpaytU = X3
[s]
dz, =
dt

b) Passage du repére (O, X0, Yo, Zo) au repére (B, X», Y2, Z) (fig. 2.30)

‘ —r
X2 ye
P
"ﬁ o X0

Fig.2.30 Passage durepére (0) au repére (2)
9(2}'0) = qDZ
- Vecteur position :
;(.2 = cosp ;c.o + sing S;g
Y2 = —sing Xo + 08P Yo

- -

2= Zo
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- Vecteur vitesse :

2
= . A .o
—aTmQ(m)Ax2+-a-=gpzoAx2+0= 'Yy
2 - d%
dt Q(2/0)")/2*'(1—-- ¢'ZoA Yo+ 0 = —'X,

O

dat

c) Passage du repére(0,X, V1, 71) au repére(B, X7, Y2, 7o) (fig.2.31)

Fig.2.31 Passage du repére (1) au repére (2)

mnii iy

Q(2,r1) = (p-0)
« Vecteur position :

= cos(p- B)X; + sin(p - )y,
Y2 = —sin{p - B)Xl + cos(g - 9)Y1

-

22 = ZI
- Vecteur vitesse :
i 2
dxz _ - - -;2 ' ' - - —ip ' ' -l
5T Qg A X+ o0 = (- 89258 X2+ 0 = (9~ 0"y,
1 d%
d—? = Qo A )’2+d— = (- 8)ZgA Y2+ 0 = ~(9- 8)X,
d-z-2 -
@ -
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4.1.3. Relations cinématiques

a) Définition de I'angle @ (angle de rotation de la bielle)

L'examen du systéme bielle-manivelle (fig.2.28) nous montre qu'en projection sur
I'axe x0, le rayon de la manivelle est égal al'entr'axe de la bielle ; ceci nous permet de

tirer une relation cinématique entre 0 et .

OA = R;i = ~Rsind xo+ R sind 3,'.0 (La projection de OA sur )-c; est — R sinf)
BA = L§2 = —L sing ;c.o-'- L cosgp ;0 (La projection de BA sur ;0 est — L sing)

d'oi la relation cinématique fondamentale :

Rsin@ = L sing (2.39)

On en tire la valeur de l'angle @, défini par son sinus et son cosinus :

sin Rsinf sin@
L A
Comme :
2 .2 R2-sin29
cosp =1-sinp =
Lz
Alors ;
R sin
cosp = = 1l
L2

L'angle @ est positif el varie au voisinage de nn (¢ € (n/2, 37/2)), son cosinus est donc
toujours négatif:

~ TRz a2 220 |
cosp = —Vl_&ig_e - - 1_Sli29 (2.40)

@ = arcsin [%9—] (2.41)
A

Le calcul sur ordinateur ne donnant l'arc sinus que dans l,intervalle (-n/2 , ®/2), on doit
écrire :
¢ = m—arcsn [S—"ﬁ]
A

b) Définition de @' (vitesse angulaire de la bielle)

Pour faire apparaitre ¢', il suffit de dériver la relation cinématique fondamentale par
rapport au temps.
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d(R sinB) _ d(L sing)
dt - dt

d'oit : ;
RO'cos . B'cosh

= 2.42

L cos A cos@ (242)

¢ =

c¢) Définition de ¢"

On dérive une deuxieme fois la relation cinématique fondamentale par rapport au temps :

d(RO' cosB) _ d(L¢' cosp)
dt - di

R@" cosf — ROZ sinb = Loy" cosgp — I_Jcp'2 cosQ

. RB"cos6  RO'2sind .
¢ = - + ¢ cigg

L cos L cosg

@' étant considérée comme constante, donc 6" = 0. D'ou :

12 .
o = - R6'%sinb + p'2igp = _ g2 Sine
L cosp cosgp
(LI [ 122 l2]
9" = tgple' -0

RECAPITULATIF DES FORMULES DE PASSAGE ENTRE REPERES

+ @'2ge

(2.43)

Passage du repere (o, )?B, ),-':), Z) au repere (o, )_;; ;’; ;])
cosf [;B\ |-sin9 \f )_(;)\

;1 = 4 sin@ p: 3_/;, )_1'1 = { cos@ 37:]
o Jlaf Ve 1)

— -
ZI=Z(

Passage du repere (o, )_EE), 3_2:,, E;) au repere (o, )?2, )7'2 E;)
f|ooscp\ )?:)\ —sing [;:)\

=l Tob Tam{comw {To) Be
Lo J\&/ o J\a)

P12 : Chapitre 4



AIDE A LA CONCEPTION DES MOTEURS

Passage du repere (o, )_c] 37: ;]) au repere (o, )_(.2 )_(; E}

cos(-0) [ X _sin(¢-8) | [ %
xp= { sin(p-8) N ¥1 ) Ya=1{ cos(e8) My} Z=7z
o |z o\

}

4.1.4. Cinématique des points : A, B, Gb

a) Cinématique du point A

a.l. Position du point A

Le point A est le centre de téte de bielle, il appartient aussi 4 la manivelle, donc :
OA = RY,
OA = ~Rsinb x5+ R cos y

On peut écrire
R2 = (-R sinB)2 + (R 0036)2

Donc, le point A se déplace sur un cercle de centre O et de rayon R.
a.2. Vitesse du point A

Par définition , la vitesse du point A est donnée par :

- oA  d°Rp ,
Vaw = —g— = —gr— = —Ré'xl

La vitesse du point A est constante, elle est portée par une tangente au cercle
a.3. Accélération du point A

1L'accélération du point A est constante ; elle est portée par un rayon du cercle ; elle est
centripete.

d°V - -
- ___di&ﬂ = -R8"x; - RO'2y,

T = — ROy,

Cia10)

Pour une meilleure utilisation de la cinématique des différents points, on écrit les
positions, les vitesses et les accélérations sous forme matricielle. La cinématique de tous

les points est donnée dans le repere fixe (O, X0, ¥0, Z(J)

Reprenons la cinématique du point A dans le repére fixe :
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Position de A :

. X \5\’0 -R sinb | 52
OA = { Ya ;T = {Rcos® }¥0
Za ’ % 0 7
Vitesse de A :
. X'a \3{0 -RB'cosd - S
Va) = s 1Yo = { -ROsin6 }¥0
NS 2
Accélération de A :
- ] X", %\i’o R 07 sinB 3
Tay = { Y4 ;Yo = {-RB82cos0 }¥S
Z'a J% 0 0

b) Cinématique du point B
b.1. Position de B
Le point B est le centre de pied de bielle, il appartient aussi au piston.

& = GR+ AB=RF-L3,
OB = -Rsin® ;0+R0056 §0+ Lsinq);c.o—-LCOS(p ;0

Tenons compte de la relation (2.39), entre 0 et @, on aura :

5 - o re I
OB = {Rcos®-Lcosg ;70
I

On note "d" l'ordonnée du pointB: d=Rcos 8 —-L cos ¢

.Pour8=0,BestauPMH:cos8=1etcosp=-1;
alors d prend sa valeur maximale : dmax=R+L

.Pour8=m BestauPMB:cosO=-1letcosgp=-1
alors d prend sa valeur minimale : dmin=~R+L

Le point B se déplace sur %entre dmax et dmin ; sa course est :
c=dmax —dmin=2R

Le point B est 2 mi-course si d = (dmax + dmin)/2= L

Rcos8 — Lcosp = L
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En remplagant cosg par sa valeur dans (2.40), on aura :

RoosB+ L 125008 4
LZ
stinzﬁ 2 cos0 R2 00329
- — = 1- + 2
L A L
R? _ 2R cosf
L2 L

Le piston est & mi-course pour : cos@ = 1/2. ol 6 = arc cos(1/2\)

Cas limite: Pour A — o, ona:L >> R etdonc:
cosp — ~1 et d = L+RcosH

C'est une sinusoide pure, le piston est & demi-course pour cos@ — 0 ; ce qui donne:
6 = n/2+kn

b.2. Vitesse de B

En dérivant le vecteur position OB :

- 4% ] 0 - X6
Vezo = —F = { -RO'sind + Lg'sing 150
\ . 35 (2.48)

En utilisant la définition de la vitesse ¢

j— o o*

3 _d°0B _ 4V, +th

B.20) = T4y T dt dt
V(B.Z‘O) = —Re'xl +Llp'X2

V@20 = ~RB'cosd Xp —RB'sind yo+ Ly'cosp Xo+ Le'sing yg

Comme R9' cosf = L' cosg, le vecteur vitesse de B devient :

0 X0
Veay = 4 -RO'sing +Lysing }yo
0 0

Pour étudier les cas limites de la vitesse, donnons une autre expression 2 la vitesse :

0 1ysing 7,

V(B.zft)) = R(g'-0) sinfy, = ROY
hcosg
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. Pour 8 =kn,Bestan PMH ou au PMB d'ob : Vi = 0

- k |-Ir
.Pour 0 =(2k+ 1)a/2, 0onaura: Vi 29 = — (1) .R8'yy

b.3. Accélération du point B

0 —

0

- 2 . ) 2 —
Ty = -RO cosb + L{gsing + @ cosp) yo
70

0

Comme Sing =R sin6/L et cosg= RO cosb/Lg', le vecteur accélération de B devient :

- 0 5
I'e2g = { RO(q-6)cosd+Rgsind [¥O
(§-8)cos6 + Rgsind (I3 (2.49)
0
. Pour 6 =0, Best au PMH , d'ol): cosf=1
cosp=-1
(p|=_e|/;\‘
¢"=0

L'accélération est maximale et a pour valeur :

I'exy = RO (—-9-—9) Yo = -R62(1+i)§0 )
A A
. Pour 68 =a, Best au PMB , d'oli : cosf = -1
cosp=-1
Q' = 0YA
¢" =0

Angle 8 pour lequel I'accélération est nulle :

RO'(¢'- 0") cosB + Rg" sinB = 0
RO'(p'— 0" cosB + R(¢Z — 82)tgq sin® = 0
RO'(p'- 6" {0'cosO + (@'+ 8')tgyp sin® } = 0
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Premiére solution : ¢'=0

f'cos0
A cosp

= 0

cos
A

2
coszB sinQB
2 2

A A

= 2 =1, ce qui est impossible puisque R =L
Deuxiéme solution :

B'cosO + (@' + 8)tgep sinb = 0

0
B'cosB + B >+ 1)tgptgh = 0
A cosQ
14 1) teet0 = 0
A cosp
A oOSP + sing sinf . A sing sinf -0
cosgp cosB
: ) . 2
Al - ssz) . sin’ +s1nBoosq9 -0
A 8
A cos
2 .
A - sin® +sinD +M =0
cos0
A = sin B
cosf
2
A cos>8 _
sin” ?&2

4 2
A (1- sinZB) = 2 sin® -sin®

L'accélération est nulle si O vérifie 1'équation :

2 4 4
sin% - A sindﬁ-l. sin29+l = 0
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Remarque :
L'allure de l'accélération du piston varie suivant la valeur de A (fig. 2.32; 2.33 ; 2.34)

A< 4:11 y a trois extremums positifs (fig. 2.32) ; les deux maximums positifs ont
lieu pour : 8 = arc cos(— 4A), ils sont symétriques par rapport & 6 = n. La valeur de
P'accélération au troisiéme extremum (8 = x) est: RO2 (1-1/A).

I'B) [m/s2]
10000 -

0 100 200 300 360 Teta[’]

Fig. 2.32 Allure de l'accélération du piston pour A< 4

A=4: A partir de A=4, il n' y a plus qu'un seul extremum positif (Fig. 2.33) ;il a
lieu pour 8 =x . La valeur de l'accélération est : ROZ (1-1/A).

I'®) [m/s2]
4000 -

2000 1
.

-2000

Lo

N 1 i 1 1
0 100 200 300 360 Teta[°]

Fig. 2.33 Allure de l'accélération du piston pour A= 4

A—> o : A lalimite, Pour A — o, c'est & dire L>>R, ona:sing— 0, cosp — -1,

¢ —0etg"—0donc:
- .2 |
I'g2/0) = —R6 cosby,
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L'accélération du piston est une sinusoide pure (fig. 2.34).

I'@®)[m/s2]
6 4

4

n

. " N [ . |
0 100 200 300 360 Teaf’]

Fig. 2.34 Allure de l'accélération du piston pour A — @
¢) Cinématique du point Gb
e.l. Position du point Gb
Le point Gb est le centre d'inertie de la bielle.

OGb = OA + AGDb \
OGb = Ry;-Lay, = R (~sinf Xo+ cosf yg) + La (sing Xg— cosp yo

. II ~Rsin@ + L, sing \’E
oGy, = I\ R cos® — L, cosg !yo (2.51)
70

0
. Pour 6 = 0, le piston est au PMH, cos9 = 1 et cosg = -1, l'ordonnée de Gb est

maximale. par rapport & )76
OGb = (R + La)y,
.Si 8 =, le piston est au PMB, cosB = -1 et cosp = -1, l'ordonnée de Gb est

minimale par rapport a )75
OGb = (~R+La) y,

Le point Gb se déplace sur ¥ entre son ordonnée maximale et son ordonnée minimale,
sa course est donc la différence entre les deux ordonnées :

course / y—(; = 2R

.51 0 = w/2, l'abscisse de Gb est minimale : R(La/l. - 1) sur ;C_E;

. 51 8 = 3a/2, l'abscisse de Gb est maximale : R(1 —La/L ) sur ;‘-(;
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La course de Gb sur X est la différence entre I'abscisse maximale et I'abscisse minimale:

courselfo = ZR(I— %)

Cas limite : Si A — oo, alors cosp — -1 et sin ¢ — 0 donc la position de Gb devient :

~R sin® X0
OG, = { RoosB + L, }yo
. 0 70

Un changement de repere tel que : 60'= Layg permet a I'équation du lieu du centre de
gravité de la bielle de devenir un cercle de centre O' et de rayon R .

c.2. Vitesse du point Gb

—R0'cosO + L, g'cosg \ 3

if.(Gb, 200 = {—R0B%inb+ L, p'sing g (2.52)

N 0

. Pour@=0,1le piston est au PMH ; la vitesse a une valeur maximale négative sur Xg :

— La j—
Vabao = RO(T-1xp

—

.Pour 8=m,le piston est au PMB ; la vitesse a une valeur maximale positive sur Xg

\

- ]_a —
Voo = R8I -1-)xg

. Pour 8 =x/2 et 3n/2, la valeur de la vitesse est maximale sur % :
Vaban = £ RO,

La vitesse du centre de gravité de la bielle est minimale pour6=0¢ct0@=m; elle est
maximale lorsque le piston est & mi-course, c'est a dire : cosf = 1/2\.

Cas limite : Si A -> o, alors ¢'— 0

—~RB'cosd

X0
V(Gb.Z'Q - - RB'Sine {?
O y/s)

‘La vitesse décrit un cercle de centre O et de rayon R,
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¢.3. Accélération du point Gb.

R 02 5inB + L, @"cosp — L, 92 sing lx-é
Ton2o = | —R82 cosd + L, @'sing+La ¢'2cosp g (2.53)
: |

Pour 8=0, le piston est an PMH; l'accélération a une valeur maximale négative sur )7(; :

- .2
lal~—
Tb210) = —RO (1+ T)yo

Pour 8 = =, le piston estau PMB; l'accélération a une valeur maximale positive sur }75 :

- 2
. la)—
T'Gb210) = RO (1— T)Yo
Pour 8= n/2 et n/3, lavaleur de l'accélération est maximale sur )-c-(; :

- 2-_.
Fah20) = £RO' Xg

L'accélération du centre de gravité de la bielle est maximale pour 6 = n/2 ; elle est
minimale pour 8 =0. '

Cas limite : Si A — o c'estadire L << Ryalors ¢'—= 0 et ¢"—0:

RO'Zsin8 | xo
I‘(Gb,zr(; = \‘R9'2COSH }Z'(.)

0 y o)

I'accélération est un cercle de centre O et de rayon R2 9.
d). Vitesse de glissement

Pour l'étude de la tenue du coussinet de téte de bielle, il est nécessaire de connaitre la
vitesse de glissement de ce dernier sur le maneton.

Soit un point M appartenant au coussinet de téte de bielle, porté par exemple par )Tj
(fig.2.35). Si on appelle Rm le rayon du maneton :
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Fig.2.35 Vitesse de glissement du coussinet
de téte de bielle sur le maneton.

La vitesse de glissement du point M, lié au repére (2), par rapport au maneton, li€ au

repere (1) est V(M,Zfli. En utilisant la définition de la vitesse, on aura :

— d'OM

Voway = —g—
Avec:

OM = OA+AM = Ry,-Rmy;

1— 1+

— d ¥i d Vo

Vowoy = R—g— - Rm—5=

Vot = Rm(g - 8) X; (2.54)
.Si8 =0 alors cosB = 1, cosp = -1 et ¢' =~ 8' /A, la vitesse de glissement devient
maximale :

Voian = ~RmOC-+1) %

Si B =x alors cosd = -1, cosp = -1 et @' = 0" /A, la vitesse de glissement devient
minimale :

V(M_le) = Rm 6(% - 1))_{5
.Si 6 =n/2 et 3n/2 alors ¢' =0, la vitesse de glissement prend sa valeur moyenne :
Vpan = —Rmox;
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Organigramme : cinématique des moteurs en ligne (CIML)

Entrée données : R, L, D, Lag, Lbg, Rm

6:0— 360

—Déplacement: B, A, G
~ Obliquité : ¢

- Vitesse: V(), Vg, ¢

— Accélération : T'(), ¢’

Calcul de

Cet organigramme permet de calculer les coordonnées, les vitesses et les accélérations de
tout point appartenant a I'embiellage des moteurs en ligne ; en particulier, les points
caractéristiques et ce en fonction d'un cycle thermodynamique donné.
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4.2. Dynamique de I'attelage mobile des moteurs en ligne

L'étude dynamique a pour but de définir les efforts dis aux liaisons ou au contact piston
sur chemise en fonction du cycle moteur. De la connaissance des pressions sur les
pistons et de la position de 'embiellage, on définit les efforts aux points caractéristiques.
L'étude du type de liaisons (supposées parfaites) entraine la connaissance du torseur
dynamique et donc les composantes des actions mécaniques. Celles-ci sont définies sur la
bielle, le piston ainsi que sur le maneton du vilebrequin.

Le bilan global des forces ainsi que les équations générales de la dynamique conduisent a
un systeme d'équations permettant de définir la résultante des efforts.

Rappel des hypothéses :

- On néglige les efforts de pesanteur face aux efforts des gaz ;

- Nous négligeons les variations de la vitesse de rotation (8 = wt , avec w = constante) ;

- On suppose que les contacts sont ponctuels et sans frottement ;

- Tous les paliers sont considérés comme des liaisons parfaites sans frottement ;

- On suppose que les éléments mécaniques (bielles, pistons, ...) sont géométriquement
parfaits et symétriques. '

4.2.1. Etude dynamique du piston
4.2.1.1. Analyse des actions mécaniques sur le piston

En isolant le piston , on trouve trois actions extérieures appliquées sur celui-ci
(fig.2.49) :

- Action de l'axe du piston (ou action de la bielle) sur le piston au point B: ~Fg ;

- Action de la chemise sur le piston au point C: Fc;
- Action des gaz de combustion au point P: Fp.

y0
Fp
P
Fe
C B
L'; 14
Gp L2
O
Fig. 2.36 Analyse des actions mécaniques
appliquées au piston
aﬁ = Lz%
GpP = L4 yo
—y D -— —
GpC = —7X0+ L3y0
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a) Action de la bielle sur le piston au point B

- Torseur des actions mécaniques au point B :
— [ Xs|% .
FB = \ YB IYG MB =0
| =

e (2.55)

b) Action de la chemise sur le piston au point C

La chemise immobile en translation et en rotation, est géométriquement parfaite et
n'exerce aucun moment sur le piston.

Si le piston est géométriquement parfait et sa téte est plate, les gaz n'exercent aucun effort

suivant Xg €t Zg Le point de contact chemise piston est donc situé sur une génératrice du

— —
piston dans le plan (Xg, Yo ; soit C ce point de contact On suppose 2 priori que sa
position sur cette génératrice est quelconque, nous verrons par la suite que cette position
n'est pas quelconque. L'étude théorique que nous menons nous monire que le point C a
forcément la méme ordonnée que le point B. Le torseur des actions mécaniques au point

Cest:
[Xc|X =3

Fcz\ 8 ];Lg (2.56)

¢) Action des gaz sur le piston au point P

On suppose que la pression des gaz est uniformément répartie surla téte du piston
et que le point d'application de l'effort résultant s'applique surle centre ; dans ce
cas les gaz n'exercent pas de moment sur le piston.

Nous avons déja supposé en (b) que la téte du piston est plate, il en résulte donc que les

efforts dfis aux gaz sont dirigés uniquement sur ('}T().) et dépendent de l'angle
vilebrequin. Le torseur des actions mécaniques au point P est donc :

-

— Xo —_— -
Fp(8) = {-Yp(0) }¥0 Mp=20 (2.57) '
| o |

Y.(8) P(8) S : sl s'agit d'un cycle théorique
P \ (P(G) - PQ) S : pour un cycle réel ou quasi-réel

avec:

P (0) : Pression des gaz en fonction de 'angle vilebrequin
Po  : Pression a l'intérieur du carter moteur (ou contre pression carter) ;

S : Surface de la téte du piston = aD? /4,
4.2.1.2., Equations vectorielles fondamentales du piston

Les équations vectorielles fondamentales du piston sont :
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mp . LGppistn/oy = . F(ext/pistn)

- . (2.58)
dpismicp) = 2 ME.icp

Le piston est un solide indéformable, son mouvement est une translation, donc tous
ses points ont laméme vitesse etla méme accélération. En particulier, le point Gp a la
méme accélération que le point B :

- -

LiGp, pistmia) = T'B. 210

a) Calcul du moment dynamique

-0 O [0
; N
(pison!Gp) = G O (pistn/ Gp

o €tant le moment cinétique du piston par rapport a son centre de gravité Gp. Il a pour
expression :

0 I (piston/Gp) . L pispn /o)

O(pison/Gp) = - =+ =
(Gp . Xg, Yo. Zg)

Le piston n'a aucune rotation par rapport au repére fixe (O), donc le vecteur rotation
instantanée du piston par rapport au repere fixe est nul.

Qpismio) = 0

Ainsi

-0 -0
G(psm IGp) = 0 et par mnSéquent b(psm 1Gp = 0
b) Calcul des moments
Les moments des forces extérieures au piston seront ramenés au centre de gravité Gp.

- Moment de la force I_:-]; :

—

M(FE),B =0 et GPB = L2y2

donc :
0 ) Xo 'XB\XO
MFEgigp = { L2 p¥o A { YB }Yo
03 ofgo
trve | S 12
MEyige = 1 0 1% (2.59)
l-bz-XBIZO
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- Moment de la force F‘_c.:

M-.C-"G‘P = M-.C.,'c+ GPCI\ Fc
Mg c = 0 et G,C =—§;0+L3§0

donc :

Zy

-D/2) %o Xc)*o

ME.gp = Ly 3yo A { 0 }yg
0 -

{ Yo (2.60)

- Moment de la force Fp(ﬁ) :

I\_/.I'I?p@fgp =0 car Fp(0) passe par Gp (2.61)
4.2.1.3. Equations scalaires du piston

- Projection de la premigre équation (2.58) dans le repére (O, %o, To. Z0)

Sur Xg: 0 = Xp+Xe (1)
Sur -370 : mp[— RO %cos0 + L(g"singp + q>‘2cosq))] = Yg-Y,06) (2
Sur EO: 0=0

- Projection de la deuxiéme équation (2.58) dans le repere (O, Xo., Vo, 20)

-

CSur x: 0=0
Sur ;0: 0=0
Sur zg: 0= -L,.Xp~Ls.Xc 3)

L'étude dynamique du piston a un sySléme de trois équations (1), (2), (3) a cing
inconnues Xg, X¢, YR, Lo, L3. Nous remarquons que les deux équations (1) et

(3) ne sont compatibles que si Ly =13, I'¥quation (3) est donc en trop.

Nous avons ainsi deux équations a trois inconnues. 1! faut donc isoler le solide voistn,
c'est 4 dire la bielle, afin de faire apparaitre une nouvelle équation (suppiémentaire) sans
inconnue en plus.

4.2.2, Etude dynamiqure de la bielle

4.2.2.1. Analyse des actions mécaniques appliquées a la bielle

En isolant la biclle on trouve deux actions mécaniques extérieurs appliquées a celle-ci
(fig.2.37) :

- L'action du maneton sur la bielle au point A : 1'—:-;;
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- L'action de 1'axe du piston sur la bielle au pointB : F_;; .

Fig. 2.37 Analyse des actions mécaniques
appliquées a la bielle
a) Action du maneton sur la bielle au point A

La liaison est du type verrou, donc :
—

Les pieces en mouvement étant géométriquement parfaites, la bielle ne transmet pas de
moment au maneton. Le torseur des actions mécaniques au point A se résume donc & :

- Torseur des actions mécaniques au point A

- Dans le repere fixe : (O, ;(.0, ;0, -z.(p

. XA -XO
Fa=d Ya >Yo
0 Zo

— Dans le repere li€ au maneton : (A, X1, 371' z_f)

<l
-

1

ol

Xacos8 +Y,sinf | x;

Fy={ —X,sinf+Yscos8 py, M,=0
0 z
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- Dans le repére lié & la bielle : (B, ;(.2, -);2 , .zij

- XA COS(])+YA s‘qu , i’z — -
Fo = { =XA8nQ+Yscosp ¥, Mpy=0
0 A

b) Action de I'axe de piston sur la bielle au point B

De méme qu'au point A, la liaison au point B est du type verrou, donc :

B 3-0 e -Mp3=0

(2.62)

Les piéces en mouvement étant géométriquement parfaites, 'axe de piston ne
transmet pas de moment 2 la bielle. Le torseur des actions mécaniques au point B se

résume a :

- Dans le repere fixe : (O, ;(.0, ;0, -Z.C)

B
-Fp={-Yg }¥o -

-
Lo )

- Dans le repere lié 2 la bielic : (B, X4, Y. Z3)

=l
w

il

ol

- I—XBcosq9+—YBsinq:>\i’2 -
-Fg ={ Xpsing+-Ygcosp ;¥ -Mp=0
\ 0 I'Z'z

4.2.2.2. Equations vectorielles fondamentales de la bielle

Les équations vectorielles fondamentales de la bielle sont :

Miidie - T(Gb bidle!0) = 2, Fext/ bicle)

dridieraty = > Mg.ich)

a) Calcul du moment dynamique

Le moment dynamique est donné par :

-.2 do —.2
B (bielle 1 Gby = T \O (bielle/ G

Par définition, le moment cinétique est donné par :

-2 I (bielle/Gb) . Qpictie 1)

(Gb, x5, ¥2, 29
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Le tenseur d'inertie et le vecteur rotation instantanée doivent &tre exprimés dans le
méme repere. Le vecteur rotation instantanée de la bielle par rapport au repére fixe a été
déja défini

w—lp —r

Qbiele10) = Ri0) = 9'Z3 = 9'Z

-sont nuls ; d'ol ie moment cinétique :

La bielle a deux plans de symétrie : (x2, y2) et (y2, z2), donc les trois produits d'inertie
—2

X 0 \?2
Otielle/Gt) = | 0 By, O 0 tyz = 0 ¥2
0 0GC \‘p' Zy PG, [22

-3
o
o
(]
*
—
o
s

Le moment dynamique est donné par :

; - ) / 0 \ i’z 0 \ -X’()
d(bile/ Gty = 0 ¥ = { 0 % (2.65)
\‘P"Isz ]32 9"Igbz ]20

b} Calcul des moments

Puisque le moment dynamique est calculé par rapport au centre de gravité de la bielle, il
faut ramener les moments des forces extérieures appliquées 2 la bielle au centre de
gravité

- Moment de la force T:.A

M(FA/Gb M A]A)+ GbAA FA

-L smq) xo X4 io
(Fal LOOS‘P YO ALY Y
0 -Z.O
15\’0
NI(FAIGb) = Yo (2.66)
Lﬂ(XAooscp+YAsm(p) ['Z'o
- Moment de la force ~Fg
M(_Fuiay = M(F lB)+GbBA Fp
/ LbSIH(P XO _XB ;(.0
M(—FB/Gb) LbOOSfP Yo A { =Yg }¥p
0 EO
Xo
Mooy = Yo (2.67)

—Lb(XBcoqu + Y psing) ;0
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4.2.2.3. Equations scalaires de la bielle

- Projection de la premiére équation (2.64) dans le repere (O, %o, Yo, Zo)

Sur Xp: my| RO %ind + Ia(q:"cosq)-qJ'zsin(p)] = X,-Xg (4)
Sur —5;0 Domy -R8'%0s8 + La(g"sing —q;‘zcosq))] = Ypo-Yp 5)
Sur -Z.O: 0=0

- Projection de la deuxiéme équation (2.64) dans le repere (O, %o, Yo, Zo)
Sur ;c.o : 0=0
Sur S’.o : 0=0
Sur EO = La[XAcosq) + Y 5 sing ] - Lb[XBcosq) + YBsintp] = @"lg, (6)
L'étude dynamique de la bielle aboutit a un systtme de trois équations linéaires (4),
(5), (6) a deux inconnues supplémentaires XA et YA. A présent, nous pouvons
résoudre notre systeme d'équations qui présente cinq équations a cing inconnues : XA,
YA, XB, YB, XC.
4.2.2.4. Systeme d'équations
1. Xp+Xe =0
2 Yg-Y, @ = mp [—Re'zoosﬁ + L(g"sing + (p'%oscp)]
3. X s-Xp = mb|RO'%sing + La(g"cosq + q:)'zﬂ‘nq:))]
4, Y,-Yg= mb -RO'%cosh + La(g"sing + q;'zcoscp)]
5. ¢"lgp, = —La (X 50080 + Y s sing) ~ Lb (Xpcosp + ypsing)
4.2.2.5. Résolution du systéme d'équations

Valeurs intermédiaires facilitant le calcul des paramétres inconnus du systéme
d'équations.

Ype = S[P®) -Pg

E, = R8Zcosh
E; = gsing + @Zcosp
E; = RO2sinb

E,= ;pcoscp+q)2sinq)
K = mb|Ey+LEJ

Solution du systeme d'équations :

Yg = +Yp@)+mp[~E1+LEz]
Y = +Yg+tmb[-E+LE]
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AIDE A LA CONCEPTION DES MOTEURS

1

X, = ——|-@lgy+ K Lycosp - Y, L,sing - YgLysing
L cosp

XB = -K- XA

XC = _XB

Efforts dfis au gaz et aux inerties :

Yg = mp-—E1+LE.2]
Yo = Yg+mb|-E+LE]

Xa = ! [——thGb+KLbcosq)-YAjLasian—YBiLbsinq)
L cosg
XE = -K+ XAi
4.2.3. Etude dynamique d'une portion de bielle
4.2.3.1. Analyse des actions mécaniques appliquées & la portion de bielle
Les efforts de cohésion, dans la section considérée, sont représentés par Fi et Mk :

- L'action du maneton sur la bielle au point A : l-:_; ;

— L'action de liaison dfie a l'isolement de la bielle au point K : I?K .

GbK = - (Lb' -1K) ¥,

- 2

K
[ Gp'

—p
x1

e |

y2 x0

Fig. 2.38 Analyse des actions mécaniques
appliquées a la portion de bielle

a) Torseur au point A :

La liaison est du type verrou, donc:

-

A-Z=0 et Mp.z=0
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Les pi¢ces en mouvement étant géométriquement parfaites, la bielle ne transmet pas de
moment au maneton. Le torseur au point A est:

XA ;0
Fa={ Ya }Yo Mp=0
0 |z,

b) Torseur au point K :

Le point K est choisi pour le le calcul des actions mécaniques dans une section donnée.
La liaison est complete, donc le torseur en K se réduit & :

IXK\;O LK ;0
Fr={ Yx }Yo Mg = { Ng }¥o
2. ] 2 M 3,

4.2.3.2. Equations vectorielles fondamentales de la portion de bielle

Mpotbidle L (Gb, 2/0) = > Fext / port biclle)

- . (2.68)
Biportbidie/Gty = 2 Mgo./at)

a) calcul du moment dynamique

— Moment cinétique :

-2 I (por.bielle/Gb’) . Q3
O (port . bielie / Gb) =

(Gb', Xg, Yo, Zo

La portion de bielle posséde deux plans de symétrie (x2, y2) et (y2, z2), donc les trois
produits d'inertie sont nuls ; ce qui nous donne le moment cinétique suivant :

2 Agp O 0 R 0 X2
Opatb/ay =| 0 B 0 |[¥NO0 fy2 = 0 /vy
0 9 Cw ¢) 22 glgy, [ %2
d'ol le moment dynamique :
df=
2 O(port bi .
B (portbietle/ Gby = ( (wzﬁme’Qﬁ) = @2 (2.69)

b) Calecul des moments

Calcul des moments des forces extérieures appliquées 2 la portion de bielle par rapport &
son centre de gravité Gb':
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— moment de la force I?;:

Faey = M@, 0+ CYA AF,
- ' - - -
0+L8y2 A (XAXO+YAy(J

=l 2l

Facy) _
/'-L’asian Xo X, \ %o
M, ap) = \L'aCOS‘P [Yo AL YA JYo

0 ]z, 0 )%,
0 Xo
M(-F.,\I'Gb') = 0 Yo

- (2.70)
—L'a(XAcoscp + YAsian) Zo

~ moment de la force !-51: :

Moy = M+ GPK A Fk
M@ = 0+(@L's=Lgy; A (XkXo+ Yi¥q
(L'y-Ly sing | Xo XK\;O
M(EKIGH) = { ~(L's=Lycosp pyo A { Yk }¥o
0 Zo \ 0 f Zo
0 3
K."('F_'Kfcnn = 0 Yo

- (2.71)
L'y LK)(XK cosp + Yg s.in(p) Zp
¢) Caleul de I'accélération au point Gb'
Par analogie au calcul de l'accélération au point Gb,on a:
R 62sin0 + L', p"cosgp-L'; 92 sing \fé
Ier210 = {-R62cosb+ LY, @'sing+ L, ¢2cosp ;70 (2.72)
73]
: |

4.2.3.3. Equations scalaires de la portion de bielle

La projection de la premiére équation vectorielle fondamentale (2.68) dans le repere fixe
donne :

Sur ;0: Mgy, RO'%5ind + L' (¢"cosp —(p'zs'lntp)] = X+ Xk
Sur ;0 DMy RO' %088 + L'(¢"sing —qJ'zcosq))] = Yo+ Yk

Sur EO: 0=2
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La projection de la deuxieme équation vectorielle (2.68) dans le repere fixe donne :
Sur ;0 : 0=Lg

Sur ;0: 0=Ng
Sur z,: L'y- L,J(XKoosxp +YKsintp) + MK—L'a(XAcoquYA‘simp) = @l

Nous obtenons un systeéme de six équations A six inconnues.

4.2.3.4. Résolution du systéeme d'équations :

Xg = my{Es+L'EJ-X,

Yi = mp{-Ei+L,E)-Y,

Zg =0

Mg = @ly+ L'y(X scosp +Y 4 sing) - L'y~ L) (Y sing. - Xy cosp)

lx = 0 !
Ng = 0

4.2.3.4. Organigramme de calcul dynamique

Le programme décrit par cet organigramme permet de calculer les composantes des
efforts dans tous les points d'articulations du systéme bielle-manivelle, ainsi qu'en tout
point du moteur. I1 permet aussi le calcul des couples moteurs.

Entrée données
mp, mb, Ibz, ordre d'allumage, ..

Calcul cinématique

Cycle thermodynamique

— Calcul des efforts dans les cylindres

— Calcul des efforts et moments en un
point quelconque du moteur

— Calcul des couples moteurs
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4.3. Cinématique de l'attelage mobile des moteurs en "V"

L'intérét présenté par l'utilisation d'un moteur avec attelage bielle-biellette réside
principalement dans la diminution de I'encombrement longitudinal du moteur. Cependant
ce systéme s'assortit d'une augmentation de la hauteur du moteur et ce afin de permettre le
fonctionnement correct de la biellette (une hauteur normale du moteur donne une longueur
trop réduite de la biellette). Un autre intérét réside dans la diminution corrélative du
vilebrequin, en longueur, qui devenant plus robuste est appelé, en principe & une
meilleure adaptation aux sollicitations de torsion. Enfin, lorsque la biellette atteint le point
mort haut (PMH) l'ensemble biellette-ceilleton de bielle est pratiquement aligné. Ceci
permet d'avoir des efforts €levés (au moment de l'explosion) alors que la vitesse est nulle
ce qui entraine la conservation du film d'huile sur les axes d'articulation.

4.3.1. Introduction

Cette étude porte sur l'ensemble bielle-bielletie du moteur en Vé, (fig.2.39). La
cinématique permet de connaitre 12 position, la vitesse et I'accélération en tout point de
I'embiellage et ce en fonction de la rotation du vilebrequin. Cette étude nécessite la mise
en place de cinq reperes cartésiens.

Fig. 2.39 Ensemble biclle-biellette

4.3.1.1. Repéres

a) Repere fixe li€ 3 la premiére rangée de cylindre : (O, ?-i:), )_/:), E('))
O : Centre du vilebrequin ;
375: Axe des cylindres de la premiére rangée ;
Z:): Axe du vilebrequin, le volant est placé sur les EE, positifs.

b) Repere fixe lié & la deuxiéme rangée de cylindre : (O, X, Sr. 7)

;: Axe des cylindres de la deuxiéme rangée ;
z

: Axe du vilebrequin.

88 P/2: Chapitre 4




AIDE A LA CONCEPTION DES MOTEURS

¢) Repére mobile lié & la manivelle : (O, ;i . )TI , ;I)

y} : Axe portant la manivelle ;

-— -—

)= %
— — —
d) Repére mobile lié a la bielle : (B1,X>,¥2, 2
B1: Centre de pied de bielle ; '
37;: Axe portant la bielle ;
Z2= Zo

e) Repére mobile lié & la biellette : (B2, X3, Y3, Z3)

B2 : Centre de pied de biellette ;
;; : Axe portant la biellette ;

3= Zg-

4.3.1.2. Notation

OAl1 = R :Rayon manivelle;
Al1A2 = R1 : Bras bielle ;
AlB1 = L1 :Longueur bielle ;
A2B2 = L2 : Longueur biellette ;

A1Q1 = D1 : Distance au point quelconque de la bielle ;
A2Q2 = D2 : Distance au point quelconque de la biellette ;

6 = ()_1:), )71.) : Angle de rotation du vilebrequin ;
6'= de/dt= w: Vitesse angulaire de rotation du vilebrequin = cte. ;
- B : Angle d'ouverture du "V" ;
a0 : Angle position du point d'articulation A2 par rapport au bras de bielle;

¢ = (Yg. ¥o) : Angle de rotation de Ia bielle ;
¢' = dg/di : Vitesse angulaire de la bielle ;

Y = (Y. ys): Angle de rotation de la biellette ;
Y'= dp/dt: Vitesse angulaire de la biellette ;

a = (37;, AT)’ ) : Angle positionnant le point quelconque Q1 de la bielle ;
& = (3_;'3 , @'ﬂ : Angle positionnant le point quelconque Q2 de la biellette.
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- On notera par Q(y ;)= GEB le vecteur rotation instantanée du repere (1) li€ ala
manivelle par rapport au repere (0) autour de E;, ; _

— Le vecteur rotation instantané de la bielle par rapport au repere (0) autour de Z est:
Qi /0= 920 5

— Le vecteur rotation instantané de la biellette par rapport au repere (0) autour de Z est:
9(3/0)- PZg..

Les formules de passage entre repéres relatives au moteur en ligne restent valables, dans
le cas de la bielle. Les formules de passage relatives 2 la biellette, seront vues dans I'€tude
de celle-ci.

Remarque : pour faciliter le calcul cinématique des différents points appartenant 2 la bielle
et a la biellette (nombre de points importants : Al, A2, B1, B2, G1, G2), nous allons
considérer la cinématique de deux points quelconques Q1, Q2 et ensuite étendre les
résultats aux autres points, en faisant varier certains parametres.

4.3.2. Etude de la bielle

4.3.2.1. Angle, Vitesse et accélération angulaire de la bielle

Ces relations ont €té 'déja “définies (2.41), (2.42), (2.43) dans le chapitre 4.1.

- Angle rotation de la bielle :
¢ =n- arcsin(% sine)

- Vitesse angulaire de la bielle :

* R cosH
Q= EB . ——
cosg
- Accélération angulaire de la bielle :

+@ . gy

" [ .2 .
o= Ee' cosf —-IEB sinf

L COSQ cos@

' étant considérée comme constante pour le calcul des actions mécaniques, donc 6" = 0,
d'on :

- (.2 .z)
¢ = tgp.\¢p -0

' Remargue : L'étude cinématique des points Al, B1, G1 de la bielle (moteur en V) est
identique 2 celle de A, B et Gb de la bielle (moteur en ligne), paragraphe 4.1.4.
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4.3.2.2. Coordonnées d'un point quelconque

Soit Q1 le point quelconque, appartenant au repere (B1 , J-KE , )—(E , EE)

o

Fig. 2.40 Cinématique de la bielle

OQl = OAl + A1QI

[—RsinB
OAl = \Roosﬂ 375

0

>
=}

D1(cosa sing + sina cosg)

AT-GI = - DI1( cosa cosgp - sina sing)
' 0
D1 sin{g + a) X0

AIQl = { -Dlcos(g+a) pyo

0 20
d'ol :
- R sinf + D1 sin(gp + a) \;T(S
OQl = {Rco-Dicos(p+a) |70

" [=

s151 5l

(2.73)

Les coordonnées des points caractéristiques de la bielle, seront déduites de I'expression

(2.73) en modifiant les valeurs de D1 et a tel que :

Cinématique et dynamique des moteurs
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a) Point B1 (Pied de biclle)
Dl=Ll, a =0 dob:]

—RsinB + L1 sing | xo
OBl = R cos - L1 cosp )75
0 20
Comme Rsinf = L1sing (relation 2.39), on aura:
OBl = { Rcos®-Llcosp ;70
o |

b) Point Al (Téte de bielle)
DI=0,a =V dod:[]

— R sin@
R cosO

xS
yo
73

2|
|

¢) Point A2 (Téte de biellette)
Dli=Rl, a = ao doi:
- R 5inf + R! sin(p + 00) \)Td
OAZ = Rcosf - Ricos(p + o) (¥0
0 =

d) Point G1 (centre d'inertie de la bielle)
Dl= DGI, a = aG dod:
]—R sind + DG sin(p + aG) \ o
O0Gl = | Reosf- DGj cos(p + aG) ;¥0
| =

4.3.2.3. Vitesse des points caractéristiques de la bielle

Par définition, la vitesse du point Q1 est donnée par :

v )
QL 2/ = dt

(2.74)

(2.75)

(2.76)

(2.77)
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En dérivant l'expression (2.73) , on obtient :

— RB'cos + D1¢* cos(p + o) ‘m
V@210 = { -ROsind+Dlg'sin{p+a) |¥0 (2.78)
7]
: |

Les vitesses des points caractéristiques de la bielle, sont déduites de (2.78) en
modifiant les valeurs de D1 et a.

a) Vitesse du point Bl
Dl=Ll, a =0 doi:

e T
V@i,219 = {—RO'sing + L1g'sing ;¥3 (2.79)
I
b) Vitesse du point Al
D=0, a =Y doi:
—R&'cosO ]fo. |
V210 = {—R6%sing [§0 (2.80)
73}
0 |
c) Vitesse du point A2
D1=Rl, a = ao dob:
—R0O'cosb + R1g'cos(g + o) \ﬁ
Vaz,2i0 = - R8%ind + R1g'sin(p + ao) ;¥O (2.81)
\ =
0
d) Vitesse du point GI
D1 = DG1, a = aG dou:
l—RB'oosB + DG @'cos(@ + aG) li-a
VaGiag = \ —RO'sind + DG, ¢'sin(p + aG) |70 (2.82)
70
: |
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4.3.2.4. Accélération des points caractéristiques de la bielle

En opérant de la méme mamére que pour la détermination des vitesses, l'accélération du
point Q1 se déduit de ;

— 4V
Q)
Fay = —g—

En considérant que la vitesse du vilebrequin est constante (6'= cte.), on obtient :

[ — RO75in6 + D1¢"cos(p + o) — D12 sin(p +a) lx_d
Fqizig = 1 — RO cosf +D1¢"sin(@ + a) + D12 cos(g + o) [73 (2.83)
74}

0

Cette expression nous permet d'écrire I'accélération des points caractéristiques de la bielie :

a) Accélération du point Bl
Di=Ll, a=0 dou:

_— 0 ]m
Fpi2/ = ] ~R072 cosh + L1g"sing + L1¢2 cosp g (2.84)
: |

b) Accélération du point Al
DI=0,a =V dou:

RO7Z sinb \ﬁ

Fuizp = { —RB2cos 70 (2.85)
Lo P
0
¢) Accélération du point A2
Di=Rl,a = ao doii:

R8'2sinf + R1¢"cos(p + ao) - R1¢2 sin(¢ +a0) ‘ﬁ)’
Ca22/00 = { — RO2cosB +R1¢"sin( + a0) + R1g?2 cos(q + ao) ;70 (2.86)

76

: I
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d) Accélération du point G1
D1=DGI1, a=0oG doi:

R0'2sinf + DG 9"cos(p + aG) - DG @' %sin(p + aG) X0
—-R0'2cos0 + DG @"sin{p + aG) + DG @' 2cos(p + aG} ;5 (2.111)

I'Gr2i09 =
Z0

0

4.3.3. Etude de la biellette

Fig. 241 Schéma de la biellette

4.3.3.1. Formule de passage entre reperes

Passage de (O,x0, yo, z0) 2 (O, X, y, z) Passage de (O, x,y,2z) %
. a (B2, x3, y3, 23)

Fig. 2.42 passage entre repéres
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Passage du repere (O, )-c_é, y_é, 2_5) au repere (B2, ;3., ;3., ;3‘)

a) Vecteur position :
X3 = cos(y +B)Xo + sin(y +B)yo
V3 = —sin(y +B)Xo + cos( +B)Yo
;..3 = -Z.O
b) Vecteur vitesse :
0
d=— -~ d3
x3 - x3 g - - R
-Et— = Q(3,0)AX3+—Ht—= wZOAX3+O = ‘lt)}’3
0
d— - d3
3 - 3 R - - Rt
d_)i = 9(3;0)’\3’3\‘% = P'2gA Y3+ 0 =-9'X3
o]
93 _;
dt

Passage du repére (O,;, S/., Z) au repere (B2, ;3’, 5;3 ?3.)

a) Vecteur position :

;3 = cosmp;+ simp}'
§3 = -simp;c.+ cosw-f

-

-
I = 1
b) Vecteur vitesse :

( d;(_3. - - - - -
= Q3 )A%X3 = P'ZgaXz = YP'y3

d—s -
3 - - - =
'agt_ = Qu@AYs = W'ZgAYs = —P'X3

d

B

=0

,_f
=
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RECAPITULATIF DES FORMULES DE PASSAGE ENTRE REPERES

Passage du repere (O,;B, 37;, z?D au repere (Bz, )?; 3_/; 2_31)

cos(y + B) | xo - sin(Y + B) | Xo
X3={ sin(p +PB) pyg ; ya={ costy+P) vy : Z3= 29
o )z 0 Z
Passage du repere (0;'}?{) au repere (Bz,’—‘;s)_’;,z_s.
cosy \; — siny \;
X3 = (Snp gy 5 Y3 = cosyp gy ;5 3=z
0 fz 0 /Z

Passage du repere (Bz, )-c; 3_/;, 2_3. ) au repere (O, X, SJ.;

cosy | X3 sing | X3
- . — —r — - -
X =\ -smp /ys ; Y3= 4§ COSY ry3 ; Z=1Z3
s -
0 Z5 0 Z3

Passage du repre (Bz,;;,}_';,z__;) au repere (O,;J, )—fa, Z_(;)

cos(y + B) | X3 sin(y + B) | X3
Xog=1{ —sin(p +P) jy3 : Yo={ cos(p +B) jy3 ;s 2p=12
0 fi; 0 15'3

4.3.3.2. Angle, vitesse et accélération de la biellette.

a) Angle ¢:
Nous remarquons que les projections de BA:etde (ﬁ; par rapport a X sont égales,

écrivons la projection de ces deux vecteurs dans le repére : (O, ;{.,_).r, -7:).

« OA; = OA |+ AR,
Le vecteur OA» a €té calculé dans le repere (O, X, V0, Z), il a pour valeur :

[ -R sin® + R1 sin(p + ao) Xo

C)_.Az = -
\RcosB-Rlcos((p+a0) Yo
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Dans le repére (O, X, ? 'z.) Le vecteur (TA'Z a pour valeur :

OK = - R sinfcosP + ReosBsinf+ R1 sin(p + ao)cosp — Rlcos(g + ao)sinp \;
2- R cosBcosP + RsinBsinf — R1sin(g + ao)sinf — R1 cos(p + ao)cosp [ S/.
vl R[sinBcosf + cosBsinf] + R1[sin(g + ao)cosp — cos(p + ao)sinf] X
z- R[cosBcosf + sinBsinf] — R1[sin(p + a:o)sin + cos(p + ao)cosp] ;
— [—Rsin(B—B)+Rlsin(cp+ao—B) \;{-
OA2 = -
\ R cos(8 — B) — R1 cos(q + ao — §) [y (2.88)

x ByA, = Lyys

-La projection de }_r; dans le repere (0| X, S,", 7) estdonnée par les formules de passage

entre repéres, d'ob :
BxA, = —L,simp x+ Lycosyp y

Les vecteurs (m et BoA, étant définis dans le repere (O, X, ;, 7) . nous pouvons

égaler leur projection sur x ;
- Rsin(0 -B) + Rl sin(gp + @o-B) = —L2siny
Rcos(8 -B) -Rlcos(p +ao-B) = L2cosy

d'on la relation cinématique fondamentale :

simp = R/L2. sin(8 -f) - RI/L2. sin(gp + ao - B) (2.89)
Auquel il convient d'ajouter, comme pour @, ¥ €[ n/2, 3%/2] soit :

Y =mx—arc sin [R/L2. sin(0 — B) — R1/L2. sin(p + ao - B)] (2.90)
De cette relation on tire la vitesse et l'accélération angulaire de Ia biellette.

b) Vitesse angulaire de la biellette :

t= L IR gcos®-p)- RLgcos( -]
¥ _Ioompu B) - T @ cos(@+ao -f) 291)
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¢) Accélération angulaire de la biellette :

1 R L] . Rl L 1] Rl L] . [ ] .
"o = 92sin(6-8) — L Bl ot 2 _ 2
P ;S—q;[ i3 sin(6-f) @ cos(@+ao-B)+ — @2sin(g+ao-f )+ P 2siny

4.3.3.3. Coordonnées des points caractéristiques de la biellette
Soit un point Q,appartenant au repere (B, X3, Y3, Z3) tel que :
0Q, = 0A,+ A, 02

Le point Ay 2 €t€ déja calculé dans I'étude de la bielle (2.100), dans le repére fixe :

— [ —-RsinB + Rlsin(g +ao) |Xg
OR, = \_.
\ Rcos® — R1 cos(q + ao) [yo

Le vecteur A-;;Q.Z dans le repere (B,, ;3 )7; , z-;) est donné par :

I B >

, — D,sind | x4
AR, = -

I D,ycosd |y;

La projection de vecteur dans le repére {ixe donne :

[ Dz[sinf) . cos{(p+f) + cosd. sin(tp-l-ﬁ)] iy

X0
AR, =
' —Dz[—siné . sin{yp+p) + cosd. cos(1p+|3)]‘ }",B
. D, sin(y+d X
ig, - > Sin(Pp+d +8) Xg

- Dcos(++8) [ Vo
d'oil les coordonnées du point Q, dans le repere fixe

— RsinB + Rlsin(gp+ao) + Dysin(y+6+8)

o = Rcos8 — Ricos(gp+ao) — D, cos(p+0+f)

S+

(2.93)
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Les coordonnées des points caraciéristiques de la biellette, sont déduits de l'expression
(2.93) en modifiant les valeurs de D5 et d.

a) Pied de biellette (point By)

En modifiant les valeurs de D2 et 8 tel que: D2 =12 et & =0, on obtient:

- Rsin@ + Risin(g+ao) + L, sin{yp+f)

55, - X
2 Reosd — R1cos(g+ao) ~ Lycos(p+B) | ¥o (2.94)

fal
[=]

b) Centre d'inertie de la biellette (point Gj)

Pour les coordonnées du point G2, les parametres D2 et DG2 prennent pour valeur :
D2=DG2 et d=0G d'oi:

—_ [— Rsin6+R; sin(p+ao) + DG sin(lp+6c;+ﬁ)\ X0

OGy = (2.95)
\RcosB— R cos(@+ao) - DGy cos(yp+3g+B) f Yo

4.3.3.4. Vitesse des points caractéristiques de la biellette

La vitesse du point Q, est donnée par :

v _ a0
@.3/00 T ~ g

La dérivée du vecteur O¢3 dans le repére fixe donne :

—_— -Ré c0s0+R 1 cos(q+ao)+Dz P cos(p+d+B) | Xp

Viesio) = (2.96)

—RO sinB+R; @ sin(p+a0)+Dy P sin(y+5+p) o

La vitesse des points caractéristiques de la biellette sont déduites de (1.120) en modifiant
les valeurs de D et .

a) Vitesse du pied de biellette (point B2)

La modification des paramétres D2 et 8 (D2 =12 et & = 0), donne :

— - RO'cosB+R g'cos(qp+ao)+L ap'cos(p+p) )_:B
Vesig = . - - = (297
— RO'sinB+R @'sin(p+ao)+L A'sin(P+B)  [lyo (2.97)
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b) Vitesse du centre d'inertie de la biellette (point G2)
Avec: D2=DG2et 6 =08G ona:

—_— —RO'cos8+R; @'cos{@p+a0)+DGap'cos(P+dg+p)

Voasn = ’_‘.0 (2.98)

—RO'sin6+R; @'sin(g+ao)+DGay'sin(yp+dg+p) | YO

4.3.3.5. Accélération des points caractéristiques de la biellette

L'accélération d' un point quelconque Q, est donnée par :

——

r _ AV, 3/0)
(Q2,3/0) dt

RO25ind + R1gcos(p+ao) — R1¢2 sin(p+ao)
r—'wm) ) +D24pcos(p+6+B) — D2 2 sin(p+d+B) %o
—RO2 cosB + R1gsin(p+ao) + R1g2 cos(gp+xo) ¥, (2.99)

+D2ysin(p+8+B) + D22 cos(p+5+8)

Les accélération des points caractéristiques de la biellette sont déduites de (2.123) en
modifiant les valeurs des parametres D2 et 8.

a) Accélération du pied de la biellette (point B»)

Pour obtenir l'accélération du point B2, on fait correspondre a la valeur D2=12 et 6 = 0.
d'olr :

R6'2 sinB+R1¢"cos(p+a0)-R1¢"?2 sin(g+ao)

. +L20"cos(p+P)-124'2 sin(yp+§) Xo

Iees0) =
-R 072 cosB+R1@"sin(p+a0)+R1¢2 cos(g+ao) % (2.100)

+129"sin(p+B)+L2%"2 cos(p+B)

b) Accélération du centre d'inertie de la biellette (point G5)

L'accélération du point G2 s'obtient en faisant correspondre 4 D2 = DG2 et 4 6 = 8G,
d'oli :

| RO2sinB+R1 geos(p+0.0) -R1 @2 sin(@+ao)

r +Daz Yeos(P+dG+8)-Daz Y2 sin(p+dg+p) | Xo
G2,3/0) = - .. .

-R0O2 cosB+R1 gsin(p+a0)+R 1 ¢2 cos(g+ao) Vo (2.100)

| +Dg2 Ysin(y+8g+B)+Daz P2 cos(p+dg+B)
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¢) Vitesse de glissement aux points d'articulation Aq et A,

|1 s'agit de calculer la vitesse de glissement (au point A1), du coussinet de téte de bielle

sur le maneton et (au point A2), la vitesse de glissement du coussinet de téte de biellette
sur l'axe d'articulation de bielle.

La vitesse de glissement au point A1 a été déja calculée (2.54), dans le cas des moteurs
en ligne (paragraphe 4.1.4).

V211 = R (@—9)??5 (254
La Vitesse de glissement au point Ay

Soit M, li€ au coussinet de la biellette appartenant au repere (3), par rapport a l'axe de la
bielle lié au repere (2). La vitesse de M, li¢ au repére (3) par rapport au repere (2) est:

v _ d‘omp
(M2,312) = dt
Avec:
M, = ORy+ A
et
O, = Ok + A
donc :

v _ d°0Al | d*A1AD | dPADMD
™M23/2 T Tt @t T

A_ljig étant lié au repere (2), donc sa dérivé dans ce repére est nulle d'od :

Vo3 = ~R(@-0) X+ Ry (@+ ) X3
donc:
Ve 3o = y_5 (2.102)

R(qr) 9) sin® + Rm2 (cp B) sin(® + B) f

4.3.4. Etude des pistons

Tous les points des pistons ont un mouvement de translation li€¢ 2 By ou B, . Pour un
point guelconque, il suffit donc d'ajouter les coordonnées de ByPy, (ou ByP5) a celles
de OB (ou OB») telles que :

Blpl = B2P2 = Lp
el

Go.BP) = §.BPH = &
de méme

OPI OB 1+ B1P1
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ot OP, = OB,+ B2
=
yO
P1
g
I‘p .
- Bl
) X0
P1 : point quelconque du piston

Fig. 2. 43 Positionnement d'un point quelconque du piston

4.3.4.1. Vecteur position
a) Piston 1 (li€ 2 1a bielle) :
Le vecteur OB1 a été déja déterminé (2.74), donc OP1 a pour expression :

P, = { ~lpsing %o (2.103)
RcosB — Llcosg + L, cosg Yo

b) Piston 2 (li¢ a la biellette) :

De méme que CE , le vecteur (")B_; a été déja calculé dans le repére fixe (2.94), d'od le
vecteur OP, .

e {—Rsin9+R1sin(q)+ao)+I.Qsin(¢+5) ~Lp sin(B+) | 2, (2.104)

0P, =
RcosB — R1cos{g+a0) — Lacos(y+B) +Lp cos(B+E) [ 0

4.3.4.2. Vecteur vitesse et accélération

Le mouvement des pistons étant une translation rectiligne, le vecteur rotation instantané
est nul (2 = O)doncona: -

=i -t - -

Vpl = VBl el sz = VB2

Ces vitesses sont déja calculés (2.79 et 2.97). De méme les accélérations I'pj et I'ps,

sont identiques aux I'B; et I'B5 et ne font donc pas 1'objet d'une formulation particuli¢re.

Ceci reste bien sfir valable pour le centre d'inertie des pistons puisque Gpl (ou Gp2) n'est
qu'un point particulier de pl avec :

Ip=LGp et E=n
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4.3.4.3. Modification des équations de base dans le cas d'un désaxement
des pistons

Le désaxement du piston entraine que B1, peut se situer en B'l (coté intérieur du vé) ou
en B"1 (coté extérieur du vé). La modification apparait au niveau des obliquités, mais le
terme correctif étant une constante, il n'apparait plus dans les dérivées successives qui
restent inchangées littéralement (mais pas numériquement du fait de la présence des termes

cosp et tgp ou cosy et tgy). Donc nous aurons :

¢, = = -arcsin. (-B—-.sinﬁ - L) avec z algebrique (2.105)

L1 L1

P; = ®-arcsin (L&l.sin(ﬁ -B) - %.sin ((Pl -(B- GO)) -'L'“ZQ") (2.106)

Les vitesses et les accélérations angulaires de la bielle et de la biellette, relatives au
désaxement, s'obtiennent par dérivation des expressions (2.105) et (2.106).

1%

Bl

B'1 —&—+B"1

] 2 Z

_______a-xo

0

Fig. 2.44 Désaxement du piston

4.3.4.4. Centre d'inertie
On peut définir les centres d'inertie des bielles et pistons de la maniére suivante :

a) Bielle

A1 Gbl =DGI et (Apr Alel) = ag
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b) Biellette et piston

Bl
A% 4+Gb2___ ( —- d—
! ' Gpl yo

A2 B2
A2 Gb2=DG2 B1Gpl=B2Gp2=Lp
(B AT5) = 0 55 567) = (7. %) - =

Remargue : On peut concevoir, pour des motifs de fonctionnement une bicllette non
symétrique. Dans ce cas Gp n'appartient plus a l'axe et on aura un angle tel que :

(AB; AIGp) = Co. Le piston peut également &tre non symétrique.
ORGANIGRAMME : CINEMATIQUE DES MOTEURS EN "V"

Cet organigramme décrit la recherche des coordonnées, des vitesses et des accélérations
de tout point appartenant & I'embiellage, et en particulier les points caractéristiques, et ce
pour un cycle thermodynamique donné.

Entrées
R,R1,L1,1L2,D1,D2, z,&, o, B, O,

1
Soties
Déplacement : B1, B2, Al, A2, G1, G2

Obliquité : ¢, ¢
Vitesse : V(q), Vgll, Vgl2, ¢, ¥
Accélération : T'(q), ¢", ¢"
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4.4. Dynamique de |'attelage mobile des moteurs en "V"

-~ Rappel des hypothéses :

* 0 = wt , avec w constante {nous négligeons les variations cycliques de la vitesse de
rotation pour le calcul des actions mécaniques) ;

* On néglige les efforts de pesanteur face aux efforts des gaz ;

* On suppose que les contacts sont ponctuels et sans frottement (par manque de moyens

de mesure entre chemise et piston) ;
* Tous les paliers sont considérés comme des liaisons parfaites sans frottement

— Indices utilisés :
pl : piston coté bielle
P2 : piston coté biellette
bl : bielle
b2 : biellette
c1 : chemise coté bielle
c2 : chemise coté bicllette
cb : chambre de combustion (effort dii au gaz)
pal: palier du vilebrequin (appartenant au bloc moteur)
v : vilebrequin

4.4.1. Etude dynamique du Piston 1 (coté bielle):

Fig.2.45 Actions mécaniques sur les pistons 1 et 2
Les torseurs des actions mécaniques relatif au piston sont définis aux différents points :

. Point B (articulation bielle-piston 1)

IFbUpl = _ Bl -
T v = Fevoy = { Ym1 Yo ; Mgmppy =0
|"blpt | B 0 -2.0

Les expressions de l'effort et du moment données par le torseur sont lues de la maniere
sulvante :

Fo1/p1, B1y - effort de la bielle sur le piston 1 au point B1
)): moment de l'effort de la bielle sur le piston 1 au point B1

M[F(bl fpt, B
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. Point Cy (contact chemise-piston 1)

Fapm o e, C1

p = N Y =

T — = Fam,cy = 0 lyo + MEgpr.cpy = 0
1'[(:ln'pl Cl1 0 EO

. Point Py (point d'application des efforts diis aux gaz sur le piston 1)

- 0 Xo
1::cl'.x,fpl - _ - - _
TS = Fevpr,py) = { =Yp1 }¥o 3 Mggpiey = 0
Mewpi Pl 0 f P
0

4.4.2. Etude dynamique du Piston 2 (coté biellette) :

Le piston coté biellette, est sollicité par les mémes types d'efforts que le piston coté
bielle, donc nous retrouvons les mémes types de torseurs aux indices prés.

. Point B, (articulation biellette-piston 2)

- X Xo
szpz —r B2 - —
T = Fommy=<{ Ym ;Yo : Mrgp )= 0
b2p2 | o 1 o f 7

. Point C5 (contact chemise-piston 2)

F(ij2 — - . — _
Tim = Fomey=( 0 Yo Mpgpcy=190
@ip2 ) 1 0 ‘Z‘D

» Point P, (point d'application des efforts dis aux gaz sur le piston 2)

£ 0%

cbip2 = o 3 —
T — = Fewppy = { Yp2 Yo 3 Mgy = 0

Mebio | 1 0 f 7

Cinématique et dynamique des moteurs 107



AIDE A LA CONCEPTION DES MOTEURS

4.4.3. Etude dynamique de la Bielle :

Fig. 2.46 Action mécanique sur la bielle et la bliellette

. Point By (articulation bielle-piston 1)

Aux signes pres, nous retrouvons le méme torseur que celui utilisé pour le piston 1.

- _ X

Fplfbl - f XBI\"O g J

. . = ~Femiey = { ~Ym Wo : Moy = 0
| plibl | B1 \ 0 /

. Point A (articulation bielle-vilebrequin)

o
Z9

g X a3 X0
vibl = X ——
T = = Fonpnan = { Ya1 )Yo 5 Megrrap =0
Mv.‘bl Al 0 -
Z9
. Point A, (articulation bielle-bielletie)
= X2\ X
Frami = AN\ .
T{ _, } = Feow, a2 = IYAz 1yo » Mrgznaz = O
\ Meyw /a2 \ 0 ] %o
4.4.4. Etude dynamique de la Biellette :
. Point A, (articulation biellette-bielle)
Foine = B Rl =
T v = —Fomeazy = {-Yaz Wo + Moz ap =0
|V bIt2 | A2 0 .

Zg

108 P/2: Chapitre 4




AIDE A LA CONCEFPTION DES MOTEURS

. Point By (articulation biellette-piston 2)

- ___X ?
szsz - R —

T, \ = -Fpm B) = -Ym\?' i Mrppw ey = 0
Mpwe e 0 ] 7

4.4.5. Equations de Ia dynamique
4.4.5.1. Principe fondamental

La somme vectorielle des forces extérieures appliquées A un solide est égale a la quantité
d'accélération :

zﬁ:;t = mTI

Dans le cas du moteur en V (systeme bielle-biellette), le principe fondamental de la
dynamique appliqué aux différents organes du moteur, nous donne :

a) Piston 1 :

han J

f:.bl.'l:tl + 1-:?cl':'pl + T:.d)fpl = mpl. FGpl (2.107)
b) Piston 2 :

Figip + Eaig + Fase = mp2. Top (2.108)
c) bielle : |

-]-:.pllbl + T:.vlbl + ﬁbz[bl = mbl. gy (2.109)
d) biellette :

ﬁpz,ibz + T:.bllb2 = mb2. I'gyp (2.110)

4.4.5.2. Moment dynamique

Le moment dynamique ou la dérivée du moment cinétique, appliqué au centre d'incrtie
d'un solide est égale au moment dynamique des forces extérieures appliquées au méme

point.

gy

{; - % = Y ML(Fa) (2.111)

Le moment dynamique appliqué aux différents organes du moteur en V nous donne :

a) Piston 1 :

Le piston n'a aucune rotation par rapport au repere fixe, son vecteur rotation instantané
est donc nul, et par conséquent son moment dynamique est nul, d'ol :

0 = Mgayon) = -LplXBlg - Lapl.XClg (2.112)

b) Piston 2 :

Par analogie au piston 1, le piston 2 a :

0 = Mgt o) = —Lap2.XB23 - Lgp2.XC23 (2.113)
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¢) Bielle :

Le vecteur rotation instantanée de la bielle par rapport au repere fixe est :

" Ry = Loy = 92 = 9D
Le torseur d'inertie de la bielle par rapport a son centre de gravité dans le repere fixe est
donné par :
_ le ey -lez
lovan, @eyz2) = | e I lpa
-Tpe 1oy Iz

Ay

La bielle ne possédant qu'un seul plan de symétrie x2 y2, & cause de son point
d'articulation A2, elle donne un produit d'inertie non nul, qui est I y2x2. Le moment
cinétique de la bielle par rapport & G1 dans le repere fixe s'écrira alors :

Lo -lop -lon [0\.{2 i 0 g
Tpr/Gy = | -lpo Iy ~lyp |*{ O _23_72 = ‘ ~lypz - zz
Tz  -lpp 2 lq)[ 2 \ Iz Izz

0 \ %
= { ~Iyon.@cosp Yo
I ’
* D'olr le moment dynamique dans le repere fixe :
— J 0 li’o
dprray = Il 2.9 COS(P'*j:Iy222 @2 sing ‘gg (2.114)
Iog

— Calcul des moments :

Le moment des efforts extérieurs appliqués sur la bielle par rapport 4 son centre de gravité
est:

M, o) = CoB1AF i + GuA1AF 5 + GpArAF gy,

1) Moment de Veffort du piston sur la bielle par rapport au centre de gravité de la bielle :

—— e—

—y
M(E(plfbl)ﬁbll =G blB 1 A Fpln’ bl

—Dg; sin{p + ) + Ly sing ;0 -Xp1 ;c.o
M(-F.(pl.fbl)ﬂbl) = DGI O()S((p + aG) - L'1 CosQ Yo A -Y Bl ;0
' 0 Zg 0 Jz

M(-F.(pllhl)ﬁbl’ = \YBI[DGI sin(p + ag) -1, sian] + XBI[DGI cos(g + ag)-L,; OOS(p]}-Z.O
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2) Moment de leffort de la manivelle sur la bielle par rapport au centre de gravité de la
bielle : )

M{E(vm)mm) =G bl‘A 1 A Fw’ bl

~Dgsin(@ + ag) | X, Xa1) %o
M(-F.(vfbl)ﬂbl) = DGICOS(QJ + aC) Yo A Y11\1 Yo
0 Zp 0 Zy

ﬁ(‘ﬁ(wnmn = {—X M[DGI cos(p + a ) ] -Y AI[DGI sin{@ + a ) ]}-z.o

3) Moment de V'effort de la biellette sur la bielle par rapport au cenire de gravité de la
bielle :

ME o) = Coir2A Fran
Rysin(¢ + ag — Dgsin{p + ag) X0 Xazl xo
M(-}g(hztbmcb]] = —RICOS(CP + 0(9 + DGI CDS(QJ + aG) Yo A YAZ Yo
0 ZO 0 ZO
M(-F.(bz'umbl’ = {YA2 [Rlsm(q) + “0) - DGl Sin((p + ac.)]
+ X4 [Rloos(qa + &) — Dg, cos(p + aG)]} EO‘

d) Biellette :

Le vecteur rotation instantanée de la biellette par rapport au repére fixe est :

Quzioy = Qaig = ¥3 = VD

La biellette posséde deux plans de symétries x3y3 et y3z3, donc tous ses produits
d'inertie par rapport aux 3 plans (x3y3, y3z3, z3x3) sont nuls :

Ly = lygn = Igg = O

Le tenseur d'inertie de la biellette est alors :

I, 0 0
Iwicy ey = | 0 Ig0
. 0 0 I,

Le vecteur moment cinétique de la biellette par rapport & G2 dans le repere fixe est:

0 X0

— -
Omicy <= 0 Yo
lgs- ¥ | 0
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D'ol le moment dynamique obtenu par dérivation du vecteur moment cinétique par
rapport au temps

0 Jli’o
Sy = 0 % (2.115)
Ia. il"![

— Calcul des moments

Les moments des forces extérieures appliquées sur la biellette sont calculées par rapport
au centre de gravité G2, d'oily :

M o) = CwB2 A Fpp + GpAjy A Fy

1) Moment de U'effort du piston 2 sur la biellette par rapport au centre de gravité de la
biellette

— Dz sin(y + 8 + B) + Ly sin(y + B) ‘i,o ~Xpocosp+ YposinB | o

0 0
I\—;I(F(pszz::cm) = {YBZ [DGZ Sin(‘l’ +8g)-La SimP] +Xpo [DGz cos(y + 0g)-Ls COSIIJ]} 7o

2) Moment de U'effort de la bielle sur la biellette par rapport au centre de gravité de la
biellette

WF@%Z)JG:Z) = ‘ Daz cos(y + &g + ) — Ly cos(p + B) I%J A l-*XBz sinB— Ygz cosp

- D sifi{(y + 8g +p) |li,0 —Xa2¢08B + Y a2 sinf| 2
MEuinmae) = | Dozcos(+8G+8) (Yo A {Xapsin+Y s cosp |To
R P

MFamarms) = {Xa2[Dacosy + 86) |- Yoo [D siny + 86) |

4.4.5.3. Equations scalaires du moteur en "V"

&

a) Equations scalaires du piston 1
La projection des équations vectorielles (2.107) et (2.111) dans le repere fixe donnent :

2) Ypi-Yp = mp|-R62c0s8 + Lygpsing + L2 cosp
3) 0 = —Lpl.XBl-Lypl.XCl

b) Equations scalaires du piston 2

La projection des équations vectorielles (2.133) et (2.136) dans le repere fixe donnent :

4) Xp+Xem= mp2(Ré Z5in0 + RIC.;)OOS(QHQ N —th.pzsin(qﬁao) + L;aI:oos(w+B)

- Lapsin(yp+B))
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5) Yo-Yp = mp (— RO2c0s0 + R; gsin(@+ap) + Rig2cos(p+ap) + Losin(yp+p)

+ Lajcos(y+B) )
6) 0 = —L,p2.XB2-L,p2.XC2

¢) Equations scalaires de la bielle

La projection des équations vectorielles (2.134) et 2.136) dans le repere fixe donnent :

7) X Bt XAI + XA2 = My (Re 2sin8+D Gl qK:OS(qH'GCQ—DGl sz sin(qJ+a G))
8) -Y Bt YAI + YA2 My, (—RB 2cos0 + DGI q)Sll'l(m G) + DGI q;’z OOS(Q'H-GG)}

9) Iblyz(—cpoosqo+(pzsmq>) = 0
10) Iy1,9 = YREl+ XgE2- Y\ B3 -X 0 B4+ Y E5 + X 40 E6

d) Equations scalaires de la biellette

La projection des équations vectorielles (2.110) et 2.111) dans le repere fixe donnent :

11) =X 52-Xp = my (R92 sinf+R; peos(g+ag-Rp2sin(@+ag)+Dga Peos(p+dg+)
| ~Dez §2sin(9+96+6))
12) -Ya2~Ymo = myp |-RO2 cos0+R; gsin{@+og)+R 1g2cos(@+og +D e Psin(p+d6+p)
+Digz y2cos(p+5c+B))
13) Iy = Y E7+ Xp E8 + Y2 E9 + X5 E10

Valeur des parameétres utilisés dans les équations (10) et (13) :

E; = Dg; .sin(cp + 0‘0)‘ L1 .sing

E) = Dg .cos(q)+ aG)—LI COSP

E; = DGl.sin(q) + “c.)

Ey= Dg; .oos(q3+ aG)

Es= Rl.sin(q) + (10) ~ Dg1 .sin(cp + aG)

Eg =R, .cos((p + “CD - Dgi .cos(cp+ ac)

E7 = Dy .sin(lp + 6(3) - 12 siny

Eg = Doz .cos(y +8g) - 12 .cosy

Eo = — Dy sin(y +5GJ)

Eio = Doz cos(y + 8
Fb1 £ = RO2sin6+Dg, geos(prag)-Do ¢2 sin(@+ac)
Ty = ~RO2c0s6 + D Gsin(@aq) + Doi 2 os(prag)
szx = RO2 i + R, goos(@+ag) — Rigsin(grraug) + Do feos(yp+dg+B)- Do wsin (9436 +$)
sz-' — —RO2cosb + R; @sin(@+ag) + Rig2cos(@+ag) + D Psin(p+dg+p)+ DQ‘[]JZCOS(‘I]H-BC,+ﬁ)
I‘ply = ‘—R62cos6 +L1 gsing + L1 g2 cosp
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i:pzi = RO2sind + R, geos{@+ag) — Rigsin(g+ag) +L2cos(yp+H)- L2'4;zsin (Pp+P)
T3 = —RO2cos6 + R gsin{p+ag) + R1p2cos{p+ag) + L24sin(p+B)+ L2ypZcos(+5)

Nous obtenons un systéme de 13 équations 2 13 inconnues. Avant de résoudre les
équations, on peut remarquer les points suivants :

— Les pistons pl et p2 étant identiques, on prend : Ypl =Yp2=Yp;
— Pour que les équations (1) et (3) soient compatibles, il faut que : 1.2p1 =L3p1;
- Si L2p1 = L3pl, L'equation (6) nous donne : XB2 = - XC2, ce qui entraine dans.

I'équation (4) I'g,» . X = 0, En tenant compte de ces considérations nous obtenons un
systeme de 11 équations & 11 inconnues.

4.4.6. Solution des équations

1) YBI = Yp(9)+ mpl.l"pl ¥y
2) YB2 = Yp(9)+ mpz. rpz ¥y

-
-

3) Yar= —Ypy—-my. Py

4 Ypa=Ygy-Ypotmy,. Iy.y

- 1
5) XAZ = [IbZZ.w_YBZ' E'?_YAZ' E9+ EB' Mps. I"bzx ‘m

6) XBQ= -XAz"mbz.sz.X

1 . - . ’
N Xa T EoE Ip1 @ =X ap(Ea+ E =Yg Ey+ Y o E3— Y o Es+ Ezmblrblx]

e
-

9) Xc=-Xp

10) L,pl = Laplet Lyp2 = L3p2

11) Xcz = - XBZ

4.4.7. Recherche des efforts dans le cas de pistons désaxés

Pour un piston classique (non désax€), la résultante des efforts ne permet pas de connaftre
leur répartition, mais lors d'un désaxement, on peut exprimer les forces aux points de
contact piston/chemise dfies au basculement du piston. On choisit deux plans de contact
sur le piston (pl et p2 fig.2.47), et on calcule les efforts dans les deux cas qui peuvent se
présenter (position a et b).

Le frottement est négligé et I'angle de basculement est trés faible, on considére que les
dimensions des pistons sont identiques.

— Piston c6té bielle :

L'équation du moment die aux efforts sur le piston, par rapport & Gp1, pour la position
(a) du piston, nous avons :

-XB.L,+YB.e-XCL3;-Nb-Ma = 0 1

Comme ona: XB = — XC et par hypoth¢se N = M, donc (1) nous donne :
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XC.(L,-L{ +YB.¢e

= ) (2.116)
De méme la position (b) du piston, nous permet de déduire R en prenant S = R.
XC.[Ly-Lj-YB.e
= AT b (2.117)
L c -m '—'—
@ ®) 13 l
Gpl
/ ) ] J
ey ?-_ { P
\B
R | 12 | tan o1
plan p2 a Tl b plan p
pl ' x

Fig. 2.47 Pistons désaxés

Suivant la position des pistons, on obtient des valeurs algébriques pour N et R, (ou M et
S). Si on a le méme signe pour N et R (ou M et S) le piston appuie linéairement contre la
chemise; si les signes sont différents, il y a deux appuis et donc basculement. Les valeurs
numériques de N et R permettent de connaitre I'intensité de 1'effort et la position du

piston.
— Piston c¢6té biellette :

Avec les mémes hypotheses et le méme type de calcul, on arrive a déterminer N' et R' (ou
R' et s).
— Organigramme de calcul dynamique :

Le programme décrit par cet organigramme permet de calculer les composantes des
efforts dans tous les points d'articulations du systéme bielle-biellette, ainsi qu'en tout
point du moteur. Il permet aussi le calcul des couples moteurs.

Entrée données
mpl, mp2, mbl, mb2, Ibzl, 1bz2, ordre d'allumage, angle du 'V

Calcul cinématique

Cycle thermodynamique

Y

— Calcul des efforts dans les cylindres
— Calcul des efforts et moments en un point quelconque du moteur
— Calcul des couples moteurs
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5. COUPLE MOTEUR

Par définition, le couple moteur est le produit vectoriel de I'effort résultant de la bielle sur
le maneton -.FA par le rayon vecteur OA de la manivelle. Si on note par C le couple

moteur, on a:
Fig. 2.48 Définition du couple moteur
C=-FanOA ou encore
€ = —R(X4 .cos8+Yy sind

5.1. Couple du moteur monocylindre 4 temps

L'évolution du couple total, pour un monocylindre (en utilisant
thermodynamique du F4L 912 3 2800 tr/mn) est donnée par :

300t CT [N. m]

20C+
10C+
. F\ Teta [°]
W 9C 18C 0 3p0 50 540 0 720
-10C+
-200%

-30C-

Coupk tol:al-

Fig. 2,49 Couple 1otal d'un monocylindre avec N = 2800 trimn

Le couple moteur C est périodique de période 4 x ; il peut étre décomposé en :
- Couple di aux pressions des gaz.: Cg
. Couple df aux inerties des piéces en mouvement : Ci

. Couple df aux frottements piston-segments-chemise : Cf

(118)

le cycle
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5.1.1. Couple dii aux pressions des gaz

La pression régnant dans le cylindre, & un instant donné, exerce des efforts sur le piston,
la culasse et la chemise. Les pressions radiales agissant sur la chemise s'auto-équilibrent
et n'ont pas d'effet sur le piston. Les forces des pressions agissant sur le piston sont de

direction et sens fixes, mais de grandeurs variables, de période 4 n. Ces forces sont
transmises au maneton (aux frottements prés) par l'intermédiaire de la bielle, pour fournir

le couple moteur dft 2 la pression des gaz. C'est ce couple qui engendre un couple moyen
négatif qui fait toumer le vilebrequin dans le sens trigonométrique. -

Le couple dl aux gaz (Cg) est obtenu en €galisant la masse du piston, ainsi que la masse
et le moment d'inertie de la bielle & zéro (mp = mb = Igz = 0), dans l'expression du
couple total C.

C, = —R(Xp,.c080 + Y g 5in6)

g
tel que :
Xpg = Xp avec mp=mb=Igz=0
et
Ype = Yo avecmp=mb=0
Clesta dire:

Xag = Ype) 189
Yag = Yp)

L'évolution du couple dfi aux gaz, pour un monocylindre (en utilisant le cycle
thermodynamique du F4L 912 & 2800 tr/mn) est donnée par :

300_CG [N. m].

250¢

= R
th ©Q
o O

—
o]
[=)

Coupk du aux gaz
3

Teta["]

9 180 27C 36 45C 54cwzc

|
W

o O
+

-10C-

Fig. 2.50 Couple dii aux gaz d'un monocylindre avec N = 2800 tr/mn
5.1.2. Couple dii aux inerties des piéces en mouvement :

C'est le couple moteur 2 charge nulle. II est calcul€ en faisant tourner le moteur sans &tre
alimenté en combustible. Ce couple est produit par une force d'inertie sinusoidale de

période 2, engendrée par le déplacement rectiligne alternatif du piston suivant )7(; . Iest

symétrigue par rapport & 8 = &, Ce couple engendre un couple moyen nul si on néglige
les frottements.
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Comme pour le couple dfi aux gaz, l'expression du couple d aux inerties se déduit de
celle du couple total, en égalisant la pression des gaz 2 zéro, d'o:

C; = —R(X yicos8 + Y p;sind)
Xa =X, enposant: Y g =0

o
Y ai

Y, enposant: Yo =0
Clesta dire:

Xai= L_cm};_( 1Gz‘P+Lb my.cosp .T gy xo- LMy SING. 1ﬁGl:»fyﬁ‘I-‘m -Sing. FGP")C)

€t
YA] = (mp.erlw+ mb.er','yJ

Ces deux couples (Cg et Ci) se composent et s'opposent au moment de la charge ; on dit
que l'inertic compense la charge.

L'évolution du couple dfi aux inerties, pour un monocylindre a 2800 tr/mn) est donnée

par :
C1 [N.m]

act

3ct

act

1ct

0

16 720
.26 Te‘a [
30
-4c

Fig. 2.51 Couple dii aux inerties d'un monocylindre avec N = 2800 tr/mn

Coupk 41l awx inerties

5.2. Couple du moteur multicylindre en ligne 4 temps

Le couple instantané d'un moteur n cylindres s'obtient par composition du couple
instantané du moteur monocylindre. Le couple instantané dépend :

1 - Du nombre de cylindres (nc) et de leur disposition ;

2 - Du vilebrequin utilisé : (pour un moteur 4 temps, on prend un vilebrequin dont les

manetons sont calés a 4n/nc, sauf cas particulier ddis a des raisons d'encombrement).
Lorsque le nombre de cylindres est pair on choisit un vilebrequin dont le plan médian est
plan de symétrie, ceci pour des raisons d'équilibrage ;
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3 - De l'ordre et de l'intervalle entre deux allumages (imposé par le nombre de cylindres,
leur disposition et le vilebrequin employé). Lorsque le vilebrequin, le nombre et la

' nc
disposition des cylindres sont choisis, on a 2(?'1) ordres d'allumage possibles. Pour le
choix d'un ordre d'allumage donné, il faut tenir compte des paramétres suivants :

a) Possibilité de grouper les admissions

Le remplissage du moteur, pour un ordre d'allumage donné, dépend du groupement des
admissions. Selon I'encombrement disponible, on peut ou non regrouper les admissions
conduisant au meilleur remplissage.

b) Possibilité de grouper les échappements

Ce groupement dépend de la géométrie du moteur, selon le cas, il se fait en un ou
plusieurs collecteurs. 11 dépend aussi de la suralimentation lorsqu'elle est réalisée par
turbocompresseur, car l'entrainement de la turbine n'est pas continu, elle est diie a une
succession de bouffées de gaz d'échappement. ‘

¢) Fréquence de charge des paliers de ligne d'arbre
En supposant que seuls les deux paliers situés de part et d'autre du cylindre (dans lequel
se produit l'explosion) supportent les efforts de I'explosion; il faut éviter de charger

plusieurs fois de suite Ie méme palier, et pour ce faire on alterne I'allumage cot¢ avant et
cbHté arriere du moteur. -

d) Autres paramétres

L'irrégularité cyclique ou les vibrations de torsion, sont des paramétres a prendre en
compte pour le choix d'un ordre d'allumage.

La condition de régularité du couple moteur (4 temps) exige que I'alternance des courses
dans les différents cylindres correspond au rapport 720/nc, ol nc est le nombre de
cylindres, ce qui impose de caler les différents coudes du vilebrequin selon un angle de

calage 6 égale & 4n/nc.

Repérage des cylindres (exemple du Moteur 4 cylindres en ligne) :

Le moteur étant placé dans sa position normale de fonctionnement, un observateur placé
coté volant moteur, regardant face a celui-ci (précisant ainsi le coté droit et le coté gauche

du moteur), définit :

- Le plan de référence : 1/2 plan horizontal passant par I'axe du moteur et situé a gauche
de l'observateur ;

- Le numérotage des cylindres : qui se fait dans 'ordre croissant de l'avant vers l'arriere.
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1/2 plan [
de réference \

Armitre Cylindres
moteur 4 |€
3 1€
2 1g
Avant 1 <
moteur =

Y

-y

-

=

D Volant moteur
ol moleur

et

Z0

Fig.2.52 Repérage des cylindres sur un moteur
4 cylindres en ligne

5.2.1. Couple du moteur 2 cylindres en ligne

Pour avoir un allumage régulier, il faut caler les manetons & 4n/nc ; pour nc=2, nous

obtenons un angle de calage d = 2z, ce qui nous permet de prendre un vilebrequin
symétrique.

A. Vilebrequin symétrique
a) Ordre d'allumage

nc
La formule 2('2""1) nous permet de connaitre les ordres d'allumage possibles, ainsi ; pour
nc = 2, nous obtenons un seul ordre d'allumage (1-2-1). Le vilebrequin étant symétrique,
cet ordre d'allumage est régulier et vaut 360°,

1 2 112
I A
—_—
360° 3608
Ordre d'allumage

Fig. 2.53 Vilebrequin symétrigque du moteur a 2 cylindres en ligne
b) Couple moteur :

Si nous attribuons le couple C1 a la bielle n° 1, le couple de la deuxigme bielle est obtenu
par un déphasage de 2.

Ci(0) = C(6)
Cz(e) = C(G +23[)
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Le couple résultant est la somme des deux couples de bielle :
Ci(8) = C(8) + C(0 +2x) (2.119)

B. Vilebrequin 4 manetons opposés

1

I AN L
v 180° 40P

2 2 Ordre d'allumage

Fig. 2.54 Vilebrequin a manetons opposés du moteur a 2 cylindres en ligne
Le nombre de cylindres n'ayant pas changé, l'ordre d'allumage reste toujours le
méme (1-2-1), mais les intervalles entre deux allumages ne sont plus réguliers ; ils
valent 180° et 540° .

Si nous suivons le méme raisonnement que pour le vilebrequin symétrique, nous
obtenons un couple résultant tel que :

Ci(8) = C(0) + C(0+m) (2.120)

Remarque : Pour le calcul du couple multicylindre, on peut raisonner sur l'effort
résultant appliqué par la bielle sur le maneton, et dire que le couple total du moteur (pour
un deux cylindres en ligne 2 manetons opposés) est donné par :

C.X; = ~-RR(0).X, avec R(0) =F,(0)+F,(0+m)
5.2.2. Couple du moteur 3 cylindres en ligne

Si nous considérons un vilebrequin symétrique, les manetons seront calés a 4m/nc ; pour
un moteur a 3 cylindres on a des allumages réguliers tous les 4n/3 (ol 240°).

2\
=S

1
2 3 340 340
Ordre d'allumage régulier

Fig. 2.55 Vilebrequin symétrigue du moteur 3 cylindres en ligne
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Le couple résultant des actions des trois bielles sur le vilebrequin est donné par :

Ci(8) = C®B) +C

0+ 5—’—‘-)+C
3

9+8—")

3 (2.121)

5.2.3. Couple du moteur 4 cylindres en ligne

Pour un moteur a 4 cylindres, on doit avoir 4 allumages pour deux tours du vilebrequin ;

d'oll I'angle de calage des manetons d = 4n/nc = = . Les allumages ont donc lieu a
intervalles réguliers de 180°.

11 y a deux configurations possibles de vilebrequins (fig. 2.55 et 2. 56). Pour des raisons
de symétrie, on utilise le vilebrequin dont le plan médian est le plan de symétrie.

1 2 3 4 13

I T )

24
2—3—4

@ Ordres d'allumage possibles
4—3—2

Fig. 2.104. Vilebrequin a plan médian non symétrique
du moteur a 4 cylindres en ligne

1 2 3 4 14 \
23
2—4—3
(i Ordres d'allumage possibles
342

Fig. 2.1 05. Vilebrequin a plan médian symétrique
du moteurs 4 cylindres en ligne

Si nous devons tenir compie d'une alimentation des cylindres, ou a défaut d'un
remplissage préférentiel des cylindres extérieurs (1 et 4), on choisirait l'ordre 1-3-4-2.
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Le couple moteur au niveau de chaque bielle est exprimé par :

Cy(8) = C(8)

C,(8) = C(0+3m)
C3(8) = C(B+n)
Cy(8) = C(6+2n)

Les indices 1, 2, 3, 4 correspondent au numéro des cylindres indiqués dans la figure
2.56.

Le couple moteur résultant, ordonné suivant I'ordre d'allumage choisi est donné par :
C,(B) = C(B) + C(G+J‘C) + C(9+23I:) + C(B+3J’I§) (2.122)

Evolution du couple moteur 4 cylindres en ligne en fonction de I'angle vilebrequin pour
une vitesse de rotation N = 2800 tr/mn.

200( CTT [Num]
150
50

180 36( 530 720
-50( Teta [°]
-100(
-150(

-200(

—
o]
a8 2

Coupk mobkeur totsl
[

Fig. 2.106. Evolution du couple total du moleur F4L 912

5.2.4. Couple du moteur 6 cylindres en ligne

Les manetons du vilebrequin du moteur 2 6 cylindres sont calés a & = 4n/6 (ou 120°).

Pour annuler les produits d'inertie du vilebrequin on choisit un vilebrequin ayant comme
plan de symétrie le plan

nc
médian fig. 2.58. Les ordres d'allumage possibles sont de 2(?" lD =4
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\ Nombre d'explosi.
6. 3 2 consécutives sur
4 5 le méme palier

2—6—3—4

Ordre d'allumage choisi
6—2—5—3—4

\3— 5—2—4
Ordres d'allumages possibles

S i=|O |-

Fig. 2.59 Vilebrequin symétrique du moteur 6 cylindres en ligne

1

Exemple d'ordre d'allumage
du moteur 6 cylindre en ligne

4

Si l'on choisit l'ordre d'allumage : 1-5-3-6-2-4, la fréquence de charge des
paliers peut étre schématisée comme suit :

Cylindres : 1 2 3 4 5 6
1 B FW ]
L\ —_-
Paliers |3 SN —
5 2F NN
6 4 F NNY

Fig. 2.60 Fréquence de charge des paliers du moteur 6 cylindres en ligne
(1t 2 3, -..)

Nous pouvons remarquer, pour l'ordre d'allumage pris, que la fréquence de charge des
paliers est bien répartie, puisque un méme palier n'est pas sollicité par deux explosions
SUCCessives.

Les intervalles entre deux allumages sont de 2x/3, le couple résultant (pris selon l'ordre
d'allumage choisi) est de :

Ce(8) = C@®) + c(9+2§- +C

g+4%) 4 C(6+2n) + C(9+&-‘- + C{B+M)
3 3

3 (2.123)

124 P /2 : Chapitre 5




AIDE A LA CONCEFTION DES MOTEURS

5.2.5. Couple du moteur & n cylindres en ligne

Pour un moteur a n cylindres, I'angle de calage & est égal a 4n/nc. Si le cylindre n® 1 (pris
comme cylindre de référence) subit un couple C(8), la manivelle du cylindre p subira un
couple de C(a), avec a =0 + (k- 1).4n/nc; d'od:

Fig. 2.61 Moteur a n cylindres

Ci18) = C(8)

nc

C,(0) = c(e+4’°)
C,(8) = c(e+(k-1).%’ci)

4n
C,.0 = C (B +(nc-1), E')
Le couple résultant du moteur multicylindre en ligne est de :

Ci(0) = Ci(0) + Co(8) +...+C(B) +...4+C.(9)

4n 4n 4
B+ED +... +C(0 +(p—1).n—c) +...4 C(B+(nc -1).5)

nc 4
C(0) = > C(6+(k—1)-%) (2.124)
k=1

C(8) = C(6) + C

L'indice k indigque l'ordre d'allumage des cylindres. ‘

Couple moteur 125



AIDE A LA CONCEPTION DES MOTEURS

5.2.5.1. Couples diis aux gaz et aux inerties des multicylindres en ligne
Par analogie au couple total, on a:

a) Couple dii aux gaz d'un multicylindre en ligne
< 4n
Ci(0) = g::l Cg (9 +(p-1) 'ﬁ_é')

b) Couple dii aux inerties d'un multicylindre en ligne

- 4z
C(0) = p2=1 CI(9+(p_1)'E)

5.3, Couple du moteur multicylindres en "V"

L'étude du couple moteur est faite en fonction de I'angle d'ouverture du V, pour un ordre
d'allumage donné.

§.3.1. Couple du moteur 6 cylindres en "V"

On doit avoir 6 allumages pour deux tours du vilebrequin, c'est a dire en moyenne un
allumage tous les 120°. Pour avoir un ordre d'allumage régulier, on doit avoir :

— L'angle de calage des manetons § = 4xt/nm, avec nm le nombre de manetons (nm =
nc/2), et nc le nombre de cylindres ;

—LangleduV g=4=xn/nc.

1a nc/2 (nc/2) +1anc

14 \ Demi plan

de réference \ / J
o=

2><
1

2 Volant moteur
————

P

|. 1/ 621\0

Aot

Fig. 2.62 Repérage et ordre d'allumage du moteur 6 cylindres en V
Sile V estouvert a § = 4« / nc, les allumages ont lieu a intervalles réguliers = B

Sile V est ouvert & f§ = 4 ; / nc, les allumages ont lieu 4 intervalles de :  — Bet B
Le repérage des cylindres, se fait selon le schéma de la figure 2.62.
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a) Moteur V6 ouvert & B=4x/6

nc
Le nombre d' ordres d'allumage possibles est de 2(7—1) = 4. Lorsque l'angle

d'ouverture du V (B) varie, le couple moteur instantané varie, mais le couple moyen reste
inchangé.

Le couple moteur résultant de I'action des 6 bielles est :

9.4+2%
3

C,(8) = C8) + C

+ n:(t—:u,‘LJt + C(8+2m) + C
3

9+8_n.) + c{9+.1.0_°!_)
3 3 (2.125)

Nous remarquons que le couple résultant du V6 avec f = 120° est identique a celui du
moteur 6 cylindres en ligne (2.123). Ceci est dii a ce que dans les deux cas, l'intervalle

entre deux allumages est régulier et vaut 4w/nc.

180¢q €T [mN]

160(+
140
120(+
100(+
80C
60Ct
40Ct

20Cy Teta [°]

Coupk dv motewr V5

] 9C 180 270 360 450 54C 63C 72C

Fig. 2.63 Couple du moteur V6 pour N = 2800 trimn (V=120°)

b) Moteur V6 ouvert & f = =/3

Si nous conservons le méme vilebrequin et le méme ordre d'allumage que précédemment
avec une ouverture du Vé de 60°, nous obtenons des intervalles (entre deux allumages

successifs) non réguliers ayant pour valeurs et /3. D'ot le couple résultant :

C(8) = C®) + Clo+n) + cﬂei‘) + c(e+z’i + c(m%’i) + cﬂm%’i)

3 3
(2.126)

Remarque :
Le moteur V6 a 60° est composé de deux moteurs 3 cylindres en ligne décalés de 60°.

Pour avoir le couple moteur du V6 4 60° , on peut composer le couple du moteur 3
cylindres en ligne (Fig 255) décalé de 60° ou de 180°.
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A plein charge le couple moteur est périodique, de période 4m/3. Sans charge le couple
moteur dd uniquement aux inerties est nul. En effet, si on superpose les courbes de
couples dfis aux inerties du moteur 3 cylindres en ligne en les décalant de 60° ou de 180°,
on obtient un couple résultant presque nul.

Le couple résultant n'est pas tout 2 fait nul car le couple du moteur 3 cylindres en ligne
n'est pas parfaitement sinusoidal.

§.3.2. Couple du moteur 8 cylindres en V
a) Moteur V8 ouvert a f = x/2

Pour le V8, nous avons le choix de trois vilebrequins possibles : le vilebrequin 2 plat, le
vilebrequin en croix et le vilebrequin en quadrature.

Vilebrequin

en quadrature

Vilebrequin

en croix

Fig. 2.64 Architecture des vilebrequins pour le moteur V8

On choisit pour notre exemple, le vilebrequin dont le plan médian est plan de symétrie.

-

lanc2 (nc/2)+lanc

T \ Demi plan

7 de réference /
6 L/
23 4 ‘d:é =0 8
3 \\z 7
2 :‘> < 6
1 T~ 5

5 Volant moteur

AN

Fig. 2.65 Repérage et ordre d'allumage du moteur 8 cylindres en V
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Les intervalles entre deux allumages sont réguliers et valent 90° si les manetons sont calés

nw .
3 4n/nm=x. Le nombre d'allumage possible est 2(2__]{) = 8, on choisit l'ordre 1-7-3-8-4-
6-2-5. Ces choix nous donnent le couple résultant suivant :

C,(8) = C(8) + C(9+-§-) +C(0 +m) + C(6+3—n +C(O +2n) + C{O+iﬁ)
2 2

+ C(0 + 3n) + (3(94--7—3‘—)
2

Nous remarquons une fois de plus que ce couple est identique au couple du moteur 8
cylindres en ligne a 90° puisque I'intervalle d'allumage est régulier dans les deux cas et
vaut 90°.

CT [m.N] Couple pour moteur V8 (V=50°)
350&-
3000+
2500+
20004

1500+

10004
500+

Teta [°]
0

10 120 230 340 460 570 680 720

Fig. 2. 66 Couple pour moteur V8 (V=90°), N=2800tr/mn
5.3.3. Couple du moteur a n cylindres en "V"
Aprés avoir montré comment calculer le couple du moteur V6 et du moteur V8 nous
pouvons généraliser le calcul du couple pour un moteur en V a n cylindres, ayant un angle
d'ouverture quelconque.

Le vilebrequin est celui d'un moteur en ligne a (nc/2) cylindres, dont les manetons sont

calés A &unc. Pour des raisons d'équilibrage, si le nombre de cylindres est pair on choisi
un vilebrequin dont le plan médian est plan de symétrie.

L'ordre d'allumage est choisi parmi les k cas possibles, en tenant compte des parametres

. _ (,"_c._ 1)
cités précédemment (k = 212" /).
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a) Premier cas: L'angle d'ouverture du 'V est f = 4a/nc

Nous remarquons que B est égal a la moiti€ de l'angle de calage des manetons ; dans ce
cas, le couple moteur est égal 2 celui du multicylindre en ligne ayant le méme nombre de

cylindres. L'intervalle entre deux allumages est régulier et vaut 4x/nc.
. . 4
C,(6) = cﬂe +i’.‘_) +cﬂe +24“) + c{e +ﬂ) - c(e + (zp-l)._.’f-)
nc nc nc nc

o 4
c® -3 C(B+(k—1) ;’Ci) (2.127)
k=1

b) Deuxitme cas : L'angle d'ouverture du V est B = 4n/nc

Les intervalles entre deux allumages ne sont pas réguliers, ils valent 8/nc — B et § ; ainsi
le couple résultant est :

nc/2
C(8) = > [c (e +(k -1)%’-0':-)4, C (e + k%%—ﬁ)] (2.128)

k=1

Le couple dit au gaz Cg() et le couple dfi aux inerties Ci(0) se calculent de la méme
maniére que le couple total et nous obtenons finalement :

B =4nmc
< 4n
C,(8) = él Cg(9+(k-1).i-g)
< 4n
C;(8) = > Cﬂe+(k-l).ﬁg)
k=1
B = 4n/mc
nci2 8ot 85
C,(08) = kg] [Cg(ﬁ +(k —1).;-5-) + Cg(ﬁ +k "Ec—"ﬁ)]
Ci(8) = b C'(9+(k 1) 8") C‘(a k.2 )
i 'gl 1 —.-ﬁ-é—+1+.n—c-fs
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5.4. Etude des harmoniques du couple moteur

5.4.1. Harmoniques du couple moteur d'un monocylindre

Si une fonction est périodique de période T, monotone par tranche et borné sur
I'intervalle [0,T]; cette fonction est décomposable en série de Fourier et la somme de la
série converge en tous points vers sa somme {(x).

Dans le cas du couple moteur 4 temps, la période du cycle s'étend sur 4, soit deux tours
du vilebrequin. La décomposition du couple moteur en série de Fourier est donnée par :

C(8) = Co+ Cpsin122.0t + @y ) + Capsin32.0t + @) +... + cq,zsin(qu.wt + q)qa)

Ou €ncore

C(B) = CO + Zl Cqsin (qu)t+ CPJ (2.129)
q:
Avec:
Co le couple moteur moyen résultant de 'harmonique d'ordre O ;
Les harmoniques q sont dites d'ordre 1/2, 1, 3/2, ...

Chacun des couples harmoniques C1, C2, ... Cq, apporte une vibration forcée au
systeme €lastique constitué par le vilebrequin. Si la pulsation qw de !'un des couples
harmoniques coincide avec la pulsation naturelle €2 du vilebrequin, il y a résonance.

Le terme général du développement Cgsin(qut + @) peut s'écrire sous la forme :

a,. cos qut + b. sin qot
d'ol
m
C8)=Co+ 2. (aq- cos quit + by . sin qut) (2.130)
q=1
m étant le nombre d’harmonique.
b
Cq= Vag+by e tgo = -5;

Cq et @q sont respectivement le module et le déphasage des coefficients de Fourier. 2

et bq sont les coefficients de Fourier et Co le couple moyen ; ils sont donnés par :

8= — f C(8).cos(q8).d8
20,

by = — f “C(6).sin(q6).d0
2n.Js
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1 n
Co= L f C(6)d6
Ao

Si l'on divise la longueur [0,4n] en Np intervalles égales, cet intervalle sera de A8 =
4n/Np, d'ol le terme a de rang q s'écrira :

9 Np-1 (4 )
=N 2 C(8).cos Np 1.q : (2.131)
Np-l
2 . |4n »
= Np 2 (6).sm(l—\1-5.l.q) (2.132)

avec q variant de 0 a3 NH, le nombre d'harmonique. C(0) est calculé pour 8 = (47/Np).1,
avec ] vanant de 0 a Np-1.

'5.4.1.1. Décomposition en série de Fourier du couple dii au gaz

Le couple dii au gaz est périodique de période 4u, sa décomposition en série de Fourier
.est donnée par analogie au couple total par :
m
Cy(8) = Cyy+ Zl (agq. cos qot + by, . sin qot
qz

Cgo : couple moyen ;
agq, bgq: amplitudes de I'harmonique d'ordre q du couple d@ au gaz, ils sont donnés par :

2 Npl (4:5 )
= C(8).cos| =.1.
B NPE (8).cos| 19
) Np-1
bgq=-ﬁ5 Z C(8).sin .N__Iq

—
i}

¢

5.4.1.2. Décomposition en série de Fourier du couple dit aux forces
d'inerties

Les forces d'inerties sont variables suivant la vitesse de rotation du moteur et la valeur de
la masse participant au mouvement aliernatif.

Quelques harmoniques (5 par exemple) suffisent dans la décomposition du couple d aux

. inerties, car les amplitudes de ces couples harmoniques tendent rapidement vers z€ro
cela est db au fait que la fonction périodique de ce couple est presque une fonction
harmonique.

_Le couple da aux forces d'inertie est périodique de période 2, sa décomposition en série
de Fourier a la forme suivante :
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Ci(8) = a;sin 10 +a,sin 28 + ... + a sin gb
oll encore :

Ci(®) = > asingd
q=1

Nous remarquons dans ce cas, que le couple moyen et le déphasage entre les coefficients
de Fourier sont nuls. L'amplitude de I'harmonique d'ordre q du couple dfl aux forces
d'inerties est :

1 =
= — f C,(8).sin g0.d0
b A

ol encore ;
2 X 2=
aiq N— z_: C(B).Sm(mlq)

Pour avoir une approximation suffisante du couple moteur 4 temps, il faut prendre les 18
premiers harmoniques du couple total et celui di aux gaz, ainsi que les 9 premiers
harmoniques du couple dii aux inerties. Les harmoniques d'ordre supérieur ont des
amplitudes négligeables devant celles des harmoniques inférieurs.

5.4.2. Harmoniques du couple moteur d'un multicylindre

LLa décomposition en série de Fourier du multicylindre est analogue a celle du
monocylindre. Si on note par C¢(0) le couple total d'un multicylindre, sa décomposition
en séne de Fourier sera donnée par :

m
C(@)=Cl+ Z (a(‘;l cos gt + b({ . sin qmt) (2.133)
q=1

Les coefficients de Fourier sont donnés par :

¢ 5 Np-1
CO = = Ct(e) '
Np 2 (2.134)
.
Np-1
t 2 t 47[
%= Np 2 C(8).cos (W-I-Q) (2.135)
Np-1
t 2 t ; 471:
by = Ny > C'(8).sin (N-;-I-q) (2.136)

Np étant le nombre de points que divise 'intervalle [0, 4n} et q I'ordre d'harmonique.
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Organigramme : Décomposition en série de Fourier.

- NP : nombre de points
- NH : nombre d'harmoniques
-Y : les valeurs des NP points

!

— Composante sinus et cosinus
Sortie - Module Ahase
— Assemblage : F(NP)

Entrée
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6. INERTIES ET RIGIDITES DU SYSTEME BIELLE-MANIVELLE

6.1. Moment d'inertie

"Inertie” est un mot latin qui signifie : " résistance au changement du mouvement ". Sa
notion est principalement liée & la dynamique ; c'est une grandeur géométrique qui joue un
role capitale en dynamique des solides.

6.1.1. Définitions

Le moment d'inertie d'un point matériel de masse m par rapport a un axe (A) est défini par

I _ 2
@=mr (2.137)

ob r est la distance entre le point maténel m et I'axe A.

Le moment d'inertie d'un syst¢me de point matériel de masse m;, m,,... My, par rapport
al'axe (A) est défini par :

= 2
I(A) = 2 miri
1= (2.138)

(8)

(S

Fig. 2.67 Systéme de points matériel

Dans le cas d'une distribution continue de masses (solides indéformables) I'expression du
moment d'inertie est donnée par :

I = f r2 dm
® (2.139)

ol r est la distance entre 1"élément de masse dm et 1'axe considéré.

L'intégrale ainsi définie peut étre simple, double ou triple, selon I'élément de masse
considéré.
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Rappel du théoréme de Huyghens

a) Axes paralléles

Le moment d'inertie d'un systéme continu de points matériels de masse M par rapport a
un axe AB parallele & 1'axe (A) qui passe par le centre de gravité du systéme considéré est

donné par:

2
I(AB) = ]A+Md

oll d est la distance entre les axes (A) et (AB).
b) Axes perpendiculaires

Dans le cas d'une distribution de masse dans le plan (x,y), les moments d'inertie Ix, Iy et
Iz sont liées par l'expression :

I, = L+]1y

6.1.2. Moment d'inertie du vilebrequin

La forme du vilebrequin dépend du nombre de cylindres du moteur, de l'équilibrage et de
la régularité cyclique.

Le vilebrequin est constitué de plusieurs coudes (le nombre de coudes dépend du nombre
de cylindres), d'un plateau de fixation du volant, du pignon de commande de distribution
et le cas échéant d'un amortisseur dynamique de vibration (damper) .

Le moment d'inertie du vilebrequin est la somme des moments d'inertic des éléments le
constituant.

6.1.2.1. Coude

Un coude est compos€ :

~— de deux demi-tourillons : qui ont pour sizge les paliers (4) ;

- d'un maneton : sur lequel s'articulent les tétes de bielles (3) ;

—de deux bras de manivelle (ou flasques) : qui relient les tourillons aux manetons (2), (1).

Dans certains cas les bras de manivelle comportent des masses d'équilibrage
(contrepoids).
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AY\)

TN

W
W\
e

[

N

AN

\
J

| d d;g

Fig. 2.68 Coude de vilebrequin

A. Manetons et tourillons

Les tourillons et manetons ont la forme d'un cylindre creux. Soit un cylindre creux de

diamatre extérieur D, de diamétre intérieur d, de longueur a et de masse volumique p
(fig. 2.69). Calculons son inertie par rapport a son axe de rotation xx' et par rapport 2 un
axe yy' distant de |.

T

Fig. 2.69 Cylindre creux

Le moment d'inertie du cylindre par rapport a I'axe xx' est :

D2
=Ir2. pdv =f r2.p.2n.r.dr.a
472
d'ol :

.= 2P (p*_qf

32

Le moment d'inertie par rapport a l'axe yy' (se trouvant 2 une distance 1 de xx) est :
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2
Iyy= Ixx'+ M
avec ;
_ _ mpa (2
M= pfa = X2 (p°-a7
d'ol :

Iy = %‘;_a[(n“- d)+8(p*-d?) 12]

L'axe de rotation du vilebrequin et l'axe xx' (passant par le centre de gravité du tourillon)
coincident, donc le moment d'inertie du demi tourillon est donné par:

WL[ 4 .4
1 = —— plD, —-d
1(/2 r¥] P( t z) (2.140)

Dt : diametre extérieur du tourillon ;

dt : diametre intérieur du tourillon ;

Lt : longueur du tourillon.
L'axe passant par le centre de graviié du maneton se trouve a une distance R de I'axe de
rotation du vilebrequin, d'oi le moment d'inertie du maneton :

I, = %ﬂp[(ni,-dfn)+ 8(D%-d2) R2]

(2.141)
avec:
Dm : diametre extérieur du maneton ;
dm : diametre intérieur du maneton :
Lm : longueur du maneton.
B. Bras

On effectue un découpage du bras (et de son contrepoids le cas échéant) en éléments
simples. Puis, pour chaque élément, aprés avoir calculé son inertie par rapport 4 un axe
passant par son centre de gravit€ et parallele A l'axe du vilebrequin, on détermine son
moment d'inertie par rapport & l'axe du vilebrequin en appliquant le théoréme de
Huyghens ; la somme de ces inerties élémentaires est égale & l'inertie du bras par rapport a
I'axe du vilebrequin.

oy Ba)

/ N
bmax  bmax
K_‘ 1 !
bras circulaire bras ovale bras biconcave |

Fig. 2.70 Formes de bras de vilebrequins
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Les formes de bras de vilebrequin les plus connus sont circulaires, ovales, ou biconcaves.
Les bras utilisés dans les moteurs de véhicules sont souvent ovales (nous nous limiterons
a I'étude de cette forme).

a) Bras de forme permettant de recevoir le contre poids (indice 1)

— Portion circulaire :

Cette partie a la forme d'un secteur de cercle de rayon Rm, son épaisseur varie selon une
droite d'équation :
y=mx+k
avec:
m : la pente de la droite : m =hm1/ (epl —epm]1) ;
k : l'ordonnée a l'origine.

;_P_C_IJELI y
-d
Maneton d
- | |
\_. #
— a =
, :é ALLLSLILSLSL LSS SIS LIS SIS LS SLSS IS S
5 B
\ (=]
s - L -
> | |
¥ [
<Pl bl
Y

Fig. 2.71 Formes de bras pouvant recevoir le contre poids

La portion de cercle est divis€e en €léments infinitésimals de forme parallélipipédique, de
dimensions A, B etep tel que :

B . epml
<
- ‘-
E / [ 1;55!.
l - a
épaisseur variable du bras epl

Fig. 2.72 Portion de cercle du bras indice 1
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N
Rm

y
epl
epml :
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| y
I
.gt
By
Elément infinitésimal
hml
A=
B = 2 4Rm?-y2
_ y(epl —epml)
ep = ePl-——pm

: hauteur de la portion de cercle ;
: nombre de subdivisions ;

: rayon de la portion de cercle ;

: distance entre le centre de gravité de 1'élément et le centre du cercle ;
: épaisseur maximale du bras ;

épaisseur minimale du bras.

— Partie elliptique :

&N

Elle a la forme d'un tronc d'ellipse, de 1/2 grand axe agl, apl et de 1/2 petit axe bl, avec

une épaisseur epl qui reste constante sur la hauteur hbl.

140

Fig. 2.73 Partie élliptique du bras porte contre poids

4

y

oy

B !

agl

—-—

O

apl

bl
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Les dimensions A et B de I'élément infinitésimal sont données par :

_agl+apl
A= N

2 2
B=bly/1--2=+b1 i

agl apl2
agl : 1/2 grand axe de l'ellipse supérieur ;
apl : 1/2 grand axe de 'ellipse inférieur ;

bl : 1/2 petit axe de l'ellipse ;
y :distance entre le centre de gravité de I'élément et centre de l'ellipse.

Avec:

b) Bras de forme simple (indice 2)

y _.i_:‘_ep_nﬁ
=
&% S| % g
4:] ) / é
. \ / B |
a7 ) |
<% -
| ™~
&
b2 -~y Iep‘—__%._l._

Fig. 2.74 Bras de forme simple indice 2

— Portion de cercle coté maneton :

Cette partie a la forme d'un secteur de cercle de rayon Rm, son épaisseur varie selon une
droite d'équation :

y=mx+k
avec:
m : la pente de la droite : m = hm2 / (ep2 — epm?2) ;
k : l'ordonnée a l'origine.

Inertie et rigidité du systéme bielle manivelle 141



AIDE A LA CONCEPTION DES MOTEURS

B | . epm?2 -
<
".
E Y R
i - o
épaisseur variable du bras ep2

Fig. 2.75 Portion de cercle du bras indice 2

La portion de cercle est divisée en éléments infinitésimales de forme parallélipipédique, de
dimensions A, B et ep tel que :

hm?2
A=
B = 2 4/Rm?-y2
_ y {ep2 - epm2)
ep = ep2 - Tes
Avec:

hm2 : hauteur de la portion de cercle ;
N : nombre de subdivisions ;
Rm : rayon de la portion de cercle ;
y : distance entre le centre de gravité de I'élément et le centre du cercle.;

ep2 : épaisseur maximale du bras ;
epm? : épaisseur minimale du bras.

- Partie elliptique :

Elle a la forme d'un tronc d'ellipse, de 1/2 grand axe ag2, ap2 et de 1/2 petit axe b2, avec
une €paisseur ep2 qui reste constante sur la hauteur hb2.(fig. 2.118).

3

Les dimensions de A et B sont données par :

_ag2 +ap2
- N

2 2
B= b2 - Lo 1- 2
ag2 ap2

ag2 : 1/2 grand axe de 'ellipse supérieur ;

ap2 : 1/2 grand axe de l'ellipse inférieur ;

b2 : 1/2 petit axe de l'ellipse ;

y :distance entre le centre de gravité de 1'édlément et centre de l'ellipse.

A

Avec:
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3. Portion de cercle coté tourillon :

cette partie a la forme d'un secteur de cercle de rayon Rt, son épaisseur variable selon une
droite d'équation :

y=mx+k
avec:
m : la pente de ladroite : m=ht 2/ (ep2 ~ ept2) ;
k : l'ordonnée a l'ongine.

Fig. 2.76 Portion de cercle du bras indice 2

ep2

épaisseur variable du bras

4 < ept 2
B

Les dimensions relatives & la portion de cercle A, B et ep sont données par :

ht2

hi2
N

B = 24/RE-y?

ep2—ept2
=y(p pt2)

A=

i ht2
Avec:
ht 2 : hauteur de la portion QB cercle ;
N  : nombre de subdivision ;

Rt : rayon de la portion de cercle ;

: distance entre le centre de gravité de 1'élément et centre du cercle ;
ep2 : épaisseur maximale du bras ;
ept 2 : épaisseur minimale du bras.

6.1.2.2. Contre poids :
Le contre poids peut étre congu de forme géométrique simple.et d'épaisseur constante.

Cette forme est chotsie selon sa fixation sur le bras. Considérons pour notre cas un contre
poids ayant la forme d'un trapéze droit.
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B

:::::::::::::: VAT A S8 o st o 2P 2

ooy <

H2
y

2b

Fig. 2.77 contre poids

H,
N
B=2tga.y+b

A=

avec:

: hauteur du trapéze ;

: petite base du trapéze ;

: distance entre le centre de gravité de 1'élément et la petite base du trapéze
: nombre de subdivision.

Z< o

Moment d'inertie de 1'élément parallélipipidique

(A A

! C.G.

Fig. 2.78 Elément paraliélipipédique

i
Le moment d'inertie de I'élément parallélipipédique par rapport 4 un axe (A) qui lui est
perpendiculaire et passant par son centre de gravité est donnée par :

L = %(A% B2)

Le moment d'inertie passant par un axe {(A') paralléle & I'axe (A) 4 une distance d de ce

dernier est :
2 2
A"-B 2
I(A.) = M[(———)+d ]

(2.142)

12 (2.143)

6.1.2.3. Moment d'inertie équivalent de l'équipage mobile

Pour tenir compte de l'effort de I'attelage mobile sur le systéme élastique (vilebrequin),
nous calculons une masse équivalente constante liée au maneton. Elle se compose de :
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a) Masse équivalente du piston et de son axe

La masse équivalente moyenne est obtenue en calculant la moyenne arithmétique de la
fonction mep(a), pour o variant de 0 & m [31].

1 x
Mg, = --f Mg, (a) do
®Jo

Pour un systéme bielle-manivelle classique, dont le rapport R/L est compris entre 0,25 et
0,30, la valeur de la masse équivalente du piston et de son axe est :

1
= ~m
® 2P (2.144)
b) Masse équivalente de la bielle

La masse équivalente cherchée est obtenue en calculant la moyenne arithmétique de la
fonction Meb(a), pour a variant de 0 a .

p

—

=T o 0
mb[V(G)] + Qb I(UG) Qb da

1
Meb=— 2 2
T R .w

0

Pour une bielle admettant deux plans de symétrie et dont la répartition des masses est telle
que le centre de gravité est situé a un tiers de la longueur de la bielle 2 partir de l'axe de la
téte, la masse équivalent est:
I
Md) = Emb + —3
2L (2.145)
avec:
mb : masse de la bielle [kg] ;
"I : moment d'inertie de la bielle par rapport & un axe parallele & l'axe du
vilebrequin et passant par le centre de gravité de la bielle,[N.m.s2] ;
L : Longueur de la bielle [m].

D'od le le moment d'inertie équivalent de 'équipage mobile Iegem [N.m.s2 ]

2

I Mq+Mg). R

epm = ( (2.146)
avec:

Mep : masse équivalente du piston [kg] ;

Meb : masse équivalente de la bielle [kg] ;

R : rayon de la manivelle [m].
Si Ibl et Ib2 sont les moments d'inertie des bras, It et Im les moments d'inertie du

tourillon et du maneton, le moment d'inertie Ic du coude est donné par :

L= LitIntln+tlp+ Iagm T (2.147)
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6.1.2.4. Moment d'inertie du volant moteur

Le volant est assimil€ & une jante annulaire de masse M et de rayon moyen Rm tel que :

3 3
_ 2 Rex_Rin
I e
Rex- Rex
Le moment d'inertie v est donné par :
1
fva = ZMEs (2.148)

Si la représente I'inertie de l'amortisseur de torsion et du pignon de commande, le
vilebrequin aura un moment d'inertie I vil tel que :

Ivil= ﬂC.Ic+lvd+Ia (2149)
avec :
nc : nombre de coudes ;
Ic : moment d'inertie d'un coude {N.m.s2] ;
Ivol : moment d'inertie du volant [N.m.s2).

6.2. Longueur équivalente d'un coude

La longueur équivalente Le d'un coude rectiligne de diametre équivalent en torsion De est
donnée par I'expression :

L GaDy 1
=@ ok

Cette formule, qui repose sur I'hypothése contestable réduisant le coude de vilebrequin a
une suite de poutres, est trés approximative. Or le coude est un systéme trés complexe, et
seul 1a prise en compte de formes réelles permet de déterminer avec prévision sa longueur
équivalente.

Plusieurs méthodes de calcul semi-expérimentales ont été appliquées a plusieurs formes
de vilebrequin, parmi ces méthodes on cite :

. Méthode de BICERA ;

. Méthode de Carter ;

. Méthode de Ker-Wilson ;
. Méthode de Timoshenko ;
. Méthode de Tuplin.

Méthode de BICERA (British International Combustion Engine Research)

Cette méthode est applicable 4 toutes les formes de vilebrequins et elle tient compte en
détail de la géométrie du coude. Cette méthode nous parait la plus proche de 1a réalité. Elle
nous permet de calculer la longueur équivalente du coude pour un diametre équivalent
De=dt :
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avec:
Epb : épaisseur équivalente du bras [m] ;
Let : longueur équivalente du tourillon [m] ;
Lem : longueur équivalente du maneton [m]

6.2.1. Longueur équivalente des deux demi-tourillons Let

d
L= L,

4 4
dy-dj, (2.151)
avec: ‘
Lt : longueur du tourillon [m] ;
dt : diametre exténieur du tounitlon [m] ;
dit : diametre intérienr du tourillon [m].

6.2.2. Longueur équivalente du maneton Lem

- dip, (2.152)
avec: ’
Lm : longueur du maneton [m] ;
dm : diameétre extéricur du maneton [m] ;
dim : diamétre intérieur du maneton [mj].

6.2.3. Largeur équivalente du bras be

Dans le cas d'un bras rectangulaire, la largeur équivalente est prise égale a la largeur réelle
; mais si les bras sont circulaire, ovales ou biconcaves, la largeur équivalente est

déterminée par
1 _1(1 + 1)
t3 2\73 3
be : lf’rrlax bmin

b max : largeur maximale du bras [m] ;
b min : largeur minimale du bras [m].

avec

Si les bras comportent une dépouille, I'épaisseur équivalente est donnée par :

Ag Ay A

L
b/
X - x

Fig. 2.79 Bras du vilebrequin avec dépouille
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avec ]
I

J: moment quadratique [m4] de la section t ransversale du bras par rapport 2
‘axe xx';
b: largeur du bras [m].

Le moment quadratique de la section considérée du bras par rapport 2 ['axe xx' est donnée
par :

3
A A

J = b—2(~9+ A1+—2

1214 4 (2.153)
d'olr :

A2

Eyp = Gﬁi-A +—)
T a T (2.154)

La longueur équivalente des bras tenant compte des termes correctifs est donnée par :

E,, = dtl:LeO+ ALe1+ ALe2+ ALe3+ AL, ALes}
P (2.155)

dt dt dt dt dt dt

avee ©

LeQ: longueur relative équivalente du bras rectangulaire ;

: terme correctif de la longueur équivalente ;

. terme correctif qui tient compte de I'écart de diametre entre le tourillon et le

maneton ;

. terme correctif qui tient compte de l'influence du forage des bras ;

. terme correctif qui tient compte des rayons de raccordement des tourillons

et des maneions ;

P

Tes . terme correctif qui tient compte des chanfreins arrieres et des chanfreins
latéraux.

Ces différents termes correctifs sont déterminés graphiquement [38]
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6.3. Rigidité torsionnelle d'un coude

Soit un coude soumis & deux couples opposés C [N.m] portés par l'axe des tourillons et
appliqués a chaque extrémité, la déformation globale en torsion est la somme des
déformations :

— en torsion des deux demi-tourillons,
— en flexion des deux bras.

Cette déformation se traduit par la rotation relative des deux sections extrémes du coude,
d'un angle 811 exprimé en rad. La rigidité torsionnelle k [N.m/rad] du coude est définie
par le rapport du couple sur la rotation relative 81i :

k= —

91, (2.156)

Le calcul de la rigidité k peut étre exprimé en fonction des dimensions de chaque élément
du coude et de la résistance des matériaux de ces éléments.

1.2,2,1L
ko ke ko ky 2.157)
avec :
2G.J,
ke = [  rigidité torsiconnelle d'un demi-tourillon ;
G.Jn
Km = T : rigidité torsioonnelle du maneton ;
m
E.Jy . . . )
ky = g 0 gidité équivalente d'un bras.
ol:

E : module d'élasticité [N/m2 ou Pa} ;

G : module de glissement [N/m2 ou Pa] ;

Jt, Jm, Jb : moments quadratiques des sections considérées [m4] ;
Lt, Lm, : dimensions de la section du bras [m] ;

R : rayon de manivelle [m].
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7. PRE-DIMENSIONNEMENT DE L'EQUIPAGE MOBILE

L'équipage mobile des moteurs en ligne et en "V" comprend : le piston, I'axe de piston, la
bielle (bielle a eil-biellette ou bielle a fourche-biellette pour les moteurs articulés) et le
vilebrequin. Ainsi la détermination des dimensions de chaque élément (tenant compte de
l'encombrement du moteur, de son poids, ainsi que des conditions de résistance aux
différents types de contraintes), par le choix approprié des matériaux est d'une importance
capitale pour le bon fonctionnement du moteur.

Cependant, on ne peut procéder 2 la détermination des dimensions et des formes des
organes mobiles des moteurs en utilisant exclusivement les lois de la mécanique
(résistance des matériaux, élasticité, plasticité) ; cette détermination est plutdt empirique,
basée sur l'expérimentation née de la conjugaison de l'observation et du raisonnement.

7.1. Piston
7.1.1. Généralités

Le piston, fond mobile de la chambre de combustion, considéré comme l'organe le plus
vulnérable du moteur, se compose : '

- d'une téte porteuse de segments, en contact avec les gaz chauds ;

— d'une jupe en liaison avec la chemise assurant le guidage du piston ; ‘

— d'un axe en liaison avec la bielle lui transmettant des efforts de combustion.

Le piston doit assumer des fonctions multiples tout en souscrivant & des impératifs
discordants, a savoir :

— Recevoir et transmettre les efforts moteurs développés par la combustion des gaz sans
subir de déformation appréciable, ce qui implique un matériau de module d'élasticité
encore €levé a haute température ;

- Recevoir et éliminer une grande partie de la quantité de chaleur dégagée durant la
combustion sans subir de déformation notable, ce qui motive un bon coefficient de
conductivité thermique ;

— Assurer l'étanchéité aux gaz de combustion tout en contrdlant le passage de I'huile de
graissage dans la combustion, ce qui incite & choisir des matériaux a coefficients de
dilatation thermique faibles ;

—~ Opérer dans une vaste plage de température, ce qui oriente vers des matériaux a
température de fusion élevée et a haute limite €lastique & chaud ;

— Diminuer au maximum les efforts d'inertic, ce qui conduit 2 l'adoption d'alliages aussi
légers que possible.

— Ces fonctions fondamentales du piston, tant d'ordre mécanique que thermique doivent
&tre assurées avec la plus grande sécurité, ce qui rend le piston 1'un des organes le plus
délicats du moteur, et donc subit, depuis la création du moteur 2 explosion, des
modifications constantes destinées A améliorer son fonctionnement. Les qualités exigées
aux matériaux pour pistons sont :
" = Une bonne conduction ;
. - Des caractéristiques mécaniques encore €levées a chaud ;
— Une bonne résistance a la corrosion par les gaz chauds, et a 1'usure ;
— Une faible dilatabilité afin de réduire les jeux a froid ;
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— Une masse réduite ;
— Une bonne coulabilité ;
— Un usinage facile.

7.1.2. Différents types de pistons
A. Pistons pour moteur & essence

Afin de diminuer les efforts d'inertie, les pistons ont été alléger par l'introduction d'alliage
d'aluminium. La dilatation exagérée de I'aluminium, a été solutionner, par l'introduction
de plaquettes en acier au niveau de la jupe du piston. De cette maniére on a allié le faible
poids des métaux légers 2 la faible dilatation de l'acier.

B. Piston pour moteur Diesel

Le facteur prépondérant intervenant dans la réalisation du piston pour moteurs Diesel, est
le facteur température qui, imposant des dispositions constructives destinées a soulager
thérmiquement les tétes de pistons, entraine par conséquent, des réalisations variées. Les
effets nuisibles de la température se manifestent :

~ Dans les premitres loges de segments par le gommage et l'usure des flancs de gorges ;
— Sur la t€te et particuliérement, dans les cas de formes complexes, par des fissurations
dues aux contraintes thermiques et parfois par des fusions locales.

Parmi les solutions technologiques les plus courantes, adoptées par les constructeurs pour
combatire les effets de température, on cite :

— Un tracé favorable 2 la conductibilité thermique, solution 2 laquelle il est sage de faire
appel avant d'envisager des solutions plus complexes ;

- Incorporation de métaux plus durs et moins fusibles que les alliages d'aluminium, cette
derniere ayant lieu sur les fonds et auteur de la premiére gorge des segments d'étanchéité ;
— Refroidissement par I'huile : avec arrosage des parois intéricurs de la téte, avec
circulation a travers la téte. —

7.1.3. Morphologie du piston
A. Téte de piston

La forme de la téte du piston est d'une trés grande importance par le role qu'elle joue dans
la modification de la turbulence, particulierement pour les moteurs Diesel ol une partie de
la chambre de combustion peut y étre incorporée.

En effet, pour ce type de moteurs, la téte de piston présente une forme particuliere suivant
I'emplacement de l'injecteur et des soupapes. On distingue des pistons & chambre
concave, déportée, a courant circulaire ; & chambre plate pour injecteur horizontal, avec
évidement ; a chambre lenticulaire ...

Pour les pistons ne présentant pas de symétrie, la répartition des températures n'est pas
uniforme provoquant une irrégularité de l'écoulement de chaleur,

Du fait des multiples variations de températures, on peut craindre la naissance de criques

radiales, le métal 2 chaud dépassant la limite élastique en compression se crique au
refroidissement.
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Les solutions envisageables pour remédier a ce défaut se résument en :

— L'augmentation du rayon de raccordement de la boucle avec la partie plane du fond ;

- Le polissage de la partie plane du fond voisin du rayon de raccordement, pour
supprimer les irrégularités d'usinage, pouvant engendrer des amorces de rupture ;

~ Le rapport d'une partie en acier spécial a haute résistance a chaud dans la partie
étranglée.

80, Avance 2 I'allumage
400 - avant PMH [°C]
300
200 { B
g _ Axe de symétric
L
] % zone de fonctionnement
100 M 1 M 1 " 1 i =L

0 20 40 60 75 D fmm]

Fig. 2.80 Répartition des températures dans une 1éte
de piston suivant l'avance a l'allumage

B. Couronne porte segments

Cette partie regoit donc les segments et présente a sa base des orifices d'évacuation de
I'huile (ces derniers pouvant étre situés au fonds de la gorge du racleur, sous celui-ci, ou
a cheval sur le flanc inférieur de la gorge).

Elle dissipe une partie de I'énergie calorifique entrée par le fond du piston et assure
I'étanchéité aux gaz et a I'huile.

L'étanchéité aux gaz :

— Assure la compression de l'air ;

— Limite les fuites de gaz de combustion (donc les pertes d¥nergie utile) ;

— Evite que ces gaz refoulant 'huile, ne provoquent le gommage des segments, le
grippage en jupe et les fumées au reniflard (évacuation des vapeurs présentes dans le
carter d'huile). '

L'étanchéité a 1'huile ne permet qu'une faible remontée d'huile ce qui assure la propreté de
la chambre de combustion et concourt & diminuer la consommation de cette huile.
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C. Jupe

La jupe a pour role :

— De guider la couronne porte-segments ;

— De répartir l'effort normal du cylindre df a l'obliquité de la bielle ;
— D'évacuer la chaleur regu par la téte de piston.

C.1. Guidage

Le piston se déplagant dans la chemise, il y a glissement des surfaces en contact sous forte
pression, et cecl, 4 grande vitesse et haute température.

I est donc nécessaire de remédier au grippage du piston dans son alésage par une bonne
lubrification de la jupe et des segments, et par un usinage spécial des profils extérieurs de
la piece. En effet, le piston n'ayant pas une architecture symétrique, la température n'étant
pas la mé€me en tous les points, la dilatation n'est pas égale dans toutes les directions. On
est donc conduit a donner au piston une forme a froid qui, évoluant avec la température,

fera que le piston 4 chaud aura un contact cylindrique avec la chemlse dans le sens du
battement.

Pour supprimer les risques de grippage et améliorer l'ensemble du comportement du
piston, le contact entre ce demier et le cylindre doit étre assuré dans certaines conditions :

— Ce contact doit se limiter a la jupe et ne pas intéresser les cordons porte segments ;

- La zone de portée doit avoir la plus grande surface possible afin de diminuer la pression
de contact et favorser la transmission therrique. 11 faut cependant éviter 'étalement de la
portée vers les trous d'axe, zone critique soumise & des déformations thermiques et
mécaniques.

C'est alors dans le fagonnage extérieur du piston, c'est & dire par les profils d'usinage,
que l'on cherche des solutions & ces problémes.

C.2. Ovalisation des jupes - profils polaires

La dilatation du piston n'étant pas égale dans toutes les directions, il faut, compte tenu de
I'harchitecture du piston, choisir des profils méridiens et des profils polaires tels que, la
température s'élevant la forme extérieur du piston tend & devenir cylindrique.

I1 est commode de définir la courbe par la différence :

D-d=2e=23%
sur le rayon polaire d'angle 8 on peut mettre en évidence la différence des diameétres
principaux du cylindre et de la jupe.

Pour des raisons de précision et de fiabilité de reproduction, il est préférable d'adopter
parmi les ovales satisfaisants, ceux qui sont engendrables par des cinématiques facilement
réalisables, parmi lesquels on peut citer la famille d'équation :

e =[(D-d)/2]).sin26
Des formules empiriques permettent de donner 8 en fonction du diamétre D, tout au long
de la hauteur du piston :
—auniveaudelatéte:d = 0
— au dessus du segment intermédiaire : & = (0,0007 . D)

Dimensionnement des lignes d'arbre 153



AIDE A LA CONCEFTION DES MOTEURS

Forme & adopter a froid

Forme circulaire A chaud

¢D

¢od
i -

Fig 2.81 Ovalisation du piston

— au dessus du segment racleur: 6 = (0,001 . D)
— haut de jupe: & = (0,003. D)’
—bas de jupe: 8 = (0,002. D)

7.1.4, Matériaux pour pistons

De fagon générale, les alliages d'aluminium sont utilisés pour les pistons qui ne sont pas
refroidis. Ces alliages ont l'avantage d'avoir une bonne conductivité, une bonne
usinabilité et d'étre légers. Par contre 1ls ont un mauvais coefficient de dilatation et une
mauvaise résistance mécanique.

Ca:nagzéarllsggggs Aluminium Acier Fonte Températ.
Module d'élasticité 82 500 210000 180 000 20°C
E en MPa 77 000 180 000 130000 | 300°C
Résistance élast. 130 700 480 20°C .
Re en :MPa 100 500 300°C
Conductibilité
therm. en W/m°C 21.10-3 4.10-3 5.10-3
Allongement A% 0,5 9 2
Masse volumique
g g,mg 2 600 7800 7200
Dilatation therm. -6 -6 -6
o [ °C 19.10 11.10 10.10
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Les éléments d'addition apportent des améliorations diverses tel que :

- Silicium : coulabilité, résistance & chaud, frottement ;
- Cuivre : usinabilité, coulabilité, dureté ;

- Nickel : résistance 2 chaud ;

—Mn 1244%: dureté a chaud ;

—Fe 0,5 % : facilité¢ de moulage.

7.1.5. Dimensionnement du piston
A. Piston pour moteur essence

Les dimensions que nous donnons sont fournies par des statistiques Américaines et
Allemandes [30], concement les moteurs 4 temps a essence, refroidis par eau.

a) Longueur totale des pistons :
La longueur totale des pistons Américains varie entre 0,85 D et 1,16 D, les pistons de

méme longueur que le diamétre formant la majorité. La longueur totale des pistons
Européens se situe entre 0,965 D et 1,3 D.

Fig. 2.82 Schéma de pistons pour moteurs
b) Hauteur d'axe des pistons :
La hauteur d'axe est définie comme étant la longueur depuis le centre de l'axe jusqu'au
bord de la téte du piston. On trouve pour les pistons Américains, des valeurs entre 0,46 D
et 0,56 D tandis que pour les pistons Européens, on trouve & une exception prés, des
valeurs entre 0,50 D et 0,63 D.
¢) Longueur de la jupe du piston :

C'est la longueur au dessous de la zone de segmentation. Au U.S.A. elle est de 0,58 D a
0,8 D, en Europe de 0,58 D 4 0,96 D.

d) Désaxage :

Pour des raisons de silence de marche, les pistons de série, des voitures Américaines et
Européennes sont généralement désaxés.
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Les pistons dont I'axe est placé hors du centre du piston, empéchent le claquement qui
nait au bas de la jupe lorsque, arrivé au P.M.H. le piston change de c6té de son appui

dans le cylindre.

Le désaxage des pistons Américains varie entre 1,5 et 2 mm (0,014 20,022 D). De méme
on choisit généralement pour les pistons européens un désaxage de 1 2 2 mm (soit 0,016 2

0,025 D).

e) Jeu :

Le jeux a froid entre piston-chemise dans la zone de segmentation :

—Américains: 0,5 4 09 mm ;
~Européens: 0,3 a 0,5 mm.

Pour les pistons 2 dilatation controlée, le jeu a pour valeur dans la zone de segmentation :

USA :0,7% D et Europe:0,5% D.

B. Piston pour moteur Diesel

Dimensions générales d'un piston de moteur Diesel 4 temps en alliage d'aluminium—

silicium :
a) Diamétre de téte :

Dt = (1-0,009HD
b) Epaisseur du fonds de piston :

efp =D/8
¢) Epaisseur du cordon de téte :

€t =02D
d} Diamétre de haut de jupe :

Dpj = (1-0,003)D
e) Diamétre de bas de jupe :

Dpj = (1-0,0015) D
J) Hauteur d'axe :

(0,74 08)D
&) Hauteur de jupe :

hj =092 1D
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C. Vérification aux contraintes et déformations :

On utilise la théorie des plaques pour calculer la fléche et les contraintes maximales. On
suppose le fond du piston encastré sur son pourtour.

z
A Ap
;4"“”[”””“”..}!{% IIIIHIIIIIHIHII"TV
z - - r
% o ™
“h2] a_

Fig. 2.83 Téte du piston

On suppose que la plaque ne travaille qu'en flexion simple, et on ne s'intéresse qu'aux
efforts statiques.

a) Vérification de la téte de piston a la fléche maximale :

Si nous nous reportons 2 la figure 2.83 la fléche est donnée par :

f= Ap (a2 - 12
64 Eh3

12(1-v9

La fleche maximale a lieu au centre de la téte du piston (pour r= 0, a = Dip/2, et h = efp),
¢lle a pour expression :

fom = A (Pgtn—Pare) Dy < foin

max 3
16E [eg) (2.158)

Dip : diametre intérieur du piston ;

E : module d'élasticité longitudinale du matériau ;

efp : épaisseur fond du piston (h=efp) ;

A : constante dépendant du matériau ; A = 0,175 pour les aciers et 0,168 pour

'aluminium et ses alliages (A = 12(1-v)/64, avec v : coef. de poisson).

ol :

La fleche maximale admissible estde : f gdm = 0,001 D

b) Contrainte radiale et tangentielle

3Ap
8 h?

o, = [1-v)a2-(3+v)17]

oy = %{(1 —v)a2—(1-3v) ]
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La contrainte au centre du piston (r = 0) & pour expression :

_34p Dip\?]
%= "5 .‘”"’(*%’.

-

D;p\?
]

Oy = 3—2(1 'V)(

La contrainte au pourtour de la plaque (r = + a) & pour expression :

o

II

Ty

N

La contrainte de flexion maximale a pour expression :

-

avee |

2
D.
O = 0,75 [qumm—Pm,ﬂ](e—;z) < 0, 2.159)

Pcyl.max : pression maximale dans le cylindre ;

Pcar : pression dans le carter (ou pression atmosphérique) ;
Dip : diametre intérieur du piston ;

efp : €paisseur du fonds de piston.

La contrainte admissible 2 la flexion du matériau utilisé a pour valeur :

. Alliages légers :
Oadm = 20 230 [N/mm2];
Oadm 25 230 [N/ mm?2], pistons comportant des nervures.

. Fonte :
Oadm
Oadm

40 245 [N/ mm?2];
90 4200 [N/ mm?2], pistons comportant des nervures.

¢} Vérification a la compression au niveau du porte segments :

La contrainte maximale de compression s'exergant sur le porte segments a lieu au niveau
du segment racleur. Elle est donnée par :

nD2 1

o =P —_—
S (2.160)
avec:
Sp: la section la plus faible du piston, amoindrie par les trous de graissage se
-trouvant au niveau du segment racleur.
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7 2 2
- 4 (Dlp+ zect) "‘Dlp —-n. dtg' ect

ol :
dtg : diametre des trous de graissage ;
n : le nombre de trous de graissage.

La contrainte maximale de compression dans la région porte segments doit étre inférieure
a la contrainte admissible de traction (ou compression).

d) Epaisseur des cordons :

Les épaisseurs des cordons séparant les gorges de segments sont établies en fonction des

contraintes de flexion.
2

t
Ot ™ 3 p,m,(—g—2 < Oum
ec
ol :
P max : pression maximale des gaz sur le cordon considéré [M Pa] ;
g : profondeur de la gorge [mm] ;
ec : €épaisseur du cordon [mm].

e) Veérification a la flexion dans les bossages du piston :

Les bossages du piston sont soumis aux contraintes de flexion dues a la pressmn des gaz
de combustion. La contrainte maximale de flexion est donnée par :

Mf max
Ofmax = T
' v (2.161)
avec:
I : moment quadratique axial de la section du bossage, il est donnée par :
wi4 4
ol :

dpe : diamétre extérieur du bossage ;
dp; : diamétre intérieur du bossage ;
Mf max : moment de flexion maximale au niveau des bossages, i! est donné par :

P
Mfmax = cylzmm . dﬁ.az

avec a : la longueur du bossage.
J) Vérification a la pression spécifique au niveau de la jupe du piston :

Afin de permettre un bon guidage du piston dans le cylindre, la pression spécifique sur la
jupe du piston doit &tre limitée. Cette derniére est donnée par :
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chax

< p
D.L-Se " (2.162)

Pj=

ol:
D.Lj : la projection de la surface de la jupe ;
Sdeg : la surface de dégagement au nivean des trous de l'axe ;
Fc max : la force latérale maximale sur le piston.

Cette pression spécifique calculée doit étre inférieure  1a pression spécifique admissible,
qui a pour valeur : Padm = 1,5 2 3 [N/mm2].

g) Vérification a la contrainte thermique sur le piston :

Les variations de température dans le corps du piston sont fonction du temps et des
modifications de vitesse et de couple, dues 3 un fonctionnement prolongé et & un régime
variable du moteur : ce gui provoquent des contraintes thermiques génératrices de
déformations conduisant Je piston au grippage, et & l'extréme, 2 des fissurations. Ces
contraintes thermiques générées devront étre inférieures 3 la contrainte thermique
admissible pour le matériau constructif. Cette contrainte est donnée par :

Oy = E.a.—A—s O\ im
(2.163)

avec:
E : le module d'élasticité longitudinale ;

a : le coefficient de dilatation = 10. 1076 pour la fonte et 22. 10-6 pour l'aluminium
A® : est la différence de température entre le centre et la périphérie du piston.
La contrainte thermique oth est de l'ordre de grandeur des contraintes mécaniques, elle
provoque une augmentation du diamétre AD de la téte du piston sensiblement égale a :

AD
AD = D.a—
2
T [%] ('pourcentage d'énergie prélevée par rapport a I'énergie utile dévelop
20 \
I S \ ‘g
\ )
%%‘—:_‘_ %uu ;
8 . 1%
oy
g
I 1 =
4 =
0
0,5 1,C 1,5 2,0 pme
pme : pression moyenne effective : fMPa)
] : sans suralimentation 11 : avec suralimentation

Fig. 2.84 Variation du taux de quantité de chaleur évacuée par la téte
du piston avec la pme et la température de parois de téte
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D. Calcul du piston en fatigue

En supposant un régime de rotation N tr/mn, et en exigeant une durée de vie de piston de t
heures, on obtient un nombre de cycles n cy tel que :

ncy = (N/2).60t

En I'absence de contrainte de fatigue connue, on utilise une formule de corrélation entre la
limite de fatigue et la résistance a la rupture du matériau.

Contrainte de fatigue en flexion plane (cas de sollicitation exercées sur le fond du piston)
pour un piston en acier nous avons :

Op = 1,05Rm . (0,56 - 1,4.104, Rm) pour Rm <800 MPa ou Rm > 1300 MPa
Op = 1,05Rm . (0,57 ~1,2.1004. Rm) pour 800 MPa < Rm < 1300 MPa.

On prend Rm a la température de fonctionnement du piston (température peut différente
de 350°C) et on calcul Oy La limite de fatigue trouvée correspond 2 la limite élastique de

l'acierancy= 107 cycles {Nf).

Pour un nombre de cycle du piston inférieur (ncy. piston < Nf), la limite élastique
correspondante est supérieur 4 Op, ypy calculée (voir diagramme d'endurance et courbe de
wohler).

Ry
Rel T~y 1 I
A B
OD(Nf ————
w——
Spe , ' —
0,5 105 10¢ 107 Ny 108
Nombre de ¢cycle n ¢y
Fig. 2.85 Diagramme d'endurance
I : domaine plastique oligocyclique ; Rm : charge de rupture ;
11 : domaine d'endurance limitée ; Re : limite d'¢lasticité ; -
111 : domaine d'endurance illimitée ; opo: limite de fatigue
A : domaine de non-rupture probable ; oD : limite d'endurance conventionnelle
B : domaine de rupture probable. a Nf cycles.

Pour limiter au maximum les efforts de la fatigue sur le piston, on veillera 4 éviter les
concentrations de contraintes (lors du dessin , éviter les angles vifs) et les contraintes
résiduelles dans la pi¢ce (dues au traitement thermique par exemple).
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7.2. Segments
Le segment est un anneau élastique formant joint, coulissant entre le piston et le cylindre.
7.2.1. Role des segments

Le segment doit, dans des conditions de travail difficiles supporter des contraintes
d'origine mécanique et thermique, tout en assurant deux fonctions importantes pour le
moteur, i savolr

— Interdire 2 l'air en cours de compression, puis aux gaz de combustion en cours de
détente, l'acces du carter ;
— Controler le débit d'huile nécessaire remontant vers la téte du piston.

Pour assurer le bon fonctionnement du moteur, les segments doivent obéir a un certain
nombre de parametres :

— Résistance du matériau 2 l'égard des flexions alternées a haute température ;
— Conservation des propriétés mécaniques dans le temps et & chaud ;

— Aptitude au frottement a sec ;

— Forme géométrique des faces d'appui ;

— Formes géométriques et natures des surfaces en regard ;

- Jeux : segment — piston - cylindre ;

— Lubrification ;

- Evacuation des calories.

7.2.2. Différents types de segments
A. Segment d'étanchéité
La mission d'étanchéité aux gaz de combustion est assurée (fig. 2.86. a) :

— D'une part, par appui de la face externe du segment contre le cylindre ;
— D'autre part, par appui de la face inférieure du segment contre le piston.

(a) Surface assurant (b) Forces appliquées
1'étanchéité aux gaz a un segment

Fig. 2.86 Fonction d'un segment
Tout défaut d'étanchéité segment—cylindre, laisse libre un passage plus ou moins
abondant pour les gaz de combustion, ce qui fait disparaftre la couche d'huile lubrifiante et
provoque un rapide et intense grippage.

Selon le type de coupe nécessaire au montage du segment dans les gorges du piston on
note :
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— Les segments & coupe en sifflet ;
~ Les segments a coupe en Z ;
— Les segments & coupe droite (les plus utilisés).

o

e

Profil de segment en L Segment & profil conique Segment A lames
utilisé comme segmentde  utilisé comme segment de utilis€ comme
téte ou de segment de feu compression segment racleur

LTSS

Fig. 2.87 Profil de segments.

Pour obtenir une tension tangentielle suffisante pour assurer |'application du segment sur
le cylindre, 1l est bon que I'ouverture du segment a 1'état libre soit comprise entre 0,1 D
et 0,15D.

A.l. Etat thermique des segments :

Les températures respectives du segment, du piston et de Ja chemise varient d'un type de
moteur 2 l'autre en fonction de multiples facteurs :

Refroidissement ou non du piston , températures de 1'eau de refroidissement, de l'air
admis, de I'huile, des gaz d'échappement, turbulence, importance du jeu a la coupe des
segments en place.

Pour assurer une bonne transmission thermique entre piston et segment, il est bon que
I'épaisseur radiale du segment soit de l'ordre de 0,04 D.

A.2. Contact segment-Chemise :

La pression réelle au contact segment — chemise est fonction de la valeur de la
concordance géométrique. Si cette derniére n'est pas correcte, les pressions réelles
atteintes sont suffisantes pour rompre le film d'huile et provoquer le frottement 4 sec.
Pour éviter les incidents qui conduisent rapidement au grippage généralisé, il faut donc :

- Améliorer la résistance mécanique de I'huile (viscosité dynamique, volatilité) ;

— Diminuer les températures ;

— Améliorer les formes :

— Augmenter le point de fusion du matériau présent sur la face externe du segment par
application d'un revétement & point de fusion plus élevé (avec le chrome ou le
molybdéne).

A.3. Résistance mécanique des segments :

Les ruptures les plus classiques se produisent :

— A l'opposé de la coupe, conséquence d'une ouverture exagérée ou maladroite lors de la
mise en place du segment ;

— A quelques cm de la coupe, spécifiques des moteurs 2 régimes variables, dues & une
insuffisance d'ouverture a la coupe ;

— Dans le corps méme du segment, surtout s'il est chromé, dans des conditions
mécaniques initiant des fissures radiales.
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B. Segment racleur d'huile

Le segment racleur a pour réle de racler I'huile projetée sur l'intérieur de la chemise a
partir du maneton. Cette derniere doit étre évacuée vers le carter au travers de la paroi du
piston par l'intermédiaire de trous.

B.1. Types de segments racleurs :

Parmi les segments utilisés on cite :

— Les segments a simple étage ;

— Les segments & double ¢tage ;

- Les segments & expandeur (ressort).

7.2.3. Matériaux

“La fonte est le matériau le plus utilisé dans la fabrication des segments. Ce choix
apparemment mauvais, vu les trés mauvaises qualités €lastiques de la fonte, est motivé par
— L'aptitude au frottement en lubrification ;

— La stabilité de la structure a chaud ;
— Le prix de revient faible.

La composition de la fonte pour segments de moteurs Diesel est: 3,5% C + (1,52
'3)% Si + (0,42 1,2) % Mn + de faible teneurs de Ni, Cr, Mo, Va, ...

Les segments sont : soit coulés en anneaux unitaires, soit trongonnés dans des tubes
coulés.

7.2.4. Dimensionnement des segments
A. Dimensionnement
Moteur essence :

— Epaisseur radiale : e = 0,045D
— Hauteur du segment : h=(2 a 2,5) mm, pour un segment compresseur el 5 mm pour
un racleur.
—Jeu: ler segment : J1 = (0,005 a 0,006) D
Les autres segments J = 0,8 mm et 1 mm pour le segment racleur.

Moteur Diesél :
— Epaisseur radiale : € = (0,03820,04) D
— Hauteur du segment : h = (0,02 & 0,025) D, avec un h mini de 2 mm, pour le segment
racleur plus 2 mm
-Jeu: ler segment : J1 = (0,005 a 0,0075) D
Les autres segments J = 0,003 D, pour le racleur doubler le jeu.
B. Contraintes et déformations

Vérification du segment a la pression sur le cylindre : 1a pression exercée par le segment
sur le cylindre est donnée par :

_ASEB o
36 7. R* (2.164)
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avec:
¢ : Epaisseur radiale [mm] ;
R=D/2[mm)];
E: Module d'¢lasticité du matériau constituant le segment [daN / mm?2] ;
P adm : pression admissible = 1, 2 [daN / mm?2] ;

A=(D/1021,5 D/10) [mm].

La contrainte en extension agissant sur la fibre externe du segment lors de son
déplacement est donnée par :

A.E.e < Ouin

Omax
3 aR2 (2.165)

La valeur de la contrainte admissible, varie de 22 4 23 [daN / mmZ2] pour les fontes.

Lors de l1a mise en place du segment dans sa gorge les fibres internes sont soumises & une
contrainte d'extension dont la valeur maximale vaut :

o (6 D + 1) F
cmax € h.e (2.166)

avec F l'effort appliqué par la pince 4 segment sur ce denier.
7.3. Axe de piston

L'axe de piston est un tube épais liant le piston a la bielle. 1 est placé & travers le pied de
bielle : '

— Dans le cas des moteurs 2 essence, généralement monté serré dans e pied de bielle et
libre dans le piston. Cette solution est possible car les efforts nés de la combustion sont
faibles.

— Dans le cas des Diesels, toujours montés libres dans les deux logements, afin de ne pas
provoquer un déplacement forcé de l'axe de piston dans les logements soumis a charge
importante en condition de lubrification précaire. Dans ce cas 1'axe est limité en
translation latérale par deux circlips prenant appuis dans des rainures ménagées dans les
bossages. '

Les matériaux employés pour les axes de pistons sont les aciers, dont les deux principaux
sont : 15NC DI12 et 16 NC6. Le traitement thermique employé pour les axes de pistons
est la cémentation.

L'axe du piston permet de transmettre & ia bielle I'effort d aux gaz regus par le piston. I1
est donc soumis :

— aux efforts dus a la pression des gaz ;

— aux efforts d'inertie du piston.

De ce fait 1'axe doit répondre A plusieurs criteres tels que :

— critére de résistance mécanique ;
— critere d'état de surface (pression unitaire élevée) ;

Dimensionnement des lignes d'arbre 165



AIDE A LA CONCEPTION DES MOTEURS

— critere de pression de contact ;
— critere d'usure due au glissement relatif des éléments : piston / axe.

a T s a
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¢ d
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Fig. 2.88 Axe de piston monté

I'axe est soumis 2 la flexion et se calcule comme les poutres classiques de la résistance
des matériaux.

7.3.1. Dimensionnement de l'axe
A. Dimensions générales

— Pour le moteur 4 essence :
025 <d/D = 0,30

— Pour le moteur Diesel :
035 <d/D < 040

— La longueur de la portée dans le pied de bielle b est de I'ordre de : 0,352 0,40 D
— Le jeu j entre le pied de biclle et les bossages de piston est estimé entre 1 2 3 mm.

B. Vérification aux contraintes et déformations
B.1. Fleche maximale :

1La fleche maximale subie par I'axe est donnée par :

F.L.(L+b)>

f= 0,053 < fm 2.167
Eld*-d19 (2.167)

avec:
F : effort qu'exerce le piston sur l'axe au voisinage du PMH ;
d : diametre extérieur de I'axe ;
d1 : diamétre intérieur de l'axe ;
b : portée dans le pied de bielle.

166 P/2: Chapitre 7




AIDE A LA CONCEPTION DES MOTEURS

La flache admissible étant de 3,8.104. D pour le moteur 2 essence et 1,4.10-4 . D pour
le Diesel.

B.2. Ovalisation :

L'ovalisation maximale de }'axe est donnée par :

5l F.d .
= gy =
DE Lg-a)p = (2.168)

La valeur admissible de l'ovalisation de |'axe est : & adm = (1,25.10'4 D) + 0,0125.
La contrainte d'ovalisation est :(contrainte admissible d'ovalisation = [14 daN / mm2]).

F.d
% = 3 = Osam 2.169
L(d-d1) (2.169)

La contrainte admissible d'ovalisation est de : {14 daN / mm?2].

A ] IR l—'\\\\ﬁ
[

N
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\ N
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Fig. 2.89 Efforts augquels est soumis un axe de piston en flexion
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B.3. Vérification de l'axe a la pression spécifique dans les bossages :

__-~F <
pS - m psa:hl (2.170)

La pression spécifique admissible est de : 45 [N/ mm2] pour les moteurs 2 essence et
40 [N / mm2] pour les moteurs Diesel.

B.4. Contrainte de flexion :

La contrainte de flexion maximale est donnée par :

S b
IGF(-Z——Z). d

Ctmm = S Oragn 2.171
:rc(d4—d14) ( )

Cette contrainte doit étre inférieure 2 la valeur admissible, _soit 20 [daN / mm2].
B.5. Conirainte idéale :

La contrainte idéale tient compte de la contrainte de flexion et de la contrainte
d'ovalisation, elle donnée par : :

- / 2 2

La contrainte admissible qui limite la contrainte idéale est fixée & 22 [daN / mm2].

C. Critéres d'usure et vitesse de glissement

D'aprés HUNT, la valeur de la pression limite acceptable pour le graissage est li¢ala
vitesse moyenne de glissement Cg de 1'axe par rapport au piston.

Cg = a.d.N (2.172)
avec |

a : oscillations en rad/cycle ;
d : diameétre de 'axe [m] ;
N : vitesse de rotation du vilebrequin [tr/s].
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L'abaque de HUNT permet de fixer en fonction de la vitesse de glissement, les
limites des pressions maximales admissibles dans les bossages des pistons.

Cgm/s] Abaque de HUNT
2
1,5
1
0,5
0 100 300 500 700 p max[bar]

Fig. 2.90 Limites des pressions maximales admissibles dans
les bossages en fonction de la vitesse de glissement

7.4. Bielle

Dans les machines a pistons, la bielle transforme le mouvement rectiligne alternatif du piston
en un mouvement rotatif continu de la manivelle.

En général plus longue est la bielle mieux elle transmet la force qui lui est appliquée, mais
plus élevée est la vitesse de rotation du moteur plus légere, soit plus courte, doit étre la bielle
afin de limiter 'amplitude des efforts d'inertie alternatifs et rotatifs.
7.4.1. Construction

La bielle est constituée de 3 parties distinctes :

e
L -
"
’E////////////f@ - %—
" A 1
e Pied | Corps i Téte "

Fig. 2.91 Bielle
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— Le corps de bielle : 11 doit étre suffisamment rigide pour résister au flambement, et auss
léger que possible pour diminuer les effets d'inertie.

— Le pied de bielle : 11 doit &tre congu pour résister aux efforts de traction périodiques dues
effets d'inertie du piston en cours de phase d'admission.

— La téte de bielle : L'assemblage téte de bielle-maneton est soumis a des efforts
dépendant ;

. des forces agissant selon {'axe du cylindre ;

. de 'obliquité de la bielle ;

. des efforts d'inertie centrifuge de la masse rotative.

7.4.2. Matériaux

Les bielles sont pratiquement obtenues par estampage d'acier mi-dur de nuance X C38
traité pour 80 a 90 [daN / mm2], ou encore d'acier au Ni-Cr de nuance 35 NCD6 traité
pour 90 4 100 [daN / mm?2]. La fonte a graphite sphéroidale est aussi trés employée.

7.4.3. Dimensionnement
A. Dimensions générales

La premiere dimension & déterminer est I'entraxe de la bielle, qui conditionne sa longueur
et son poids. On définit pour cela le coefficient A =L /.R (L étant I'entraxe et R le rayon

de manivelle). Une augmentation de A se traduit par :

- Une augmentation du poids de la bielle, d'od une augmentation de I'inertie de
1'équipage mobile et diminution du régime maximum de rotation.

- Une diminution des efforts normaux sur le cylindre, d'ol une meilleure transmission
des efforts au vilebrequin, et inertie. Les constructeurs se limitent en général au domaine:

3,1=2A <45

Le dimensionnement du corps de bielle est trés délicat par les impératifs discordant que
doit assumer cette derniére. Le rapport de la section droite du milieu de bielle au carré de
l'alésage du cylindre moteur varie comme suit

S/D2 = 0,020 a 0,025 dans le cas de moteur  essence ;
S/D2 = 0,040 2 0,050 dans le cas de moteur Diesel.

Les dimensions de la section droite d'une bielle pour moteur Diesel sont :

Hautcur h=(0,3 a 035 D;
Largeur a=(0,2220,37) D.

Le dimensionnement du pied de bielle est essentiellement fonction des dimensions de
1'axe de piston, ou encore des pressions exercées sur l'assemblage axe de piston-bielle.

Le diamatre de I'axe de piston est d'environ 0,25 D dans le cas de moteurs a essence, et
de 0,4 D dans le cas de moteurs Diesel. La longueur de la portée dans le pied de bielle est
de l'ordre de 0,352 0,40 D.

Le diamétre de la téte de bielle est tributaire du diametre du maneton ainsi que de
'épaisseur du coussinet.
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a

' X
Fig. 2.92 Section de bielle

B. Vérification aux contraintes et déformations :

B.1. Corps de bielle :

La bielle est soumise & la traction en cours d'admission, a la compression au cours de la

compression, détente et échappement ; elle est également soumise a des effets de flexion

sous des forces d'inertie et dans des cas limite, si la bielle est rigide, on peut lui craindre

le flambage.

a) Traction - compression :

1 .a contrainte de compression {dont l'effet est plus en vue) est donnée par :

emx 8 (2.173)
avec:
F max : force maximale produite par les gaz en détente: F max = P ¢yl max - nD2
S : section droite du corps de bielle : S = ¢ (2a + h) — 2¢2
b) Flexion :

Les contraintes d'inertie subies par la bielle sont dues au seul corps de bielle, les inerties
du pied et de la téte de bielle interviennent respectivement sur I'axe de piston et sur le
maneton.

Soit un point m quelconque situé a une distance x du pied de bielle ayant une accélération

égale a d2q/de2.x, I'effort d'inertie pour une section constante, maximale lorsque la bielle
est perpendiculaire & la manivelle est alors :

2
Q=05S.L.p.Row
avec:
Q : I'effort d'inertie ;
L: lalongueur de bielie ;
R : le rayon de manivelle ;

p : la masse volumique de la bielle ;
o : la vitesse angulaire.
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Le moment de flexion en chaque point vaut ainsi :

2 3
_ Q. ~fxy x _Q X
Mf——3~*x QL.g-—?x—-i-:z-

dont la valeur maximale a lieu en un point d'abscisse Xmax tel que : dMf / dx = O soit :

Xmm:ﬁ

Cependant , vu que S n'est en réalité pas constante, on adopte Xmax = 2L / 3. Le
moment fléchissant maximal devient ainsi :

10
Mfmax = ﬁ Q L
D'ol la contrainte maximale de flexion agissant sur le corps de bielle :

Mfma&
Ofma = 1.7 = Yftam (2.174)
Y

c) Flambage :

Le corps de bielle doit dans les conditions les plus séveres résister au flambement tant
dans le plan d'encastrement que dans le plan d'oscillation.

Le corps de biclle, en tant que poutre colonne est tributaire de la formule de Rankine, dont
11 a contrainte admissible maximale a 1a compression est donnée par :

o - Fe (Hk(l_f)
am&x 0§, .
doite p (2.175)

Fc : effort critique ;

S : aire de la section droite considérée

1 : longueur libre voilement ; .

p : rayon de giration de la section considérée: px = V(Ixx / S) et Py = Vlyy/S);

k : coefficient dépendant du type de fixation des extrémités : k = Re / m2.E ;

k = 4 dans le plan d'encastrement ,
k = 16 dans le plan d'oscillation.

oir:

11 faut vérifier que I'effort normal maximal dans la section considérée reste inférieur a
I'effort critique, et cela dans les deux plans xx et yy.

d) Déformée du corps de bielle

Pour avoir une approximation correcte de la fleche de la bielle, il faudrait découper ie
corps en 5 2 10 trongons (selon la précision souhaité), rechercher I'effort tranchant en
chaque section, et en déduire l'effort sur chaque élément du corps de bielle.

11 suffit alors de rechercher les déformations causées par les efforts pour connaitre la
fleche.
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Fig.2.93 Fléche de la bielle

e) Vibration transversales de la bielle

On considere la bielle comme un barrean homogene articulé a ses extrémités. Au premier
mode, la fréquence de vibration est :

E.I

m .| (2.176)

H’
i
rof 8

avec:
I : moment quadratique le plus faible de la bielle ;
m : masse de la bielle ;
L : longueur de la bielle.

La fréquence des efforts périodiques du moteur est de :

N
f = 3—gg N étant la vitesse de rotation du moteur.

Le rang du premier harmonique pouvant étre concerné est : f / fm ; plus le rang de
I'harmonique se rapproche de 1 est plus il y a risque d'avoir des amplitudes importantes.

B.2. Pied de bielle

Les efforts d'inertie provoquent au sein du pied de bielle des sollicitations composés de
flexion et de traction.

a) Vérification du pied de bielle a la traction

A @ A section AA

o

o

1
RN
RN

Fig. 2.94 Pied de bielle

La section AA est soumise 2 la traction due aux forces d'inertie de la masse du piston.
Soit Fi max l'effort maximum dfl aux inerties, la contrainte de traction est donnée par :
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1:imax
[ 8] - -2 O
max S 2 (2.177)

avec:
S:lasecton AA:S=2.¢.1

Connaissant la contrainte admissible 2 la traction, on peut déterminer I'épaisseur e, en se
fixant 1.

Si I'axe du piston est monté serré dans le pied de bielle, cet emmanchement forcé entraine
une contrainte de traction qui se calcule en appliquant les lois de la mécanique des milieux
continus. Soit p la pression de serrage on a :

S ( Q,-03 Q,+03 )'1
+

P= D\ E. Ere
avec:
Epielle : module d'élasticité de la bielle ;
Eaxe: module d'élasticité de l'axe.
et
2 2 2
d+ d + d2
Q== 21 et Q= ¢2
d"-d 2
1 ¢ -d
avec:

d : diameétre extérieur de l'axe
d1 : diameétre intérieur de l'axe

¢ : diametre extérieur du pied de bielle

d'od la contrainte dans la section, dont le serrage s'accentue sous l'effet de la dilatation.

o, =

d
€

N o

(2.178)
b) Vérification du pied de bielle a la flexion

La partie importante du pied de bielle est la surface d'appui de 1'axe. En effet c'est cetie
partie qui regoit I'effort Y2B (décomposition de I'effort FB suivant I'axe Y2). Pour le
calcul des contraintes on supposera que cet effort est réparti régulierement sur un secteur
de 90°, selon le schéma suivant.

Section aproximative du pied de
bielle soumise a |' écartement

Fig. 2.95 Répartition des efforts dans le pied de bielle
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Sur un élément de circonférence ds, nous avons une force df telle que :
df = p.ds =p.r.da
Le moment fléchissant provoqué par cet effort au point A est:
dMf = AH.df = r.sina.p.r. da
L'élément sur lequel est réparti l'effort est :

S=Q.n.0)/4=nr/2

donc la pression unitaire relative a cet €lément est donnée par :

p=Fmax/S=2Fmax/=nr

comme o max est de 45° on aura un moment fléchissant de :

2F

45
"“".rf sina . do
n 0
2F
Mrz mm.r.(l——vﬂ
T 2

La contrainte de flexion est finalement :

Mr=

M
f
ofl=--.——-——

I
P
La section soumise 2 1'écartement est approximativement : b . h tel que :
"b=075.dleth=ce

oll:  dl:diamétre intérieur du pied de bielle ;
¢ : épaisseur du pied de bielle.

d'ol le moment quadratique axial :

3
I},m=blL2 et v=

v =

Finalement la contrainte de flexion maximale est :

12F - T(l {5)
O'r T ewme——— — —
" x bh 2

Le pied de bielle est vérifié A la contrainte résultante, qui est obtenue par composition
algébrique des contraintes de flexion et de traction.

Ormax ™ Ctmax ¥ Ormax

(2.179)
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B.3. Téte de bielle

La téte de bielle doit &tre rigide pour que sa déformation soit inférieure a I'épaisseur du
film d'huile. Le chapeau de bielle a une configuration qui ne permet pas un calcul simple
et rigoureux de ses déformations ; deux possibilités se présentent :

— Faire des hypotheses trés simplifiées (considérer le chapeau de bielle comme une poutre
courbe sur appuis simple avec un effort réparti sur un arc de 90°) et calculer les
contraintes dans le chapeau de bielle, de maniére identique a celle utilisée pour le pied de
bielle.

~— Faire un calcul par éléments finis, d'od la mise en évidence de la position la plus

défavorable vis 4 vis des déformations. Nous choisirons la deuxiéme possibilité, en
utilisant le logiciel Accord.2D.

N
i)

Fig. 2.96 Chapeau de téte de bielle

B.4. Coussinet de téte de bielle
a} Pression maximale supporiée par les coussinets :

me
Pmax = D> Pain (2.180)

avec : L : la Jongueur du coussinet = 0,43 . dm

Pour obtenir la pression moyenne sur le coussinet, il suffit de mettre dans (2.229) F moy
a la place de Fmax, qui s'obtient en planimétrant sur un cycle l'effort sur le maneton.

b) Vitesse de glissement moyenne

N.=m.d,
V,= — ™
g 60 _ (2.181)

oll ; dm est le diamétre du maneton.

c) Facteur d'usure
" 3
U= Vpmoy Ve . (2.182)

avec: Pyoy la pression moyenne
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7.4.4. Fixation du chapeau de téte de bielle
La fixation du chapeau de téte de bielle peut étre réalisée par vis, par goujons, ou par

boulons. Cette derniere solution la est plus couramment utilisée & cause des facilités
d'exécution qu'elle présente.

=

A,

NN 4

I Z
7 7
7 f 4 l //
i 7 _ M
@ % ' ©
téte de bielle non serrée

téte de bielle serrée au repos, précontrainte
téte de bielle serrée et soumise 4 un effort d'extension

000

Fig. 2.97 Fixation par boulon du chapeau de téte de bielle

Les boulons d'assemblage jouent deux rbles :

—Empécher le décollement du chapeau au cours du cycle ;

—Assurer le maintient du coussinet dans son logement en réalisant une compress1on
tangentielle.

a) Calcul de l'effort de serrage initial Fo
Sous l'effet du serrage initial Fo (fig. 2.139 b):
— L'assemblage subit une contraction lo tel que :
I = 30
K

a
avec : Kj la raideur de I'assemblage donnée par :

E,.S,

K,= i

a

ol :
Ea: module d'élasticité de 'assemblage ;
Sa : section de |'assemblage ;
la : longueur de I'assemblage.

— Le boulon subit un allongement ao tel que :

avec : Kp, la raideur du boulon donnée par :
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E,. S,
la

Kb=

Eb : module d'élasticité du boulon ;
Sb : section du boulon.

Si a I'état d'équilibre, on applique un effort extérieur F tendant & séparer les éléments, on
notera une décompression dans l'assemblage et une sur extension dans le boulon
(fig. 2 97 ¢).

En effet, 1a longueur lao de I'assemblage comprimé passe de: I—-co a4 la=1-c avec
c< ¢o. Lalongueur active lbo du boulon quand a elle devient : (! + a )-A avec a > ao.

L'effort F se répartit en Fa et Fb sollicitant respectivement l'assemblage et le boulon, de
telle maniére que les déformations respectives soient données par :

I:0_ Fa .
C=-x avec ¢>0 ce qu implique Fo>Fa
a
et
F0+ Fb
a= K;
avec:

F,= Fle—ob ot
a= "lE S+ E,. 5,
Ecrivons la conservation des déformations :

agtcy=a+c= A

On aura ainsi ;
F, F Fp— F, F. F
_.9+.._0= 0 Fa+F0+sz _2_'_8_'__0_'_5
K, K, K, Ky K, K, Ky, K
oOu encore :
Fa _ l:b
K. K,

On déduit que 'effort auxiliaire F se répartit entre le boulons sous tension et I'assemblage
comprimé, de fagon proportionnelle a leurs facteurs de raideur, dans la mesure ou le
serrage initial soit supérieur a la force additionnelie agissant sur l'assemblage.

Pour soulager un boulon de téte de bielle, il faut en réduire la section et en accroitre la
longueur. Cette démonstration peut étre représentée par un diagramme (fig. 2.98) mettant
en valeur l'intérét d'un Ka élevé pour obtenir un allongement faible sous l'effet de
F(ao'a'< ao a).

Dongc la limite inférieur de Sb est celle qui permet d'observer Fo > Fa tout en respectant
les valeurs limnites des contraintes de fatigue : Re . Sb.
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B.1. Vérification du coude & la pression maximale des gaz de combustion

Au PMH, I'effort Ypma, est transmis par la bielle au coude en A, il se traduit sur les
paliers adjacents par deux réactions en Ol et O2: Rpl = Rp2=Rp

b dme dmi
L7
é Ypmax@j
Al .
1/ &,

4
7 70
- lol lo2 r

Fig.2.99 Coude soumis a l'effort maximum des gaz de combustion
Sous l'effet de ces forces, les éléments du coude seront sollicités comme suit :
a) Maneton :
Le maneton est soumis & une flexion dans le plan du coude, de moment
Mfmax = {Rp 10]) x0

La contrainte de flexion dans le maneton est :

p _ Mf max
fmax = 1/ = Ofam (2.185)
v
avec
4 4
I/ R (d me—d ml)
v 32d,,
ou:
dme : diamétre extérieur du maneton ;
dmi : diameétre intérieur du maneton.
b) Bras:

L'effort maximale du aux gaz de combustion sollicite la section minimale du bras 2 la
compression et 2 la flexion.

. Contrainte due 2 la compression :

(2.186)
Sb : section minimale du bras ramenée 2 une surface rectangulaire (b.h) de méme aire.
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portée : 1pt=0,23 . D ;
largeur: t=031.D;
arrondis : ry= (0,03 2 0,05) . D.

c)Bras :

largeur : 1= 0,20 . D.
7.5.2.2. Vilebrequin de moteur Diesel
a) Maneton :

diamdtre : 0,65.D < dm <0,75.D
largeur Lm=0,55.D;
arrondis : tim = (0,03 240,05) . D.

b) Tourillon :
diamétre : dt=0,75.D;
largeur: 1t =0,35.D;
arrondis : 1= (0,03 2 0,05) . D.
c)Bras:
largeur : 1 =0,25. D.
7.5.3. Contraintes dans le coude du vilebrequin
A. Hypothéses
— Chague coude est isolé et ininterrompu au milieu de ses paliers adjacents ;
- Le systeme 2 étudier constitue un systéme isostatique ;
— L'influence des différents coudes sur le coude étdi€ se rameéne a un couple pur ;
— L'étude sera faite sur le dernier coude avant le volant, en effet le couple moteur y sera le
plus important ;

— Le calcul des contraintes dans le bras seront fait dans la zone de recouvrement
maneton-tourillon, ol expérimentalement, les contraintes sont les plus élevées.

B. Efforts sur le coude
Le coude (considéré) du vilebrequin est vérifiée :

— A l'effort maximal des gaz de combustion, en effet au moment de I'explosion (PMH),

le piston regoit la pression maximum. Cette pression fait naftre l'effort Fp = — Y pmex 10

normal 2 la manivelle. La valeur Ypma,i est atteinte entre 16 et 18 % de la course du piston
(voir diagramme course du piston) ; :

— A l'effort tangentiel maximal , le maximum de cet effort est atteint a environ 40° aprés le
PMH (voir variation de l'effort tangentiel) ;

— Aux efforts d'inertie (généralement négligeables pour les moteurs qui sont parfaitement
équilibrés).
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d) contrainte

La contrainte de traction dans le noyau de la vis est :

G = (Fb+Fo)/Sb (2.184)

Une fois la contrainte trouvée, vérifier la limite de fatigue de la vis (en traction-
compression) par le diagramme de goodmann.

7.5. Vilebrequin

Le vilebrequin est le dernier €lément de la chafne cinématique qﬁi transforme le
déplacement rectiligne alternatif du piston en un mouvement continu de la manivelle.

En raison des régimes de rotation élevés et des efforts importants auxquels il est soumis,
le vilebrequin doit présenter les caractéristiques suivants :

— une grande rigidité, ainsi qu'une grande résistance aux déformations a la torsion. Ceux-
ci conditionnent les diametres des tourillons et manetons, ainsi que la section des flasques ;
— un usinage précis, car le moindre jeu peut amener 2 une usure rapide et & des vibrations
nuisibles ;

— une grande résistance a 1'usure, ce qui conditionne la largeur des portées des tourilions ;
— une bonne régularité cyclique, ce qui permet d'assurer le confort aux usagers ;

— un équilibrage trés soigné pour éviter les vibrations nuisibles.

7.5.1. Matériaux

Vu les caractéristiques demandées au vilebrequin, les constructeurs utilisent des aciers
spéciaux forgés et traités, tel que :

— Acier au Ni-Cr-Mo de nuance 25 NCD15;
— Acier au Ni-Cr de nuance 35 NC6 ;

— Acier au Cr-Mo de nuance 42 CD4.

Le traitement thermique employé est souvent :

- Trempe a I'huile 4 850 °C
—Revenu 2 625°C.

7.5.2. Dimensions principales du vilebrequin

Comme ceux du piston et bielle, les dimensions du vilebrequin sont données par des
formules expérimentales rapportées au diametre de l'alésage.

7.5.2.1. Vilebrequins de moteurs a essence
a) Maneton :

diameétre : dpn =0,65.D ;

portée: lpm=0,28. D ;

largeur Lm=1lpm+2.1m;

arrondis : rm = (0,03 40,05) . D.
b) Tourillon :

diametre : d;=0,71.D;
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b) Choix du boulon

Les boulons doivent étre de haute résistance et €lastiques, ils peuvent étre choisis en acier
de nuance : 35ND4 (Tr: 850°C, Rv : 200°C) qui donne :

Re = 100 [daN/mm2]
Rr = 160 [daN/mm?2]

Le serrage initial peut conduire a faire travailler les boulons 2 une valeur voisine de
0.9 fois leur limite élastique.

La section totale des boulons de téte de bielle rapportée a la section du maneton, et
d'environ 1/20 dans le cas des moteurs Diesels et 1/15 dans le cas des moteurs a essence.

Lorsque le plan de coupe bielle-chapeau est perpendiculaire & 1'axe de la bielle, la
longueur de la partie active du boulon (lao) est de l'ordre de 1,2 fois le diametre du
maneton. Le choix de la section du boulon Sb permet la détermination de Fa.

Fo+Fb 1(‘5“0“f///////////////////////j; -
\

\ Fo< \

Fo-Fa

N

P 0 // YA

co . 0 - a0 a
/ Allongement

F iw a: allongement du boulon ;
¢ : contraction de l'assemblage

Fig. 2.98 Allongements et contraction

c) Influence de la compression du coussinet dans son logement :

La force de compression Fep est donnée par :

Fcp = E.s. (AL]L) : (2.183)
avec:
E : module d'élasticité du matériau ;
s : section du coussinet ;

AL : longueur du coussinet & comprimer (de l'ordre de 0,01lmm) ;
L : longueur périphérique du coussinet = x . dc.

On majore Fa de la valeur de Fcp et on fixe Fo supérieur & Fa. L'effort support¢ par
chaque boulon sera de :

Fb + Fo
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. Contrainte due 2 la flexion:

v (2.187)
avec : '
M b: le moment de flexion du bras, donnée par :

My, = (R, ) X0
I/v : le module d'inertie qui a pour valeur
[, _bh
Y, = 25"
La fibre la plus chargée du bras est soumise a :

g = Oypt Of

max b
c) Tourillons :

Chaque extrémité du tourillon subit :
- un moment fléchissant Mft tel que ;

Mi, = R, ]| X0
Dont la contrainte de flexion est :

Mf!
Ufl = —--I = O'm

v

Le module d'inertie du tourillon est semblable a celui du maneton, il suffit de remplacer
les diametres : dme par die et dmi par dti.

- un cisaillement de contrainte :

E(dne d)

Les deux contraintes étant rectangulaires, la contrainte maximale est :

[z 2
= V o+ op, (2.188)

B.2. Vérification du coude a l'effort tangentiel maximal

Ort =

O mant

L'effort maximal tangentiel de la bielle se produit 4 environ 40° apres le PMH, il se
décompose dans le repere (O, x1, )71. ,zl)en:
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— Une force radiale — Y ;i portée par la manivelle ;
— Une force tangentielle - X5 .

Chacune de ces forces se traduit dans les paliers adjacents par un couple de réactions
paralleles et équivalentes a celle d'origine, qui sont :

—r
— - RTT = . yl
olyl — o2yl — 2
—
Ri: = Ra = - —=
olx1 = o1 — ""2_'

On ne tiendra pas compte de 1'effort tangentiel T complémentaire, appliqué par le bras
amont, qui est variable avec le nombre et la disposition des cylindres et avec l'ordre
d'allumage.

y Al

Fig. 2.100 Effort tangentiel maximal

L'effort —F 4(0) qui agit sur le maneton, se décompose dans le repere 1i€ a la manivelle en

It

Xi(8) = - XA cosf - YA sinf
Yi(0) = - XA sinf - YA cos
avec:

-FA sin{0 + o)
-FA cos(0 + a)

L

XA et YA les composantes de FA dans le repere fixe (O, ;c;, )75, 2—5) :
Nous rappelons que le couple‘moteur correspondant a chaque cylindre est donné par :
Ci =Xi.R
De méme le couple moteur total (en tenant compte des déphasages entre chaque Xi } est
donné par :
Cm = (SXi).R

Si nous considérons le premier coude du vilebrequin (coté volant), on peut le schématiser
comme Suit :
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CAI

Fig. 2. 101 Efforts sur le coude du vilebrequin

a) Maneton :

Chacun des efforts )_(.1 et ﬁ fait subir au manecton une flexion, l'effort i.l tui fait subir

de plus une torsion (engendrant le couple moteur) et 'effort Y agit sur le maneton
comme un effort tranchant.

— Moment fléchissant dfi & \_f; ;
Miyiray = —Roly- log X1
— Moment fléchissant d 3 X ;.

Mro(UA'l) = _(ROIX' 101)371.

- Moment fléchissant résultant :

- ,\/ , 2 2
Mirian = 'V Mryisany + Migarany

D'oi la contrainte de flexion dans le maneton :

Mg /a1
I
4

avec I/v module d'inertie axiale du maneton.

Of'=

— Moment de torsion di & >_(.1 :

Mx1/a1 == Roix- R)H

La contrainte de torsion dans le maneton est :

M( X1/A1)
e
i
aveclo/v=21/v
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Contrainte due 2 l'effort tranchant :

Y, mf2 2
T = 5 avec: S = z(dem‘dim)

Contrainte due a 'effort tranchant et au moment de torsion *

Gtmaﬁ = G+7

La contrainte résultante idéale d'aprés Poncelet est :

2 2
O g = 0,350+ 0,65 v Of + 40, sS04, (2.189)

b) Bras:

Contrainte dans la section minimale du bras du vilebrequin : On isole le demi-coude qui
semble le plus chargé, et on recherche la section minimale du bras.

y i Cal
Roly , (Al
Rolx section l\ -
Cty 2 Cr
Y1
z |\ X| L

Volant\ g \(12
\ Qo o

x1

Fig.2.102 Effort sur le 1/2 coude du vilebrequin le plus chargé

La section minimale est une surface régiée s'appuyant sur le diametre extérieur du
tourillon, et sur le diametre extéricur du maneton (Fig.2.145).

Pour simplifier la recherche des contraintes dans cette section, nous nous ram&nerons 2
une surface rectangulaire, de méme aire et placée perpendiculairement 4 la manivelle du
coude choisi.

En isolant le bras, on obtient les différents efforts qui agissent sur la section C représentée
sur le schéma ci-dessous.

Mix

| %
Fig. 2,103 Efforts agissant sur la section C du bras
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1 T
Qﬁgﬁfs"&/
=

s \ =)

SN2

= =

[

g_

o

=

:

g

=

g

o

ﬁ F

Fig. 2,104 Section minimale du bras

Les bras subissent des déformations complexes, & savoir :

— Une flexion dans le plan de la manivelle, due & \_’.1 de moment :

Miviiop = Ray. 1 = -Mgy

— Une flexion dans le plan de rotation, due & )Tl de moment :
Mixiic) = Roix: € = =My,
— Une flexion dans le plan de rotation provoqué par le couple résistant :

C,= [Ci-Cpyzl
avec: ~
Ct : le couple moteur ;

CAL1 : le couple du cylindre agissant sur le coude Al.

Le moment fléchissant résultant dans le plan de rotation (suivant z ) sera de :
Mz, = |Mr]+|Ci|

Les deux moments de flexions Mfx et Mfz se trouvant dans deux plans perpendiculaires,
engendrent une flexion déviée dont la contrainte est donnée par :

Mg . M,

%4~ Ix Iz
y

L'axe neutre nn de la section considérée, est caractérisé par ofg = O
soit :
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d'olr :
(P I
fx z
a = arc L —
[g Mfz Ix)
avec :
, _ mp’ etl__bh3
X~ 07 2= 03
"\ ¥
p2
/"
r_ N . o L
z
%a
1 I
P b a

Fig. 2.105 Moments quadratigues de la section minimale du bras

Les fibres les plus tendues et les plus comprimées sont aux niveau de pl et p2, points les
plus éloignés de I'axe neutre.

— Un moment de torsion d0 a l'effort ;I qui & pour valeur :

———

Mixiic) = Roix- 10;1.

La contrainte de torsion dans le bras est donnée par :

_ Mt(leC)
t Io
v
avec le module d'inertie :
o, b
2712 bhVoi+n’

A AT

— Effort normal agissant sur la section C

avec:
2
Fep = MS .0
ol :
MScp : moment statique du contre poids

 : vitesse angulaire du vilebrequin
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La contrainte due 4 'effort normal :

oy = ; : S = bh (section du bras)

La contrainte due a I'effort normal et au moment fléchissant :

Otmax = Ont Opg

Contrainte due 2 'effort tranchant dans [a section C :

RolX

T = S

: S = bh (section du bras)

Contrainte due a l'effort tranchant et au moment de torsion ;

(8] = 0t+‘!§

t max

La contrainte idéale dans le bras est d'aprés Poncelet

2 2
Oyp = 0,35 o; .+ 0,65 Yo, +0 s Oy (2.190)

fmax tmax

¢) Tourillon :

Les tourillons subissent :

— Une flexion due a l'effort radial &_’; , de moment :
Mf(Yl jol) = — (RolY . 1) ;1.

— Une flexion due a l'effort tangentiel )_(.1 _de moment :
Micxtony = = Rox- ) ¥1

d'oi le moment fléchissant résultant :

2 2
Mime = ‘\/Mf(XlIol)'*' Mr1/o

La contrainte donnée par ce moment est :

— Une torsion due au couple moteur, de moment :
I\-A.t = - (Xl . RD H

La contrainte donnée par le moment de torsion est :

Ml
0t=-1-5);
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La contrainte idéale dans la section du tourillon est d'aprés Poncelet :

, 2 2
Oidt - 0,35 Ofmm-i- 0,65 Gfmm"' O't < Gm (2.191)

Le maneton est, par ailleurs l'objet d'efforts d'inertie de deux sortes (fig.2. 106)

Fig 2. 106 Effort d'inertie sur un maneton

— des efforts dinertie alternatifs, exercés par les masses concentrées au pied de bielle :

2
F, = - mRw oSt + (cos 2a)
cosf A

— des efforts centrifuges, exercés par les masses concentrées au maneton :

2
F.= m'o R

La résultante instantanée vaut .

R = YF24+ F24 2F Ficos ¢

et la valeur moyenne :

n

2
R, = R do = R m21+l- +2m'Z+ mm'2+1—
2 3 : 12 7&2

4]

La valeur sous radical est la masse équivalente aux masses d'inertie alternative.

7. §.4. Influence des facteurs de forme

Parmi les facteurs de forme présentant une importance majeure, on note :
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a) Recouvrement maneton-tourillon

Un recouvrement méme faible permet un accroissement substantiel de ia limite
d'endurance a la fatigue du fait de l'abaissement du taux de contrainte provoqué au
raccordement entre flasque et génératrice intérieure du maneton, c'est-a-dire au point A ol
les concentrations de contraintes en extension s'avérent les plus pernicieuses (fig. 2.107).

<« 10 D diamétre maneton

5 ’ S recouvrement maneton-tourillon

2

2 1,0

g

& 0.8 4

g

_ﬁ 0,6 -

g

2 0,4 1

et

g 0 2 L 1 i 1 i [] L i n 1
-0.4 -0,2 0,0 0,2 0.4 0.6

Taux de recouvrement S/D

Fig. 2.107 Influence du recouvrement maneton - tourillon
au point A d'un vilebrequin

Cette disposition est particulierement bénéfique dans les vilebrequins de moteurs diesels
soumis & des efforts de compression €levés (intérét des moteurs a faible rapport
course/alésage). '

b) Congés

Pour éviter toute concentration de contraintes nocives, et donc en particulier, celle
survenant au point A, il faut : .

— adopter un matériau aussi ductile que possible ;

— ménager des congés aussi généreux que possible, dont le rayon soit au moins égal &
0,05 du diameétre du maneton ;

— soigner au maximum |'état de surface du congé ;

- créer dans ce congé des contraintes permanentes de compression (galetage).

7. 5.5. Calcul des efforts sur les paliers du vilebrequin

Lorsqu'il y a plusieurs paliers (plus de deux), les équations de la mécaniques du solide ne
suffisent plus pour permettre la détermination des actions de chacun des paliers.

Cette détermination peut cependant se faire (de maniére approximative) en assimilant le
vilebrequin & une poutre continue reposant sur autant d'appuis que de paliers.

Ces calculs sont tres simplifi€s. On recherche uniquement un ordre de grandeur des
efforts sur les paliers pour définir le systtme de lubrification des tourillons, et estimer les
contraintes des coudes du vilebrequin.

Les efforts agissants sur le vilebrequin (au niveau des manetons), peuvent étre concentrés
au milieu du tourillon (moteurs en lignes, ou moteurs articulés bielle-biellette), ils peuvent
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étre concentrés en 2 points du maneton (moteurs en V bielles accolées), ou concentrés en
3 points (moteurs en V bielle-bielle 4 fourche).

Le principe de calcul reste identique pour les trois cas. On a selon le cas considéré un,
deux, ou trois efforts entre chaque appuis (palier).

Nous prendrons dans notre exemple le calcul d'un moteur en V bielles accolées (deux
efforts entre chaque appuis). Le programme calcul les réactions aux appuis, pour un ou
deux efforts entre chaque appuis.

On prendra le vilebrequin dans une position donnée par rapport au cycle. Le programme
calcul les efforts et les couples sur chaque maneton pour cetie position précise.

Ordre d'allumage du moteur V8
1-8-6-5-7-3-4-2

Fig. 2.108 Efforts sur le vilebrequin d'un moteur en 'V 8 cylindres

Nous modelerons le vilebrequin par une poutre de section constante reposant sur appuis
Al, ..., AS et soumise a 8 efforts (2 efforts entre chaque appuis) Fl, ... , F8, se
décomposant en Xi, Yi.

Y8

M x1
Fig. 2.09 Modéle du vilebrequin

Le probléeme réside donc dans le calcu! des réactions aux appuis dans deux plans x et y.
On obtient un ordre de grandeur des efforts sur chaque palier. 11 faudrait faire ce calcul
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pour plusieurs positions du vilebrequin (tous les 10 ou 20°), afin d'obtenir une valeur
moyenne beaucoup plus précise. ,

Le principe de Clapeyron nous permet de calculer les réactions aux appuis, connaissant
les moments de flexion et les efforts tranchants aux appuis.

A. Calcul des réactions dans le plan x1z1

X1 X5 X2 X6 X3 X7 X4 X8

[ 17 07

o1 , o2 o3 o4
c a
b

A.l. Moments fléchissant aux appuis :

Les efforts sont répartis sur la poutre, suivant l'ordre d'allumage. Soit Mgyj le moment
fléchissant dans la poutre au niveau du palier oi, on a donc :

Mol = 0 et Mos = 0

Les inconnus sont : Mo2, Mo3 et Mo4. On peut établir le systéme d'équations suivant :
4b. Mu+b. Mg = —K(X;+ X)) -L{X 5+ X¢)
b. Mp+4b. Mg+b. My = =KX+ X3)- L{Xe+ X7

avec :

2 2
K = a(bzb—a) et L = c(bzb—c)

Donc nous obtenons un systéme de la forme :
[A1.X) = 8]

dont les inconnus sont les moments d'od :

4 b 0 [M&] [K(X1+X3+L{X5+Xd
M03 = -
My

b 4b b K(Xz'f‘Xi + L{XG"‘X'»
0 b 4b KX3+ X4 + LX7+ X4

A.2. Les efforts tranchants aux appuis :

Prenons Tid I'effort tranchant a droite de l'appuis i et Tig I'effort tranchant & gauche de
I'appuis i, nous obtenons :
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Torq = X1§+ X5§+ 'r‘ioz
Toag = -Xlg—xsga, _hiﬁ
Tog= X2§+ X6%+ ML;EA_EZ
Tag = "ng--X6§+ &%Mﬂ
Tad= X3§+ X7%+ ﬂoj_;ﬂg
Toag = —X3%_x7§+ yﬁ%ﬁg
Toa= X4-§~+ Xs%—%"i

Mgs

a C
Tosg = ~Xap = Xs 5~ 5

A partir de ces efforts tranchants et des moments fléchissants, on peut calculer les

réactions aux appuis.

C a My

RXI = T01d= XI-E'!' XSF+T
C a Mg-2Mg,
sz = Tlﬁd _T02g = ‘X2+ XS)F+'X1+ X6)E+—-_b 2

My-2Mg+M
R}G: T03d-T03g= (X3+X6)§+(X2+X7)%+ o b03 a2

Mg-2M

M
C a ol
RXS = -T Sg= x8_+xi"'+_

Le calcul des réactions Ry; dans le plan y1z1 se fait de la méme maniére que celui de Ry;

dans le plan x1z1, il suffit de remplacer les Xi par les Yi dans les équations.
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8. VIBRATIONS DE TORSION

Un grand nombre d'ensembles mécaniques comportent des lignes d'arbres de commande ou
de transmission de puissance, souvent de formes comphquées. Dans les moteurs &
combustion interne, le vilebrequin avec ses €léments additionnels rentre dans cette catégorie.

La complexité de cette pitce et I'importance de son rble dans le moteur impose pour son étude
que 1'on tient compte de deux points; celui de 1'équilibrage et celui du dimensionnement.

Le premier est résolu par I'utilisation de contrepoids, calculés puis remodelés aprés essais. Le
second point est beaucoup plus délicat, car les sollicitations sont de divers ordres,
principalement : torsion, flexion, et pression superficielles dues aux chocs des tétes de
bielles. ces sollicitations sont d'autant plus difficiles 2 établir qu'elles sont cycliques et
dépendent du régime moteur et du couple résistant.

Pour I'étude des vibrations de torsion nous pouvons considérer que cette ligne d'arbre
(vilebrequin et ses €léments additionnels) est assimilable & un systéme vibrant a n degrés de
libert¢ et ayant des fréquences de résonance pour lesquelles les amplitudes de vibration
deviennent trés importantes.

Le probleme est de déterminer les caractéristiques des mouvements vibratoires de cette ligne
d'arbre.

Le vilebrequin (d'un moteur & combustion interne) avec ses manivelles, bielles, pistons et
volant étant une pigce trop compliquée pour en déterminer exactement les caractéristiques
vibratoires. Nous devrons donc , pour les modéliser, simplifier le systéme , en remplagant
les différents ensembles par des disques équivalents reliés par un arbre rectiligne ayant la
méme flexibilité  la torsion. C'est ]'élaboration d'un modéle susceptible de rendre compte
des phénoménes vibratoires importants.

Organigramme du module VIBRAT

Plan de l'installation

L
Modgle ol schéma équivalent

.
Calcul des pulsations propres Vibrations forcées

Y
Calcul des déformées modales

L
Bilan des excitations

oui
. ” . 1tesses
; C * .
ltesses critiques alcul d'importance angereus
non
non

Fin
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Développement du module : vibrations forcées

Amplitude d'oscillation des disques Couple moteur

L
Amplitude du couple oscillatoire
des disques

Modele

A
Amplitude de la deformation des
troncons d'arbres entre disques

s

Amplitude du couple oscillatoire
entre les disques

l

Modif. ordre d'allumage

Modif. forme du vilebrequin

L7

Rajout damper

Fin

Etapes & suivre pour le calcul des vibrations de torsion (VIBRAT)

A partir du schéma d'installation du systéme considéré, on établit le modele selon les regles et
les hypotheses que nous définissons plus loin. Le modgle nous permet la mise en équation de
notre systéme. La premidre étape de calcul que nous rencontrons dans Vibrat sont les
pulsations propres relatives au modele choisi, accompagnées des déformées modales
(amplitudes relatives des différents disques). Ces calculs étant fait on passe au bilan des
excitations, ce qui nous permet en fonction des excitations mises en jeux de déterminer les
vitesses critiques (£2c) dans la plage de fonctionnement de l'installation. Deux cas peuvent se
présenter :

1- Pas de vitesses critiques : les calculs s'arrétent donc aux vibrations libres, il n'y a pas lieu
de faire les calculs des vibrations forcées ;

211 y a existence de vitesses critiques : dans ce cas, il faut vérifier si ces vitesses critiques,
sont dangereuses, et ceci a I'aide du calcul d'importance. Deux cas se présentent de nouveaux

a) Pas de vitesses dangereuses : on revient au premier cas (vibrations libres seulement) ;

b) Existence de vitesses dangereuses dans la plage de fonctionnement : d'oll calcul des
vibrations forcées. :

Dans le calcul des vibrations forcées, il est recommandé de sélectionner les vitesses

dangereuscs et les harmoniques en fonction de leur importance, afin de diminuer le temps de
calcul et la quantité des résultats. Dans cette partie on calculera successivement :

196 P /2 :Chapitre 8




AIDE A LA CONCEFPTION DES MOTEURS

— Les amplitudes d'oscillation des disques ;

— Les amplitudes des couples oscillatoire des disques ;

— Les amplitudes de la déformation des trongons d'arbre entre disques ;
— Les amplitudes du couple oscillatoire entre disques.

* Si les différentes amplitudes sont acceptables, le systéme peut fonctionner sans danger de
destruction.

* Si les amplitudes ne sont pas acceptables, on peut agir sur le systeme de différentes facons,
afin de diminuer les amplitudes d'oscillation de torsion :

b1) Modifier l'ordre d'allumage du moteur (cas d'un moteur), ce qui agit sur le couple
d'excitation et donc sur la réponse du systéme ;

b2) On apporte des modifications a la ligne d'arbre (changement des rigidités torsionnelles ki
et sur les moments d'inerties des disques Ii), soit pour rejeter les vitesses dangereuses en
dehors des points de fonctionnement, soit pour diminuer les amplitudes des oscillations de
torsion |

b3) Monter a I'une des extrémités libre de la ligne d'arbres, un ou plusieurs amortisseurs de
torsion.

Remarque : Les points bl et b2, peuvent étre traités au niveau des vibrations libres.
8.1. Modélisation de la ligne d'arbre d'un moteur & combustion interne
8.1.1. Caractéristiques du modéle

La complexité d'une ligne d'arbres conduit  substituer 2 la réalité, des modeles auxquels
s'appliquent les lois de la physique

Nous nous limiterons a la caractérisation des modeles traduisant les n premigres fréquences
naturelles de torsion et les amplitudes des oscillations forcées. Les éléments de ces modeles
doivent satisfaire a des régles bien connues : Proportionnalité entre éléments et déformations,
conservation des masses, pour que les lois de la mécanique leur soient applicables et que la
résolution numérique des équations conduise a l'utilisation de schémas mathématiques
classiques. Ces modeles représentent une distribution de paramétres et de degrés de liberé
qui dépend de l'expérimentation.

La partie axiale (axe du vilebrequin)} de la ligne d'arbre considérée comme un milieu continu
déformable est remplacée par un nombre fini de trongons chacun d'eux est représenté par un
disque d'épaisseur nulle et par un ressort de torsion sans masse.

Le disque dont le moment d'inertie par rapport a l'axe de rotation est identique a celui du
trongon réel, prend en compte la cinétique de la portion de la ligne d'arbre considérée

Le ressort de torsion assure la continuité entre deux disques consécutifs, sa raideur est égale
a celle de la partie de la ligne d'arbre représentée.

Chaque coude est représenté par deux disques de moment d'inertie I o/ situes a une distance
1 et/ des extrémités (avec 1 et/2 longueur équivalente d'un demi-tourillon) auquel on ajoute un
disque de moment d'inertie qu dans le plan de 1'équipage mobile (piston + segments + axe
piston + bielle).
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Nous considérons qu'il n'y a pas de couplage entre les vibrations de torsion et les vibrations
axiales ou transversales de la ligne d'arbre. En outre nous supposons que la bielle et le piston
sont indéformables sous l'action des forces extérieures qu'ils subissent. La vitesse de
rotation moyenne du moteur est constante, le cycle thermodynamique suivi par les gaz de
combustion est stabilisé et identique pour chaque cylindre.

8.1.2. Identification des paramétres du modéle
8.1.2.1. Raideurs des ressorts de torsion

La forme géométrique et le comportement mécanigue du trongon réel considéré conditionnent
la maniére d'évatuer la raideur constante du ressort de torsion représentatif. On distingue :

- Forme géométnique simple et comportement élastique : les résultats élastiques de résistante
des matériaux sont utilisés.

- Forme géométrique complexe et comportement élastique : dans le cas des trongons
représentant le vilebrequin, sont utilisées les formules empiriques ou la méthode de
BICERA.

- Forme géométrique complexe et comportement non €lastique : cas des accouplements ; la
raideur moyenne (ou couple moyen transmis) est prise en compte, sa mesure expérimentale
est faite a partir d'essais statiques.

8.1.2.2. Amortissements

Les couples d'amortissement agissent a divers endroits de la ligne d'arbres. Pour la
modélisation nous considérons deux types d'amortissement :

A. Amortissements externes

Ce sont ceux qui agissent du milieu extérieur sur la ligne d'arbre (eau sur une hélice, huile
dans un palier, frottements piston-cylindre, ...).

a) Hypothése :

Nous ne tenons compte que des amortissements de type visqueux qui présentent la majorité
des phénomenes d'amortissement. De plus, nous considérons les coefficients
d'amortissement comme constants.

do
Ca = E-d—t“

avec:
C, : couple d'amortissement ;

E : coefficient d'amortissement
6 : position angulaire du systeme considéré.
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Fig. 2.110 Schématisation du coefficient d'amortissement externe
b) Valeurs du coefficient d'amortissement
Méthode expérimentale
Pour un systéme quelconque, effectuons l'essai suivant : On lance le syst¢me & une vitesse

wo et on le laisse s'amortir en l'absence de couples excitateurs et de couples moteurs. On
reléve la courbe w = f(t) .

wo

._._..._.._’t

Fig. 2.111 Amortissement du systéme en l'absence des couples excitateur et moteur

Le théoréme de la dynamique nous permet d'écrire

do _
Idt Ew

avec Ew le couple d'amortissement et w = dB/dt : l'excitation
Intégrons cette relation entre deux points de la courbe :

I— = Edt
w

@,
Ilog— = E[t,~1y]
@,
d'ol :
I )

E = log —_
(t ut;i (2.192
2 W, )

L'inertie étant connue on peut déterminer facilement E autour d'une vitesse de rotation
moyenne
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B. Amortissement interne

Ce sont ceux qui agissent entre deux disques de la ligne modélisée (cycles d’hysténsis dans
le matériau, huile dans un amortisseur de vibration a huile).

a) Hypotheése :

Nous ne tiendrons compte que des amortissements de type visqueux et nous supposerons
que les couples crées par ces amortissements varient linéairement avec la différence de vitesse
entre les deux disques considérés

Ii Ii+l

Fig. 2.112 Schématisation du coefficient d'amortissement interne

C. =L dei+1_d_9i
a” dt dt

avec :
C, : couple d'amortissement ;

L : coefficient d'amortissement interne ;
0i+1: position angulaire du disque i+1 ;
0i : position angulaire du disque i.

b) Valeurs du coefficient d'amortissement

Méthode expérimentale

On écarte le systéme de sa position d'équilibre et on le laisse osciller. L étant déja déterminé
par l'essai précédent. Cet essai est réalisé pour chague systeme.

LA A AP Y]

Nous pouvons écrire 'équation du systeme :

42
d"e de
_Ef"+(E+L)F+ kb = 0
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On pose la solution de la forme :

rt
8 =-¢C

En général, les systemes étudiés donne un mouvement pseudo-périodique c'est 2 dire :

L+EY 4k
. ( i )2 i <0
d'ol! la solution :

{LEY
6 =0, €\ 1/ cosmt

avec:
8, : I'amplitude initiale et w la pulsation

04
9,

2]

Fig. 2.13 Forme de l'élongation angulaire

1+E

1 -ty

Pourt=tjetcosmtj =1=>8, = 6_€ (

1+E t
T

Pourt=t2etcosaop=1=0, = 6,

Ce qui nous permet d'écrire :

E+L

(5)_1 ) e( fta= 1ty

9,

d'ot :
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8, (2.193)

L=1]-——2_E
(t2-t)

Cet essai servira 2 déterminer dans quelles limites on peut considérer le coefficient
d’'amortissement comme constant. Il faut noter qu'il existe des formules empiriques
permettant le calcul du coefficient d'amortissement interne [ Hand book on torsional
vibration]

8.1.3. Limites du meodele utilisé
-a) Liaisons mécaniques

Les liaisons réelles ne sont pas parfaites, en particulier, le mouvement relatif entre le maneton
et la téte de bielle, qui induit une dissipation d'énergie dfie 4 la viscosité de I'huile formant le
film hydrodynamique.

En I'état actuel des connaissances, la prise en compte quantitative de ces phénomenes est
nouvelle, et les recherches dans ce domaine mettent I'accent sur la mise en évidence des
facteurs d'amortissement.

b) Raideurs des ressorts de torsion

Lorsque la valeur variable des raideurs de certains trongons réels est remplacée par une valeur
constante, définie quand seul le couple moyen est transmis, peut induire des erreurs sur les
pulsations propres associées au modele linéaire, par rapport au comportement vibratoire réel
de la ligne d'arbre. Dans de tel cas on fait appel & des méthodes permettant d'identifier
expérimentalement le phénoméne non lin€aire. Ces méthodes sont généralement longues et ne
sont pas encore éprouvées. '

¢) Coefficients d'amortissement

Lorsque la ligne d'arbre posséde un amortisseur de vibration de torsion, I'amortissement
équivalent (pris constant) du damper, qui est pris en compte dans le modele, n'est pas
constant en réalité. Il s'en suit que les amplitudes de vibrations calculées & la résonance
peuvent ne pas concordés avec les résultats expérimentaux.

8.1.4. Adaptation de la ligne d'arbres

La connaissance des pulsations propres et des sources d'excitations possibles permet de
définir, si elles existent, les vitesses dangereuses dans la plage de fonctionnement de
I'installation.

Lorsque une ou plusieurs vitesses dangereuses appartiennent 2 la plage de fonctionnement il
est nécessaire d'apporter des modifications a la ligne d'arbres pour rejeter les vitesses
dangereuses en dehors de la plage d'utilisation.

Les modifications d'une ligne d'arbres porte dans la plus part des cas sur les rigidités
torsionnelles de certains éléments et sur les moments d'inertie des disques. Lorsque ces
modifications ne sont pas suffisantes compte tenu des limites technologiques, pour éliminer
les vitesses dangereuses de la plage de fonctionnement il est alors nécessaire de faire une
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étude des vibrations forcées, en prenant en considération les amortissements internes ou
externes.

Une étude sur les importances des harmoniques permet de sélectionner les harmoniques
véritablement dangereux, et limitent les calculs en vibration forcées 4 ceux-ci.

Ainsi, on peut déterminer les contraintes dlies aux oscillations de torsion en tout point de la
ligne d'arbres. Lorsque les contraintes en certains points, dépassent ia limite autorisée, il est
nécessaire de monter, & une extrémité libre de la ligne d'arbre, un ou plusieurs amortisseurs
de torsion.

8.1.4.1. Influence de la rigidité torsionnelle sur les pulsations propres

La modification de la rigidité torsionnelle d'un trongon n'a d'influence notable sur les
pulsations propres que lorsque ce trongon est le siege d'un noeud de vibration. Il est donc
inutile de modifier la rigidité€ torsionnelle des autres trongons pour déplacer la vitesse
dangereuse.

Pour les premiers modes, les noeuds de vibration sont situés pres des disques a grand
moment d'inertie ou dans les trongons de faible rigidité torsionnelle. Or généralement, prés
des disques de grandes inerties (volant), sont montés les accouplements élastiques de liaison.
Les noeud de vibration sont donc presque toujours localisés dans les accouplements. 11 est
possible, en modifiant les rigidités de l'accouplement, de changer la pulsation propre de la
ligne d'arbre. Clest évidement, de par sa simplicité, la premiére opération a envisager.

Si cette modification n'est pas suffisante pour écarter tout danger , on agira sur les inerties
car toute modification sur les autres rigidités est pratiquement sans influence.

Pour faciliter le choix de la rigidité torsionnelle de Faccouplement, il est & noter que pour le
premier mode, la pulsation propre varie sensiblement comme la racine carrée de la rigidité
torsionnelle du trongon situ¢ au noeud de vibration c'est a dir :

Au premier mode il n'y a qu'un nceud de vibration. Les deux parties de la ligne d'arbre

situées de part et d'autre du nceud semblent Etre rigides. On peut donc ramener le modélé de
la ligne d'arbre a un modé€l€ a deux disques et un ressort.

k I I1 = 3 I agauche dunceud

I I2 = 3 I adroite du nceud

k = raideur du ressort ou se
trouve le nceud

11 12

K, +15)
w, = —
1A T,

Par exemple si I'on veut diminuer 1, il suffit de réduire k.
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8.1.4.2. Influence du moment d'inertie éur les pulsation propres

11 faut noter qu'une modification modérée du moment d'inertie des disques situés de part et
d'autre du noeud de vibration a trés peu d'influence sur la pulsation propre. En revanche tout
changement dans l'inertie du disque le plus éloigné du noeud de vibration entraine-une
modification notable de la pulsation propre.

D'une fagon générale on évite, pour le premier mode, que le noeud de vibration soit dans le
vilebrequin et I'on choisit I'inertie du volant, voir la raideur de 1'accouplement pour que le
noeud soit dans l'accouplement.

Dans la mesure odl I'on n'a pas besoin de mettre sur le vilebrequin un volant de régulation on
peut minimiser ce volant, & condition de placer un accouplement a fort taux d'amortissement
(accouplement caoutchouc ou geislinguer) pour limiter les oscillations de torsion.

8.1.4.3. Amortisseur de vibration de torsion

Lorsque les deux points précédents (8.1.4.1 et 8.1.4.2) ne donnent pas satisfaction, on peut
monter sur la ligne d'arbre un amortisseur de torsion. Il est d'autant plus efficace que sa
position est éloignée du noeud car son oscillation et par la suite son amortissement, sont
importants.

L'étude en vibration forcée de la ligne d'arbres, qui prend en compte les amortissements,
permettra de vérifier que l'amortisseur choisi est bien adapté au travail qui lui est demandé.

Dans les systémes mécaniques rotatifs, au mouvement de rotation de chaque élément du
systéme se superposent des oscillations de torsion. Rechercher des solutions réduisant les
amplitudes angulaires qu'elles provoquent, demeure un probleéme fondamental de la.
construction mécanique.

Ainsi, lors d'une rencontre en sympathie d'une fréquence d'excitation égale a 1'une des
fréquences propres des systémes mécaniques rotatifs, ces derniers entrent en résonance.

Lorsque le spectre des résonances des systémes en question ne peut &tre placé hors de leur
régime de fonctionnement par le choix adéquat de |'élasticité et des masses, des dispositifs
doivent &étre utilisés pour limiter les amplitudes des vibrations de torsion & des valeurs
acceptables.

Ces dispositifs spécialement introduit dans le systéme vibratoire pour augmenter
artificiellement les frottements externes portent le nom d'amortisseurs.

a) Amortissement par frottement a sec

L'amortisseur qui fut le plus couramment employé est l'amortisseur & friction du type
Lanchester : des surfaces frotient 1'une sur l'autre sans lubrifiant. I1 se compose d'un volant
composé de 2 disques (a) monté fou en bout d'arbre et entrainé par friction réglable
(fig.2.114a). Le moyeu (b} (lié rigidement au vilebrequin) porte des patins de frein (c),
contre lesquels on peut serrer les disques (a) en vissant les écrous de serrage des ressorts (d).

Quand le moyeu entre en vibration, ses accélérations angulaires provoguent un glissement
relatif du volant, et le frottement qui en résulte amortit 'amplitude des oscillations. A ce
moment d'ailleurs le volant cessant d'étre solidaire de l'arbre, les caractéristiques qui avaient
permis l'amorgage des vibrations sont modifiées et la résonance cesse. Pour qu'il y ait
glissement relatif des piéces (b) et (a) donc dissipation d'énergie par frottement, le couple dil
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aux inerties des masses en vibration doit &tre supérieur au couple de frottement obtenu par
réglage de la tension des ressorts.

Ces amortisseurs n'ont pas uniquement un effet sur des oscillations d'amplitudes notables,
ils présentent aussi l'avantage d'étre apériodiques et donc d'amortir toutes les vibrations de
torsion quelle que soit leur fréquence.

Ressorts (d) Volaht a)

's\\‘&\\\\\\ﬁ
LA
P e e B A 2 W

: N
lf)r?gt?ige(c) %\.4 AT%
-:";:"%l%_ Moyeu (b)
P

SN // R

Fig. 2.114a Amortisseur par frottement a sec

Vitesse

Fig. 2.114b Variation de la vilesse en fonction du temps

En dépit de sa simplicité, l'analyse mathématique de son comportement est plutdt compliqué.
On peut mieux se rendre compte par le dessin de la figure 2.114b, de la maniére dont est
amortie une vibration par frottement & sec. Nous supposons que l'arbre oscille autour de sa
vitesse angulaire moyenne. Le couple de friction Cf est supposé constant pendant ie
glissement. L'accélération des disques représentée par la pente de la courbe de vitesse sera
donc constante et égale 4 Cf /1 , ol | est le moment d'inertie des disques. La vitesse sera
donc représentée par des lignes droites. La vitesse des disques aura tendance a augmenter
tant que la vitesse de l'arbre est plus €levée que celle des disques et & diminuer quand la
vitesse de 'arbre devient inférieure a celle des disques. L'énergie transformée en chaleur est :

w=[cfde = cffm'dt

Avec: o' la vitesse relative

Cette énergie est donc égale au produit du couple Cf etdela surface hachurée de la figure
2.114b. Cette surface dépend de la valeur de Cf. On peut choisir un couple optimum donnant
une énergie dissipée maximale.
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b) Amortisseur élastique

I;Ious présentons fig. 2.115 un amortisseur élastique (damper ), dont le modéle est donné€ ci-
essus,

Volant (12)
Moveu (11)

Eléments
elastique (C)

Fig. 2.115 Amortisseur élastique

I'n I n+l
Kn-1
— —
Ln-l L
On On+l
Modéle de l'amortisseur élastique

Il comporte un rappel élastique entre le volant 12 (élément d'inertie) et le moyeu 17 lié

rigidement au vilebrequin. Des vibrations se transmettent du vilebrequin au volant par
l'intermédiaire de I'élément élastique (c). Grice a l'hystérésis de 1'élément élastique,
l'amortissement se fait avec dissipation d'énergie. Une partie de |'énergie vibratoire se
transforme en chaleur.

Il s'agit d'un systeéme a un degré de liberté classique dont la fréquence propre est fonction de
l'inertie du volant et de la raideur en cisaillement du matériau élastique de liaison. Ce
mécanisme ajoute en fait une inertic liée par une raideur 2 la poulie du vilebrequin, c'est dire
qu'il ajoute un degré de liberté a la ligne d'arbre et, par conséquent, modifie le comportement
vibratoire du systéme global. C'est en 1958 qu'apparait en Europe le damper caoutchouc non
adhésif (I'élément élastique est un anneau maintenu en place par compression entre le moyeu
et le volant), une compression suffisante évite le glissement et de plus, la pré-compression
améliore les qualités d'amortissement du caoutchouc travaillant au ¢isaillement .

¢) Amortisseur a frottement visqueux

Il se compose d'un volant A (anneau d'inertie) pouvant tourner librement autour du moyeu a
Tintérieur d' un carter }éger fixé au moyeu B. Le jeu entre le volant et le carter est trés faible,
et fixé avec une grande précision; I'espace libre ainsi crée est complétement rempli du produit
visqueux utilisé. Ce produit peut &tre un silicone dont la viscosité est non seulement élevée
mais aussi constante en fonction de la température.
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Volant d'inertie A

Trou de

{remplissage /
2 — 02 a 03

Fig. 2.116 Amortissement visqueux

In I n+l

Modéle de l'amortisseur a frottement visqueux

En raison de son inertie, le volant a tendance a conserver un mouvement de rotation uniforme
alors que le carter suit les oscillations du vilebrequin. Le mouvement relatif absorbe un travail
de cisaillement du fluide qui se traduit par un dégagement de chaleur et s'oppose & de fortes
amplitudes du moyeu.

cl) Dimensions

Le choix des dimensions est un compromis entre plusieurs parameétres, on recherche en

particulier :

- Un damper de petites dimensions car on est souvent limité par l'encombrement ;

- Un volant ayant une grande inertie (en agissant sur la densité du matériau le constituant cu
ses dimensions) ;

- Une surface d'échange avec l'extérieur suffisante ;

- Un fluide ayant un taux de cisaillement le plus faible ;

- Un carter offrant une bonne tenue mécanique 2 la pression interne. Les contraintes dans le
carter étant proportionnelle au carré de la vitesse de rotation ; KER WILSON préconisc de
limiter la vitesse périphérique a 30 m/s pour les carters en fonte et 4 60 [m/s] pour les carters
en acier ;

- Une température contrdlée : BICERA et KER WILSON proposent de ne jamais dépasser
90°C en utilisation continue. Quant au flux thermique, BICERA et PERVY CHIN conseillent
de ne pas dépasser 6000 [W/m2].
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c2) Méthode de détermination des amortisseurs.a.frottement visquenx

Pour estimer le travail par cycle de vibration effectué par le damper DEN HARTOG propose:

. -
2| C
2 2 va

C

[,w

y h
N

"1 L

Tel que : 8.=86.- 0,

Avec: 8, : le déplacement angulaire du volant , 8. le déplacement angulaire du carter ;
I, :Tinertie du volant et C le coefficient d'amortissement visqueux.

La fraction du second membre atteint sa valeur maximum pour : C / I, w=1, c'estle critere
proposé par DEN HARTOG pour calculer le coefficient d'amortissement C qui assurera une
dissipation d'énergie maximum.

Dans le cas ol l'amortissement est maximum , on obtient une inertie effective du damper
€gale a celle du carter majorée de la moitié du celle du volant .

Cette méthode permet un dimensionnement des différents organes sans toutefois donner
d'indications sur le choix de 1'huile et des jeux qui permettront d'obtenir le coefficient
d'amortissement calculé.

DEN HARTOG considére I'étude du damper isolé sans faire intervenir les autres organes de
la ligne d'arbre.

Les auteurs PERVY SHIN et MAUMOV montrent que les valeurs du coefficient visqueux ne
dépendent pas uniquement de I, comme le préconise DEN HARTOG. Leur étude permet de
calculer la viscosité initiale 2 donner au silicone pour obtenir I'amortissement maximum en
tenant compte du cisaillement du fluide et du dimensionnement général du damper.

Ce type d'amortisseur est utilisé Ie plus souvent sur des moteurs Diesel de petite et moyenne
puissance, lorsque les vibrations n'autorisent plus 'emploi des amortisseurs élastiques mais
ne nécessitent pas encore celui des amortisseurs 2 ressorts.

d) Amortisseurs dynamiques (ou amortisseur pendulaire accordé)

Ces amortisseurs n'on pas uniquement un effet sur des oscillations d'amplitudes notables, ils
présentent aussi l'avantage d'étre accordés sur un harmonique pour toutes les vitesses de

rotation. [79].

Les axes de l'amortisseur (fig. 2.117b) ont un diamatre d, inférieur aux alésages de
diametres dl‘ I1 est possible ainsi, de faire r = dl - d2 trés faible, tout en conservant une
grande masse.
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Une masse pendulaire m concentrée en B est articulée en A 4 I'extrémité libre du vilebrequin a
une distance OA = R de l'axe de rotation. Quand le point A lié rigidement au vilebrequin
prend une accélération angulaire, la masse m par son inertie retarde ou avance, ce qui crée un
rappel du point A (fig. 2.117a)

Fig. 2.117a Modéle du pendule simple entrainé en rotation.

5
B oy

$d2

Fig. 2.117b Amortisseur dynamique

Ce dispositif agit comme une masse infinie pour 'harmonique sur lequel il est accordé,
provoquant ainsi 1'apparition d'un noeud 4 son point d'application.

On démontre que le pendule est complétement équivalent, pour de petites oscillations, & un
volant de moment d'inertie qu tel que :

[ = m.(R+L)2
eq — 1__11 2
g4

Avec : q l'ordre de 1'harmonique et L la longueur du pendule.

Le numérateur de cette expression est le moment d'inertic du pendule quand il est fixé a un
arbre le dénominateur est un coefficient numérique. Par conséquent un pendule accordé

tel que q2 = R/L est équivalent &2 un moment d'inertie infini, on dit que le pendule est
accordé pour 'harmonique q. Un pendule ayant q2 < R/L, correspond a une inertie positive,
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tandis qu'un pendule qui a q2 > R/L se comporte comme s'il avait un moment d'inertie
négatif. La forme relative  I'accord q2 = R/L, peut conduire 2 des difficultés de réalisation.

8.2. Exemple d'application de ligne d'arbres
8.2.1. Description de I'installation

IL s'agit de l'installation sur banc d'essai d'un moteur Diesel quatre temps en ligne.figure
2.118. La liaison entre le moteur et le frein est assurée par un accouplement élastique (A).

Nous avons retenu le modéle a 1 disques par coude du vilebrequin (la bielle et le piston y

sont rattaché€s a chaque coude), les disques 1, 2, et 3 représentent le frein ; le disque 4 Ie
volant moteur et le disque 9 représente la poulie avec 'amortisseur.

T T schéma de l'installation
|
= =

modéle

kg [ 7 6|5|4|3 2 fk1
FrTi

Io 54 3 211_

P poulic ; A:accouplement. ; F: frein

Fig. 2.118 Schéma et modéle du banc d'essai moteur

Caractéristiques du moteur F4L9]2 :

Vilebrequin maillé a plat ;

Ordre d'allumage : 1-3-4-2.

Vitesse de rotation du moteur [tr/mn] : Nmax = 2800
Nmin = 1500

Moment d'inertie de la bielle par rapport 4 son centre de gravité [kg m2] : Igz = 0,0207

Masse bielle [kg] : mb=1,7

masse piston [kg] : mp = 1,685

Entraxe bielle [mm] : L =210

Rayon manivelle [mm)] : R=60

Position du centre de gravité de la bielle par rapport au pied de bielle [mm] Lb = 140
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N° volant |Inertie ]| {Nms2] | N°arbre |Régidité k [Nm/rd]

1 0,98 E-2 1 0,285 E6

2 0.14 2 0,285 E6

3 0,1725E-1 3 021 B4

- 0, 5525 4 0,1 632 676 E7
5 0,21 985E-1

6 0,21 985 E-1 5 0,145 057 E7

7 0,21 985E-1 6 0,101 932 E7
8 0,21 985E-1 7 0,145 057 E7

9 0,93 E-1 8 0,348 665 E6

Tableau 1. Inerties el rigidités torsionnelles de la ligne d'arbre
du modélé de la fig. 2.118

P [bar]

2]
=]

Pressiondes gaz dans les eylindres
du motewr F4L 912
b
S

T / Teta [°]
0 e

0 180 360 540 720

Fig. 2.119 Pression des gaz dans les cylindres du moteur F41.912

8.3. Calcul en vibration libre

On recherche les pulsations naturelles (propres) de vibration permettant de déduire les
fréquences de rotation critiques pour un mode donné, ainsi que les amplitudes relatives de
torsion {déformées modales) des n disques pour les @ modes du modele de la figure 2.118.

8.3.1. Hypothéses

- Le systeme obéit a la loi de Hooke (les déplacements sont proporuonnels aux efforts) ;
- Seules les déformations de torsion sont prises en compite ;

- Le systéme est conservatif ;

- I.'axe de rotation est un axe du référentiel fixe ;

- Les centres de gravité des disques appartiennent a l'axe de rotation |
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- L'axe de rotation est I'axe principal d'inertie ;

- Les paliers seront considérés comme des liaisons de types rotoide (pivot), ou verrou (pivot
glissant) parfaites ; les moments des actions mécaniques des paliers sur }'arbre ont une
composante nulle sur l'axe de rotation.

8.3.2. Fréquences propres

Le moteur étant assimilé & un ensemble de disques (fig. 2.118), joue le réle d'un ressort de
torsion de raideur k et dont la rotation relative des disques vaut ; 8i — 6i-1.

- Force vive du systéme :

2T = > ;. 6 (2.194)
- Fonction de force : = )
i=n-
U= - %-(91—92)2" Z 'lé—i(ei_eiﬂ)z—knz_l(en-l—eﬂ)z (2.195)
- Equations de Lagrange : "~
d|9T}| T oU '
S lia}_gé.‘_ = :3_9;— (2.196)

Nous déduisons le systeme différentiel du second ordre, & coefficients constants sans
second membre:

I]Bl'l' k]_el"klez = 0

8.k 8. : 30.-k.0. . =0
119, kl—191—1+(kl—1+k‘)’el 1Y 141 Vl e [2, n- 1] (2197)

----------------------------------------------------

Le syst¢me différentiel (2.197) peut se mettre sous la forme matricielle suivante:
[m(6)+ (16} = 0 (2.198)

Avec [I] matrice carré des inerties:
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{k] matrice carrée des rigidités:

kl _kl 0
—kl k1+‘ k2 "’kz
—k2 k2+k3 '—k3
k] =
0
Ko kg
0, (01\
et ® =] , (8) =

3 i,

Les déformations étant proportionnelles aux efforts, la solution de cette équation matricielle
est de la forme:

() = (A) sin (et + @) (2.199)
avec
a4
(A) =
aﬂ

En effet, pour un mode donné tous les disques vibrent en phase et & la méme pulsation. En
reportant cette solution dans 1'équation matncielle, nous obtenons :

2
. -—[I](A)u) +|}(](A) =0
soit : -

s
~[o +K]@A)=0 |
-7 e + [ K@) = 0 (2.200)

ou encore
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La solution (A) = (0) est & rejeter. Donc si 'on désigne par [1] la matrice unité, les valeurs

de w2 sont données par :

2 4
o = [0 K

Donc les valeurs de w2 cherchées sont les valeurs propres de la matrice:

€] - 07K

I, T
-kl k1+k2 —k2
I, T, T
—k2 k2+k3
Ry I3
€] =
0

_kn—l kn—l
I

n Iﬂ

1l existe selon la nature de la matrice [C] plusieurs méthodes pour en rechercher les valeurs

propres. La matrice [C] est une matrice tri-diagonale.

Nous avons choisi parmi les méthodes de résolution, la méthode de Rutishauser car elle
présente 'avantage d'€tre précise et rapidement convergente lorsque les valeurs propres sont
éloignées (voir l'algorithme de Rutishauser dans techniques de l'ingénieur).

8.3.3. Déformées modales

Les valeurs propres de la matrice aux pulsations étant connues, il est possible de déterminer
les vecteurs propres correspondants. Ces derniers caractérisent les déformées modales (ou
les amplitudes relatives des disques) des divers modes de vibration.

Pour le calcul des composantes des vecteurs proprés on utilise la matrice [C] définie par :

€ = MK

214

P/ 2 :Chapitre 8




AIDE A LA CONCEPTION DES MORTEURS

Les composantes des vecteurs propres étants définies 2 un coefficient prés, il est donc
nécessaire de se fixer une composante, par exemple I'amplitude du disque n°1 sera prise
¢gale a 1 rad. Les composantes des vecteurs propres sont obtenues a partir de l'équation :

[ - (1) = @ (2.201)
avec: wi : pulsation propren®i;
[1} : matrice unité ;
(0) : matrice colonne composée d'éléments tous nuls ;
(X;) : matrice colonne des composantes X1 Xi 5 »-- X, o du vecteur propre

associ€ a la valeur propre , .
Nous obtenons ainsi les n relations suivantes :

Vi €2, n-1]

En posant X i-1 = 1 rad, nous obtenons :

1 2
Xi,l = klkl—llwi N |

Xijso1 = K (Xi.j'xi,j-l)kj-l"“(krlj“’iz)xi,j

Vi €2, n-1]

Les Xi,j sont les amplitudes relatives (ou composantes des vecteurs propres de la matrice au
pulsations)

8.3.4. Vitesses critiques

Un systéme mécanique conservatif selon les hypotheses définies au paragraphe 3.1 est
caractérisé du point de vue vibratoire par :

- Les pulsations propres ;
- Les modes propres .

On peut exciter un tel systéme par une action extérieure. Or la nature de cette action, de son
point d'application dépendra la réponse du systtme en vibrations forcées. Il est
particulirement important, avant de faire I'étude d'un systéme en vibrations forcées, de
définir les vitesses dangereuses (critiques) la nature et l'intensité des actions mécaniques
excitatrices.
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Les vitesses critiques sont les vitesses pour lesquelles les pulsations des harmoniques (de
I'excitation périodique, d'amplitudes non négligeables), sont égales & 1'une des pulsations
propres de ligne d'arbres.

Ces oscillations sont souvent 2 l'origine de la destruction des engrenages, des clavettes et
d'une fagon générale des lignes d'arbres, par dépassement local de la limite de fatigue.

8.3.4.1. Excitations
a) Sources électromagnétiques

— Cas d'un alternateur : lors des perturbations du réseau il apparéjt des vibrations du couple
électromagnétique. Il faudra donc vérifier que :

wi = 10% » 314rad/fs
et

wi + 10% = 628rad/s
avec : wj pulsation propre du mode n°;

~ Cas du moteur é€lectrique : la fréquence d'excitation [htz] du rotor d'un moteur électrique
asynchrone est égale & :

p
f = il (N.—N)
avec: !
n_ : nombre de pdles ;
- vitesse de rotation du champ magnétique [tr/mn] ;
N : vitesse de rotation de l'arbre moteur [tr/mn].

On vérifiera que :
wi = 10% » 2nf

b) Sources hydrauliques
Hélices de bateaux, roues de pompes et de turbines hydrauliques.

Les excitations dfies aux variations des efforts appliqués sur I'hélice par l'eau auront des
harmoniques de pulsations telles que :

A NhJ'l:
Qi = J. 5P
avec:
j=12 ..
Nh : vitesse de rotation de 'arbre d'hélice

p : nombre de pales de I'hélice; pour les roues de pompes et turbines
hydraulique, p sera pris égal aux nombres d'aubes ou de pales. Il faut vérifier que :

wi £ 10% = th

avec : wj pulsation propre du mode n°;
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¢) Sources mécanique

c1) Balourds : Lorsqu'un balourd (résiduel) existe, la pulsation de I'excitation qu'il
provoque est égale & ;
Q, = N
30
avec : N vitesse de rotation du rotor [tr/mn].

On dott vénfier que :
wi +10% = Q

c2) Engrenages : Si N est la vitesse de rotation d'une roue dentée, portant n dents,la
pulsation d'excitation [rd/s) correspondante est :

30

La transmission du couple par les dentures est discontinue car le nombre de dents en prise
n'est pas constant dans le temps ce qui entraine une variation périodigue du couple.

Les erreurs d'exécution de l'engrenage et de son support sont aussi génératrices de vibration
de torsion. Parmi ces erreurs on retrouve :

- Les erreurs de profil ;

- Les erreurs de division ;

- Les déformations de flexion (modifient l'entre-axe des roues dentées) ;
- Les arbres mal alignés ou les pignons excentrés.

Si les défauts géométriques sont inexistants il faut vérifier que :

wi = kQ,
avec:k=1,2, ..

Nous nous trouvons donc en présence d'un systtme possédant plusieurs fréquences
naturelles (ou fréquences propres) et un nombre infini de fréquences d'excitations, le
nombre de résonances peut donc étre considérable.

Pour limiter ces calculs, on fait appel au calcul d'importance des harmoniques qui permet de
sélectionner les harmoniques des régimes dangereux.

8.4. Calcul d'importance

8.4.1. Evolution du travail d'un couple harmonique

La bielle exerce sur le maneton du vilebrequin un effort cyclique dont la composante
tangentielle donne un couple périodique de période T = 2k x / Q.
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avee ]

2n
T = —— pour un moteur & 2 temps Ou un compresseur

T = 4z pour un moteur 4 4 temps, avec 2 la vitesse de rotation du vilebrequin
Q

Pour un moteur & deux temps ou un compresseur on a :

C(t) = Cp+ Y Dgsin{qQt+o;)

p (2.202)
avec:
q :hamonique=1,2,3..
cm : couple moyen ;
Dq : module du coefficient de Fourier.
Pour un moteur a quatre tempson a:
C(t) = Cp+ > D,sin (th+ tpj) (2.203)

q
avec : I'harmonique q=1/2,1,3/2 , ...

I1 y a vitesse dangereuse lorsque :

w = qQ
avec:
,: pulsation propre du mode propre n° i

L : vitesse de rotation du vilebrequin
q : ordre de 'harmonique d'amplitude D q #0

Cette vitesse dangereuse est 2 prendre en considération lorsque le travail de I'harmonique
d'ordre q, par cycle de vibration, est suffisant pour induire des oscillations de torsion
relativement importantes. Il faut donc rechercher le travail exercé par tous les harmoniques
des couples extérieurs pour déceler celui qui risque d'étre dangereux.

8.4.1.1. Cas d'un cylindre

Le vilebrequin tourne a la vitesse €2, la manivelle correspondant an disque est soumise a un
coupie harmonique C d'ordre q :

C = Dgsin(qQt+ ¢}

si gf2 = w est une pulsation de la ligne d'arbres, la [o1 du mouvement oscillatoire de ce
disque est :

0 = X sin (ot + ®) (2.204)

avec:
X : amplitude relative du disque, au mode propre caractéris€ par la pulsation w ;
& : déphasage, on peut choisir le référentiel temps de telle sorte que @ =0.
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Q
K C =Dgqsin (qQt + (pq)

Si I'on suppose qu'il y a proportionnalité entre les amplitudes réelles et les amplitudes
relatives calculées, on peut alors calculer le travail relatif du couple C pour un cycle de
vibration.

Pour un angle dB de rotation du disque, Ie travail fourni par le couple est :

dw

C.de
SOit :

dW = C.X.w.cos (wt).dt

Pour un cycle de vibration de pulsation w, le travail relatif est alors :

‘T-Zn!m
W = DX o f sin (qQt + @) cos(aot) dt
¢

W = 5D, X sin(@y) | (2.205)
Le travail maximal est obtenu 2 la résonance lorsque Pq== /2.

8.4.1.2. Cas de plusieurs cylindres
Il s'agit d'évaluer le travail fourni par les n couples harmoniques d'ordre q pour les n
cylindres et cela pour chacune des vitesses dangereuses. Les harmoniques les plus
dangereux sont ceux qui fournissent le travail relatif le plus €levé par cycle de vibration.
On notera :

Ciq = Djgsin (qu+ cpiq)
Le couple harmonique de rang q appliqué au disque correspondant au cylindre i.

A l'instant t; I'explosion se produit au cylindre i. A cet instant, le couple harmonique d'ordre
q & pour valeur :

Ciq() = Digsin (thi+ quJ
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L'exploston dans le cylindre j a lieu a l'instant tj- A cetinstant le couple harmonique d'ordre
q a pour valeur :

Cjqt) = Djgsin(qQt + ;)
Les bielles et pistons des deux cylindres i et j sont géométriquement identiques, on a donc :
Cig® = Cig()

Si les pressions régnant dans les cylindres i et j aux instants t i et t j sont égales, nous en
déduisons :

Diq= Djq= Dy Vietj €[1,n]
et

qQt,+ Piq = qL2 t;+ Piq
soit :

Pig= Pig™ qs(t;~t;)
Le terme €(4j — ti) représente l'angle de rotation dont a tourné le vilebrequin entre I'explosion
au cylindre i et I'explosion au cylindre j. On pose :

Q@ (tj-t;) = a; (2.206)
Lorsque la ligne d'arbre vibre au mode propre de pulsation w = q£2, I'oscillation du disqile 1
est:

6, = X.sin(wt+ @)

A un mode propre donné tous les disques vibrent 4 la méme pulsation et en phase. L'angle ®©
est donc identique pour tous les disques. On choisira l'origine des temps de telle sorte que :
$=0. Le travail du couple harmonique de rang q pour les n cylindres, pour un cycle de
vibration est égal & :

n
W = nDy 3 X; sing;, (2.207)

i=1
En introduisant l'angle a1, on obtient :
n
W = nD4|X;sin P14t szlsm (q)lq—qali)
1=
afin d'éliminer l'angle g, q©n fait une représentation vectorielle de l'expression ci-dessus.

Pour évaluer le travail on considere les vecteurs X, définis dans un plan rapporté au repere

(. 0, y), (fig. 2.120).
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5.5

ox,xi) = @;4-9%y; Vi€R,n]

|52.,| = X; et ((T):,)?]) = Qq

- q)R i
% Xi
X1
1
O X
—qay;

Fig. 2.120 Diagramme des phases

Soit X le vecteur somme tel que :
— n

X = YX; et (ox,X
i=1

Le travail a alors pour expression :
W = aD | |singy

A larésonance: gp=m/2 etle travail est maximal :

X.

Si I'on se place dans un repere (o, X, ')7), on peut exprimé l'amplitude du disque )_(., tel que

y
X1 sin(—qoy ;) Xi
lal X1
=
—X
~qa,, Xi cos (—q ay; )

Fig. 2.121 Amplitude du disque i
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xi;"' Yi-;

<
I

1
OU encore ©

X = ZXiX+Y;y

2% = Yzxl+y?

Donc, la valeur du travail pour le couple harmonique q peut &tre calculée par :

d'ol :

Wom = an\/ [}rzf X;sin (- qay; )]2+ [Xﬁ);:XiOOS (- qou )]2 (2.208)

avec:
D _: amplitude des couples harmoniques [N.m]

Xi : amplitude des disques [rad]

8.4.2. Détermination des angles ay;

soit un moteur de 10 cylindres en V, l'angle du V est : VE = 80°, I'angle de calage des
manetons est 8 = 8 / nc = 144°. L'ordre d'allumage choisi est : 1-3-5-4-2-8-10-9-7-6.

Soit Ii l'intervalle entre le cylindre 1 et le cylindre i, les angles o.1; dépendent du maillage du
vilebrequin et de 'ordre d'allumage choisi, ils sont obtenus & l'aide du schéma ci-dessous.

Fig. 2.122 Détermination des angles a Ii
Pour les moteur en ligne «], est donné par :

a; = 8.1 (2.209)

Pour les moteurs en V; la premiére rangée de cylindre est prise comme référence, dans cette
rangée aj est calculé d'une fagon identique au moteur en ligne. Dans la deuxi®me rangée

duV, a; estdonnée par:

a,; = 8.1i+ (8~ VE) (2.210)
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en prenant comme référence pour li le premier cylindre de la deuxi¢me rangée qui intervient
dans l'allumage (dans notre cas c'est le cylindre 8 qui est pris comme cylindre de référence).
On obtient finalement pour le moteur en V 10 cylindres :

Necylindre! 1 } 2| 3 | 4| 5| 6l 7181 9|10

a li 0 | 5761144 | 432{ 288 640|496 | 64 | 352|208

— Couple moteur pour un cylindre

Nous donnons sur la figure 2.123 la courbe représentant le couple exercé par la bielle sur le
vilebrequin, au droit du cylindre n,, en fonction de I'angle de rotation, pour une charge .

donnée.

Dans les mémes conditions de vitesse et de charge, les couples exercés par les bielles des
cylindres 2,3,4 sont identiques mais décalés en fonction de l'ordre d'allumage (1-3-4-2-1),
pour un moteur 4 cylindres en ligne.

La décomposition en série de Fourier de ce couple, permet le calcul de I'amplitude (des
couples harmoniques) Dq pour toutes les vitesses dangereuses et les harmoniques
correspondants.

C [mN] = Couple résultant
— Couple dfi au gaz

— Couple dft & I'inertie
A

02 Couple moven résultant

01/ Ang.vileb

0° 180° 360° 540° 720°

Fig. 2.123 Couple moteur pour un cylindre

8.5. Etude des vibrations forcées
La derniére étape dans le calcul des vibrations de torsion est 'étude des vibrations forcées .

Au modele de base sont ajoutés des amortissements visqueux infernes ou externes el des
actions mécaniques extérieures (fig.2.124)
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i (N.m.s2) moment d'inertie du disque i ps
rapport & son axe

ki (N.m/rad) rigidité torsionnelle constante
du trongon sans masse séparant les
disques i et i+l

Li (N.m.s/rad) coefficient d'amortissement
visqueux interne entre les disques i et i+1

Ei (N.m.s/rad) coefficient d'amortissement
visqueux externe au niveau du disques i

Ci {N.m} couple extérieur appliqué au disque

8 (rad) oscillation de torsion du disque¢

Fig. 2.124 Etude des vibrations forcées de torsion

La répartition des éléments massiques et élastiques de ce modéle est justifiée par le fait que
'on obtient, dans la plupart des cas, une bonne coincidence entre les pulsations propres
calculées et celles trouvées expérimentalement. Cette modélisation présente 'avantage de ne
pas faire apparaitre de termes non linéaires dans les équations différentielles du mouvement
des disques. Afin de conserver cette linéanté les amortissements internes ou externes sont
supposés visqueux et & coefficients constants au cours d'une période d'oscillations
harmoniques. Lorsque les liaisons internes sont réalisées par des €léments visco-élastiques a
fort taux d'amortissement, cette hypothese est difficilement justifiable.

Pour la modélisation du systéme bielle-manivelle, nous nous baserons sur I'étude présenté
dans les techniques de l'ingémeur par G. Louradour {34].

8.5.1. Equations du mouvement des disques
a) Equation du mouvement du disque i :

L'equation du mouvement du disque i de la figure 2.124 est :

1,0i-Li 0+ (Liy+ L+ E) 6, -1, 0,k 8, + (k4 + k;)8,-k; 8;,, = C;
Cette équation est vraie pour tous les disques de la ligne d'arbres a l'exception des disques
places aux noeuds de ramification et des disques représentant le ou les amortisseurs de
torsion.

b) Equation du mouvement des disques d'un amortisseur de torsion

— Amortisseur visqueux (figure 2.116) ; les équations du mouvement des deux disques du
modele sont ;

lnen_ I-‘n-len-l"'(’Ln-l'*'Ln)en-l-‘nenﬂ"'kn—len-l'*'kn-—len -0
IneBns1—Lpy0y+ L0, =0

— Amortisseurs élastique (figure 2.115) les équations de mouvement des deux disques du
modele sont :
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1,85=Loo18pg+ Lo+ Lo)0,- Ly 0, —ko 18, + (kog+ K,)0, —k, 0

InsiOpa - LpOp + L8, -k 0 +k 6, ., =0

n+l ™

¢) Equation du mouvement d'un disque placé & un noeud de ramification

L'équation du-mouvement du disque placé A un noeud de ramification s'écrit :

11.n91.n‘1-1.n—191.n-1+(Li,n~1“‘Lzl+]-f3.r"51.n)91,n‘1-11911-L3,193.1
k1.:1-191,.1-1*”(kl,n-l"*1‘2.1"'k:a.l)eH,n“kz,192.1'1‘3.193.1 -0

Le systeme d'équation différentielle du mouvement des disques peut s'écrire sous la forme
matncielle suivante :

[13(8) + [D)(8) + [K](®) = (O) 2.211)

avec:
[I] : matrice d'inertie du systeme, identique 2 celle définie lors de 1'étude des

vibrations libres ;

[D] : matrice d'amortissement du systeéme définie 3 partir des équations du
mouvement des disques ;

[K] : matrice globale de rigidité, identique A celle définie lors de I'étude des vibrations
libres ;

(C) : matnice colonne des couples extérieurs Ci ;

(6), (8", (8") : matrices colonnes des parameétres 8i, de leurs dérivées premiére et
seconde.

Les couples extérieurs Ci appliqués aux disques sont périodiques dans le cas d'un moteur ou
d'un compresseur alternatif. Leur valeur instantanée dépend du régime de rotation, des
masses des piéces en mouvement, de la pression des gaz dans le cylindre, de l'ordre
d'allumage (pour les moteurs), et du maillage du vilebrequin.

8.5.2. Solution du systéme d'équations différentielles linéaire

la solution générale de ce sysiéme est €gale & la somme de I'intégrale particuligre du systéme
complet et de l'intégrale générale du systéme d'équations différentielles sans second
membre.

sysiéme systéme

{Soluu'on génerale du } =
sans second membre avec second membre

Solution génerale du\ Solution particuliére du
systeéme differentel ] * \

la solution générale du systéme sans second membre représente les oscillations libres de
I'installation avec amortissement.

La solution générale du syst&me sans second membre est de la forme :

A
6 =€ . (sinwt)
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En régime stationnaire on peut estimer que les amortissements internes et externes font
rapidement disparaitre les oscillations libres. Seule une solution particuliere du syst¢me
différentiel complet sera donc recherchée.

En régime stationnaire les couples appliqués sont périodiques. IIs sont représentés par leur
série de Fourner

Ci= Ciq+ %(Aiqsin (q€2t) + B 4008 (th))

avec q : rang de I'harmonique et 2 : vitesse de rotation constante de la ligne d'arbres.

En ne considérant que I'narmonique de rang q de chacun des couples C le systeme
d'équations différentielles du mouvement des disques est alors :

[1]8) + [D](8) + [K](8) = (A sinqQt+(Bg)oosq@t  (2.212)

avec

Alq glq
A

(Ap =| & et (By=| =
Ang Boq

(Aq) et (Bq) sont les matrices colonnes des coefficients Ai et Biq des termes en sinus et
cosinus de I'harmonique de rang q du couple Ci appliqué au disque 1.

L'élongation oscillatoire du disque i est harmonique, elle peut étre représentée par la fonction
0, = X;qsn(qR20) + Y, cos(qL)

la solution du systéme différentiel est recherchée sous la forme :
(8) = (X 9 sin(q€t) + (Y  cos(qL)

avec (X ), (Y )} matrices colonnes dont les éléments sont respectivement Xi q etY iq De cette
expression nous déduisons : '

_ (é) = (X 9 qQ cos(qft) — (Y o qS2 sin(q€21)
. 2 2
(8) = (X 9q°Q sin(@R) — (Y 99 R cosqQ)

En reportant les expressions de 6, 8' et 8" dans le systeme différentiel, et en identifiant les
termes en sinus d'une part et en cosinus d'autre part, nous obtenons les deux équations
matricielles suivantes.

e’ o -piac - g
[—[‘]q292+[1<]1 (Y9-[D)Qq(Xg = (By
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Ces deux derméres €quations matricielles représentent un systeme linéaire de 2 n équations
de la forme

[a] (X) = (Y) 7 (2.213)

avec [a] matrice carrée d'ordre 2n, des coefTicients :

[ Hp q +n<]] [[D]qsz]
[o] ~
[Dlag] w q +[K]]

X1q Al
Xﬂq Aﬂq
(X) = et Y) =
) Yiq (Y) By,
an Bnq'
avee |

(X) : matrice colonne des inconnues et (Y) : matrice colonne des seconds membres.

La réponse des disques a I'harmonique de rang g est obtenue en recherchant les solutions du
systéme linéaire défini par la relation (2.205)

La réponse globale du systéme est la somme des réponses a chaque harmonique, soit :

(6) -}El [Xa . sinq@) + (Y ) . cos(q@)] (2.214)

8.5.3. Résolution numérique

Les résultats recherchés pour les vitesses de rotation 2, appartenant a la plage de
fonctionnement sont :

- L'amplitude d'oscillation de chaque disque (pour faire une vérification expérimentale , ou
pour juger de la perturbation produite dans les mécanismes entrainés).

0 max = [z (Xiqsin qS2t + Y;qc0s th)]m
q

ax

- L'amplitude de la déformation de chaque trongon afin de calculer les contraintes, et de
décider ou non de I'installation d'un amortissement de torsion.

6i+1.max. =

z (Xiqsin q€t + Yqcos qQﬂ) + z (X; +1,q8In Q€A+ Y, qCOS qu)
9 q

max
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- L'amplitude du couple oscillatoire de chacun des disques pour le comparer au couple
moyen { un couple oscillatoire supérieur au couple moyen 2 transmetire est souvent la
cause de la destruction rapide des dentures).

M max = 6 max -q2Qzli

— L'amplitude du couple oscillatoire entre les disques i et i+1
Hivimax = &ivrmax-Kisl

Afin de diminuer le temps de calcul et la quantité des résultats, il est important de
sé€lectionner les vitesses dangereuses et les harmoniques en fonction des importances.

Algorithme de calcul
Les données nécessaires au calcul sont :

- Les rangs des harmoniques dangereux et les vitesses correspondantes
— L'évolution de la pression des gaz dans les cylindres en fonction de l'angle de rotation du

vilebrequin pour les régimes dangereux : .le de, .., §2d N sélectionnes ;

~ L'ordre d'allumage des cylindres ;

— Le maillage du vilebrequin ;

— Les caractéristiques géométriques des systemes bielle manivelle placés sur la ligne
d'arbres.

— Les caracténistiques mécanques du modele linéaire Ii’ Ki’ L,l E’x pour la vitesse §2 = de .
On calcule :

* Le couple appliqué sur chaque disque en tenant compte de l'ordre d'allumage et du
maillage du vilebrequin ;

* Les coefficients Ai q et Biq des éléments des séries de Fourier des couples Ci

correspondant aux harmoniques dangereux ;
¥ Les éléments de la matrice [a] ;

¥ Les solutions Xi et Yi du systeme linéaire: [a] . (X} = (Y) pour chacun des
harmoniques sélectionnés ;
* L'amplitude d'oscillation des disques choisis : 8

q

i max >
* L'amplitude de la déformation du trongon compris entre les disquesi eti+1:8;,1 max s

* L'amplitude du couple oscillatoire entre les disquesi et i+1 : Hi +1.max.:

* L'amplitude du couple oscillatoire appliqué au disque i : L—
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1. VOLANT MOTEUR CLASSIQUE

1.1. Généralités
D'habitude on appelle volant, une piéce lourde et circulaire de grand moment d'inertie |

par rapport & son axe. Le volant intervient dans divers types de machines, comme
accumulateur d' énergie cinétique.

Si le moment d'inerte 1 du volant est exprimé en [Nmsz] et si sa vitesse angulaire w est
expnimée en [rad/s], son énergie cinétique E exprimée en Joules a pour expression :

Lorsque la vitesse varie de wj a wp, I'énergie cinétique du volant varie algébriquement

de la quantité AE telle que :
AE = L1(w}-of | 6

~ Soit une ligne d'arbres comportant un volant, sur laquelle agit un couple moteur Cm, un
couple résistant Cr et un couple dii aux {rottements Cf. Le bilan énergétique du systéme

entre 6] et 82 est exprnimé par:

Bl
(Cm-Cr-CNdo = L1{ew?-w?
L ! 5 w; 1) (3.2)

On doit faire intervenir un volant :

- S'il existe, au cours du mouvement, des vaniations d'énergie cinétique AE non nulles ;

— 8'll y a lieu de maintenir dans des limites acceptables les variations de vitesses qui
correspondent a ces variations d'énergie cinétique.

Les principales applications du volant se retrouvent dans :

a/ Machines a accumulation d'énergie (presses mécaniques, laminoirs, marteau-pilons,--j

Dans ces machines, le couple moteur et le couple résistant agissent dans des phases
différentes ; st Cf est négligé, on aura:

— Phase accumulation : Le volant est accéléré de wl a w2.
a2
1 2
Cmdf = —Ijw,-w
2
a

- Phase restitution : Le volant est décéléré de wn a wy

)
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[c]

1 2 2
Crdf = -1 W, - W,
2

-3
b/ Machines a régime variable (appareils de levage, ascenseurs,..)

Dans ces machines, le volant est employé pour limiter la valeur maximale de I'accélération

angulaire w' lors des phases de démarrage et freinage de la machine. Pendant ces périodes
transitoires l'accélération a pour expression :

- C,-C,-C;
@ = ——-i--——

¢/ Machines a régime périodique

Machines caractérisées par la présence de masses en mouvement alternatif tel que
moteurs & combustion interne, pompes, compresseurs alternatifs, etc.

Par I'emploi du volant, on cherche & réduire l'importance des oscillations de vitesse ; soit
parce quelles pourraient étre génantes lors de l'utilisation, soit parce quelles peuvent
produire d'importantes contraintes. Le volant est généralement mont¢ le plus prés
possible des organes soumis aux couples. :

1.2. Volant dans les moteurs & combustion interne

Pour atténuer la variation du couple moteur qui est fonction, entre autre du nombre de
cylindres, de la vitesse de rotation, de la masse des organes animés d'un mouvement de
rotation, nous accouplons au vilebrequin un volant moteur qui devra :

a) Régulariser le couple moteur ;

b) Permettre l'obtention d'un bon ralenti ou empécher le moteur de caler a l'arrél du
véhicule-et pendant les débrayages :

La masse du volant géne les brusques changements de régimes, le constructeur doit
adapter un compromis entre la souplesse du moteur et une vitesse de ralenti trés faible et
trés réguliére. On admet qu'un moteur courant doit pouvoir tenir un régime de ralenti de
I'ordre de 300 [tr/mn] avec un coefficient de régularité compris entre 20 et 50 ((3.8)
donne {a définition de I'irrégularité i) ;

¢) Servir de liaison avec la chaine de transmission :

Dans les transmissions classiques le volant est situé a l'arriere du moteur pour ne pas
placer le vilebrequin entre I'inertie du volant et celle du véhicule (ce qui mettrait le
vilebrequin entre deux couples de torsion, la fatigue en serait trés accrue et les ruptures
d'arbres plus a craindre) ;

d) Servir au démarrage du moteur :

Dans presque tous les moteurs & démarrage €lectrique, le pignon du démarreur attaque
une couronne dentée situé sur le volant.
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Cm Cm
A 4
(@)
a1 a2
Cr_ C(r}-
0 L4 2n 3n 4x 6 b4 2xn 3n 4n o

Fig 3.1 Exemple de variation du couple moteur en fonction de l'angle manivelle
pour un monocylindre @ quatre temps

(a) Le vilebrequin ne comporte pas de volant. Le couple n'est positif que pendant le 3eme
temps (détente).

(b) Le vilebrequin comporte un volant. Le couple moteur est modifié ; une partie de
'énergie, développée par le temps actif (3¢éme temps ) a été emmagasinée par le volant et
restituée aux autres lemps résistants (le ler le 28me et le 4¢me).

Certains constructeurs emploient pour le dimensionnement des volants, le PD2. Le

produit PD? caractérise le moment d'inertie d'un rotor par rapport a son axe de rotation, 1l
est couramment utilisé dans I'industrie.

. Lorsque le PD2 est exprimé en kilogrammes metres carrés [kg.m2] Ie moment d'inertie
du rotor est :

. Lorsque le PD? est exprimé en Newtons-matres carrés (N.m2 ), le moment d'inertie du
rotor est alors exprimé par :

= — (3.3)

Avec : P [kg] le poids du volant, D [m] le diamétre de giration du volant et g [m/s2]
I'accélération de la pesanteur.

On remarque qu'une augmentation du diametre de giration a plus d'influence sur l'inertie
gu'une augmentation de poids. Mais d'un autre coté, on ne peut accroiire 3 volont¢ le
diamétre au risque d'augmenter les vitesses linéaires périphériques (les vitesses linéaires
sont de I'ordre de 50 m/s pour les fontes et de 100 m/s pour l'acier). Il résulte de ce qui
précede que le volant doit :

— Présenter un moment d'inertie suffisant pour assurer la régularité cyclique, tout en
permetiant les changements rapides de régime ;

~ Etre parfaitement équilibré pour ne pas engendrer des forces centrifuges irréguliéres
dont le vilebrequin supporterait la résultante ;
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~ Présenter un compromis entre le poids, qu'il est intéressant de ne pas augmenter pour
€viter d'alourdir le moteur, et ie rayon qu'on ne peut accroitre A volonté, au risque
d'augmenter les vilesses linéaires périphériques.

Remarque : On exprime généralement les moments d'inerties en [N.m.s2), et les PD2
sont exprimés en [kg.m2] ou en [N.m2].

e) Schéma du volant moteur :

. Le volant se présente sous la forme d'un disque en fonte ou en acier dont la masse est
rejetée & la périphérie. I comprend la jante qui en est la partie active, et la toile dont
I'épaisseur, est celle strictement nécessaire pour assurer la ngidité.

Sur cette toile sont ménagés des trous pour le passage des boulons de fixation en bout de
vilebrequin. Le volant regoit la couronne dentée pour l'engrénement du pignon de
démarreur. Sujette 4 usure cette couronne est généralement rapportée.

- \_ " .'é
MY
AN EEHE
' \{ - 1218 'g
NS 75 i % E
Vilebrequii / /- g_ ﬁ <

:g
Volant d'inerti - !

N Y

Fig. 3.2 Fixation du volant moteur sur le vilebrequin.

Le volant porte souvent sur la périphérie les reperes de réglage (point mort, point
d'allumage, repéres de la distribution). Enfin la face externe constitue, dans la majorité
des cas, la face d'appui du disque d'embrayage.

1.3. Calcul des volants moteur

Le calcul des volants d'inertie se faisait selon deux méthodes ; I'une ancienne basée sur le
calcul de la masse ou de l'inertie et 'autre plus moderne basée sur le théoréme de
I'énergie cinétique appliqué a la ligne d'arbre considérée, en prenant la vitesse moyenne
comme la moyenne arithmétique entre les vilesses maximum et minimum. Nous
proposons une troisieme méthode qui améliore cette derniére.

1.3.1. Méthode ancienne

La méthode qui est encore employée, pour donner un apercu global mais rapide sur
I'inertie du volant est celle représentée par la relation (3.3).
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Une autre méthode qui n'est plus employée de nos jours, basée sur le calcul de la masse
du volant, puisque a partir de cette grandeur, il est trés simple de trouver les dimensions
qu'il faut i donner suivant le maténiaux employé pour sa construction.

Parmi les parameétres importants qui rentrent dans le calcul de la masse du volant,
lirrégularité cyclique, la puissance du moteur, ainsi que la vitesse du rayon moyen du
volant. C'est ainsi que la masse est donnée par :

k.P
m = ——
1.g.N.V
. Ouencore:
Nk.P
m = 3 2 .
1.N".R (3.4)
Avec:

k : le coefficient tenant compte du travail résistant constant,entrant en jeu dans un tour
du volant ;

1: l'irrégularité cyclique ; N le nombre de tours par minute de l'arbre portant le volant ;

R : le rayon moyen de la couronne (volant) en [m] et P la puissance du moteur en [ch].

Une fois la masse du volant trouvée, connaissant sa densité volumique et 'encombrement
du moteur, on détermine les dimensions du volant considéré.

1.3.2. Méthode classique

L'équation d'équilibre dynamique de la ligne d'arbre, peut étre obtenue directement par
l'application du théoréme des forces vives. Soit Cm le couple moteur et Cr le couple

résistant, si on néglige les pertes par frottement, on aura pour une variation angulaire do :

1 2
(Cm-Cr)do = ;d(z mv ) (3.5)

1 2
"2'd (Z my ) représente la variation d'énergie cinétique des pi¢ces en mouvement de

translation et de rotation.

Si I est le moment d'inertie résuftant de toutes les masses, en mouvement de translation et
de rotation rapporté a 'axe du vilebrequin, on aura apres intégration, pour une rotation de

0124072,

62
1|2 2
(Cm-Cr}d6 = —Ilw,~w,
2
a1

Si nous remplagons le couple résistant Cr par le cduple moteur moyen constant Cmoy on
aura : '
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82

1 2 2
Cm-Cmoy)df = =] (w —m)- A

81

A représente l'aire sous tendue 2 la courbe du couple Cm, limitée par Cmoy entre 81 et

82. L'aire A est soit déterminée au planimétre sur le graphe (fig.3.1) soit par une autre
méthode.

Comme ®] = wmin €l ®2 = wmax donc:

0207 - foyes o) = 22

D'autre part, la vitesse angulaire moyenne w est prise approximativement comme étant la
moyenne arithmétique entre wmax- €l Wmin. c'est a dire :

® = max min (37)
2
Nous en déduisons :
A
Wax™ Qpin =
wl
Comme l'irrégularité est donné par :
i o Lmax” Pmin (3.8)
Q
donc : ‘
L (3.81)
2
w I

Pour réduire irrégularité i, il faut soit augmenter le régime w, soit augmenter l'inertie |

pour un couple donné. Comme il est plus intéressant d'avoir w faible (cas du moteur au
ralenti), on doit donc augmenter 1. On peut obtenir ce résuitat en ajoutant aux piéces en
mouvement de rotation le volant d'inertie.

Soit i) la valeur maximale admise du coefficient d'irrégularité cyclique (y compris le
volant), Iv le moment d'inertie du volant et Isv le moment d'inertie des piéces en

mouvement sans volant. D'aprés (3.8) on doit avoir :
A

i = (3.9
2
(Isv+Iv)w

D'od le moment  d'inertie recherché, qui nous permet de dimensionner le volant :
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A) '

- 1 -—

Iv /2 Isv .10
m .

i
ISV (— -1 )
h
Donc pour calculer Iv, il suffit de connaitre l'inertie des pieces en mouvement Isv, l'air

sous tendu a la courbe du couple moteur, la vitesse angulaire moyenne w ainsi que
l'irrégularité 11, choisie selon le type de moteur.

Iv

1.3.3. Méthode améliorée

Dans la méthode classique, nous avons fait I'ypothese qui consiste 2 dire que Ia vitesse
moyenne est égale a la moyenne anithmétique entre les vitesses maximum et minimum.
Cette hypothese diminue l'exactitude des résultats, mais facilite les calculs 2 la main.
Tenons compte des moyens de calcul numérique, il est possible d'envisager une méthode
pour le calcul de l'irrégulanité cyclique i plus précise.

92

ﬁ (Cm ~ Cmoy) d8
01

1= ) = (3.11)

Iwmoy lw

D'autre part, on sait que :

Cm-Cr = C(t) = it—?: 10
Dol :
1
o (1) =l—fC(t)dt (3.12)

Comme on connait I'expression de C (1), on peut trouver la fonction oxt) en fonction de 1.

Connaissant «(t), on trouvera wmax, ewmin €t wmoy. Par conséquent on trouvera i en
fonction de I sans faire d'hypothese simplificatrice sur la vitesse moyenne. Le reste du
calcul se fait d'une maniére analogue a la méthode classique.

1.4. Simulation de la variation de vitesse du vilebrequin

On s'intéressera a Ja simulation des vanations de vitesse du moteur sujvant certains états
de fonctionnement. Nous simulerons I'effet des forces de pression, des forces d'inertie et
du frottement chemise-piston.

Le calcul des variations de vitesse du vilebrequin nécessite la connaissance des couples
résultants de chaque bielle qui lui sont appliqués.

Apres avoir calculé ces couples, et ayant déterminé par application du principe
fondamental de la dynamique, l'accélération angulaire du vilebrequin (ce dernier est
considéré comme rigide en torsion ) par intégration, nous accédons 2 la variation de
vitesse.
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La vitesse uniforme est {ixée par I'équilibre des couples moyens moteurs et récepteurs
.Dans le cas qui nous intéresse (fonctionnement du moteur & vide), le couple récepteur
moyen est essentiellement d aux frottements de 1'équipage mobile. Or celui-ci n'est pas
connu avec suffisamment de précision, pour nous permettre de déterminer correctement la
vitesse moyenne. Par conséquent, nous nous intéressons uniquement A la variation de
vitesse,

Nous calculerons donc les couples résultants sur le vilebrequin et les variations de vitesse
correspondantes, pour divers cas de simulation.

Si l'on admet que le vilebrequin se comporte comme un corps rigide, il est possible
d'écnire ‘

e _ =
C{® = ler- =18 3.13
e (3.13)
OuU encore .
8() - Clﬂ = 116, 9

En fixant la valeur moyenne nulte pour C(t) (toujours vraie pour Ci(t) ), l'intégration de

6"(t) donne une vitesse instantanée de composante moyenne nulle ce que nous appelerons
variation de vitesse. Le couple peut étre exprimé par sa décomposition en série de
Fourner, dans le cas d'un moteur & quatre temps, on aura :

o
C@® = Cmoy+ ¥ [|agsinqut+ bgcos qwt]
q=1

avec : aqg et bq les coefficients harmoniques de Fourier. Les harmoniques q sont dites
d'ordre 1/2, 1, 3/2, ...9.

Le couple peut aussi étre donné sous sa forme explicite :
C() = —R(Xcos0 +Y ,sinb)

XA et YA sont les composantes de 'effort FA provoqué par la poussée de 1a bielle sur la
manivelle.
En intégrant le couple on obtient :

1
0 = ch(t) dt (3.14)

Cette intégrale est évaluée en posant le changement de variable suivant :

0 -¢

¢ =8 <1101
I

Or par définitionona:
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¢n+l-¢n N
—w ¢

Les pas h et h' sont trés faibles (de l'ordre de 1E-03), ils ne sont pas nécessairement les
mémes, d'ob :

0,.;=h¢+0

' C
Bour = Mo+, = . 2 u g
Ou encore :
b= do+h 52 o i=0
6,=0,+h¢,
b= byrh S 5 =@ w 3.15)

6n = 0n—l"'h(bn

Si 6 et ¢ correspondent a chaque degré de rotation du vilebrequin, le couple C(t) le sera
aussi.

On peut ainsi obtenir les variations de vitesse AV, AVg et AVi du couple résultant C et ses
composantes Cg et Ci, selon que 'on utilise C, Cg ou Ci.

Cm
Cr
Cla B C
(a)
Ol v—‘é‘
w .
o ma | Bl -
W moy - - (b)
wmin Al - Cl -1
0 n 2n O

Fig. 3.3 Variation de C (1) el de ox1) en fonction de I'angle 6

Nous avons représenté en (a) le couple moteur Cm et le couple résistant Cr en fonction de
l'angle de manivelle 8, en supposant que leur période (T=AC) est la méme. En (b) nous
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avons représenté la vitesse angulaire w en fonction de l'angle 8, en considérant la vitesse

angulaire moyenne constante.
— De A 2 B le couple moteur est supérieur au couple résistant, le mouvement est accélére,

etwcroitde Al AB1.
- De B a C le couple résistant est supérieur au couple moteur, le mouvement est retardé,

et w décroit de B1 a Cl.

Le volant moteur doit donc diminuer la variation de la vitesse angulaire (wmax — @min), il
doit Jimiter I'emballement pendant la période A1B1 et limiter le ralentissement pendant la
période BIC1.

On admet généralement une variation de la vitesse angulaire de 2,5% autour d'une
vitesse moyenne. Cette variation peut descendre jusqu'a 1% .
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2. DIMENSIONNEMENT DU VOLANT

Le dimensionnement du volant est basé sur deux données principales :

~ LYirrégularité cyclique ;
— Les formes et dimensions des €léments montés sur le volant.

2.1. Principe

On détermine la masse du volant en tenant compte de l'inertie, de l'irrégularité cyclique et
des rayons extérieurs et intérieurs du disque. Puis on calcule I'épaisseur minimum que
doit avoir 'sme du volant ainsi que le rayon maximum en tenant compte de la vitesse
périphérique admise pour qu'il n'y ait pas de rupture.

En fonction des éléments énumérés, on améliore le coefficient de l'irrégularité en jouant
sur la forme du volant tout en respectant la compatibilit¢ géométrique des pigces montées
sur ce dernier; et ceci & l'aide du logiciel DYMAOQO (Dimensionnement du Volant Moteur
Assisté par ordinateur). Pour des raisons de commodités, les programmes sont réalisés
sur un micro-ordinateur.

2.2. Détermination de la masse du volant

Le moment d'inertie du volant est donné par (3.10) déja démontrée.

5
Iv = i/2 — Isv (3.10)
W

Pour un moteur diesel, la valeur maximale admise de 11 est généralement voisine de 1/20.
C'est cette valeur que nous adopterons dans les calculs a venir. De mé€me on imposera

pour le moteur au ratenti wmoy = 600 [tr/mn).

L'inertie de la ligne d'arbres sans volant s'écrit :
Io=nc. I .+1,
avec:
nc : nombre de coudes ;
Ic : moment d'inertie d'un coude [m.N.s2] ;
Ia : moment d'inertie de 1'amortisseur [m.N.s2].

Cette derniere inertie n'intervient pas dans un premier temps. C'est le calcul a venir qui
justifiera ou non la nécessité d'un amortisseur.

D'autre part, le moment d'inertie d'un volant cylindrique lv en fonction de la masse est
donné par

1
7 2 2 (3.16)
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Ce qui nous permet de déterminer la masse M du volant connaissant son inertie Iv.en
[N.m.s2]

_ 21v(R%-R%)
(R:(_ R:‘n)

3.17)

Oi Rex et Rjp sont les rayons extérieur et intérieur du volant exprimés en {m].

2.3. Détermination de l'épaisseur minimale du velant (Emin )

La masse du volant est donnée par :
M=p.V
Avec V le volume en [m3] et p la densité volumique en[kg/m3]

En exprimant le volume en fonction de 1'épaisseur, on aura :
2 2 ‘
M = pnE (R -R%, | (3.18)

En égalisant les valeurs de (3.17) et (3.18) on obtient I'épaisseur E.

21v
S R (3.19)

priR&-R;, :
L'expression de la vitesse linéaire périphérique Vp en[m/s], est exprimée en fonction du
rayon exténieur par :

N
Vp= w'R¢X= T'REX
d'o :
30V .
Rexmax = n_I:"mﬁ

ou N est 1a vitesse maximum du moteur en [tr/mn].

Pour une vitesse maximale admise Vpmax, on aura un rayon maximum Rexmax 2 ne pas
dépasser ; ce rayon maximum correspondra 2 |'épaisseur minimale de I'ame du volant
Emin. Donc nous devons avoir

E. > 21v
min a _4 3.20)
p (Re&- Ri nD (
On doit vérifier aussi, le volant par rapport 2 la résistance, par la relation :
R <
moy (3.21)
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O o4 est 1a contrainte normale admissible du matériau choisi, p la densité volumique du
matériau choisi , w la vitesse angulaire moyenne du volant et Rmoy le rayon moyen du
volant.

2.4. Dimensionnement du volant.

Afin de pouvoir initialiser les calculs, nous avons choisi une forme de volant (fig.3.4) en
se basant sur les données relatives aux dimensions des piéces assemblées sur ce dernier.

Le volant se décompose en éléments simples suivant la figure (b). On peut alors calculer
le moment d'inertie de chacun de ces éléments par rapport a xx'. La somme de ces
différents parties nous donne l'inertie du volant dessiné . 1d.

n
Iy = z} Ioi (3.22)
i=

1Gi - inerties des différentes parties du volant de forme géométrique simple.

On visera ensuite, en faisant varier certains de ces éléments a égaler les deux termes Id et
l'inertie calculée Iv.

Nous initialiserons les calculs avec :

21,
E(ﬂ = 2
Jtp(Rd -R:D
tel que Rd < Rexmax et Rin = dl
9
Ra = 15Ra

Les différentes longueurs énumérées sur la fig. 34 auront pour valeurs, en fonction de
Ecal et Rcal :

El = Ecal

E2 = E3 = Ecal/4
E4 = Ecouronne = 16
E5 = Eembrayage = 5
E6 = E1+E2+ES

R1 = Rvil = (65/2)

RT = (94/2) 8 trous de fixation du volant sur le vilebrequin ¢ d1
dl = VF = (11)

L1 = 3d1 +E2

L2 = Rcal —(L1+L3 +LA4+RI])

L3 = 2E4

14 = E2 = {(dp cour — dint cour) / 2-2]
15 = (RI+L1+12+13+L4) = Rcal
L6 = dex emb+ E2 = (280/2)
L7 = dinemb-E2 = (152/2)
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L'inertie des 8 trous ¢ d1 n'intervient pas, car ces trous seront comblés par les vis de

fixation. Les angles des parties obliques seront pris égaux a 45°.

Afin d'améliorer l'inertie Id (faire tendre Id vers 1v), on modifie le rayon R cal (en le

faisant augmenter) puis, on agira sur Ecal de fagon a obtenir :

"lgﬂEd < E6< %Ed

On vérifiera que l'on a bien :
Iv-Id <e

E cour : épaisseur de la couronne ;
R vil : rayon de centrage du vilebrequin sur le volant moteur ;

RT : rayon de pergage des trous de fixation du volant sur le vilebrequin ;

d1 : diameétre des trous de fixation ;

dp cour : diamétre de pied de la couronne ;
din cour : diameétre intérieur de la couronne ;
dex emb : diamétre exténeur de I'embrayage ;
din emb : diamétre inténeur de l'embrayage ;

£ : valeur de l'erreur permise sur le calcul de l'inertie dessinée.

y
s ] N
10 3}
A E2

NN .

= i

0 El ' T x

E6

Fig.3.4 Forme initiale du volant
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La figure 3.4 représente les coordonnées (Xi, yi) du volant et la figure 3.5 représente la

décomposition du volant en forme géométrique simple pour le calcul de Ip.

Y
11
9
6
5
o/

Fig.3.5 Décomposition du volant en formes géométriques simples.
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3. VOLANT PENDULAIRE
3.1. Introduction

Le moteur A explosion interne, de par son fonctionnement, est un générateur
d'oscillations de torsion. Les efforts produits par la compression des gaz avant explosion,
I'explosion des gaz dans les cylindres et le mouvement des pistons et bielles agissent sur
le vilebrequin en modifiant sans cesse sa vitesse de rotation autour d'une valeur moyenne.

On remédie généralement 2 ce type de probléme par l'emploi du volant d'inertie, qui
régularise le couple moteur et contribue ainsi 2 améliorer la régularité cyclique.

Cependant cette solution, ne donne pas enti¢re satisfaction, particulirement pour les
véhicules industriels.

Clest 2 ce titre que nous développons les volants de types pendulaires & masse auxiliaires
roulantes, susceptibles de mieux régulariser la vitesse de 'arbre.

Le principe consiste 2 utiliser des masses pendulaires centrifuges indépendantes, qui
oscillent sans frottement, dans des cavités cylindriques équidistantes, & une distance R du
centre du volant.

Les effets dynamiques maintiennent l'orientation des masses oscillantes qui s'opposent au
mouvement et engendrent une inertie suppiémentaire qui s'ajoute a celle du support, donc
a celle de la ligne d'arbre. :

3.2. Amortisseur pendulaire

X2

Fig.3.6 Modéle du pendule simple entrainé en rotation
Hypothéses :
- Pesanteur négligée ;

— Masse du pendule concentrée en B ;
— Frottements au niveau des articulations négligeables ;

- Vitesse de rotation 8'= € = constante ;
~ Amplitude du pendule faible.

3.2.1, Pulsation propre du pendule

a) Calcul de I'énergie cinétique

2T = m V3
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avec .
V, = RQ
VA= L(Q+B)

D'aprés le théoréme de Pythagore généralisé, la vitesse au carrée en un point est donnée
par:

2
Vg (Vp32+(\/§) +2V,. Vg. cosp

2 .
vi=R2Q: 120+ B) + 2RLO (@ + B) cosp

d'ou I'énergie cinétique :
2.2 2 "\2 .
2T = [R™Q +L(Q+ﬁ)+2RLQ(Q+ﬁ)oosf3 (3.23)
b) Calcul de la fonction de force U

— Pesanteur négligée : U=0
- Liaisons a frottement nul : U = constante

¢) Equations de Lagrange en P

ﬂ = m[RLQcosﬁ + L2(Q+ ﬁ)]
o
dﬂ[i:] - - RLO s + L7

I, m[—RLQ sinf. (Q + ﬁ)]
ap

Y _o

P

En utlisant les équations de Lagrange en B on obtient l'équation du mouvement :

- 2
m (Lzma +RLQ sinﬁ.) =0 (3.24)
d) Pulsation propre du pendule

Pour § faible 'équation du mouvement linéanisée est :

m (L2|3i§ + RLQzﬁ) =0 (3.25)
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D'ol 2 pulsation propre du pendule :

JR_
e) Accord du pendule

Le disque support tourne 2 la vitesse €2, une vibration de pulsation q§2 se superpose a
cette vitesse de rotation.

0 = Qt+ Asin(qQ)

Pour qf2 = wnp, le pendule rentre en résonance , on adonc :
q Wp, le pe

_ [R . 2_R
qf = Q T ‘son q =T | (3.27)

R

2

Le pendule est accordé si : L

q

L'accord du pendule ne dépend pas de la vitesse de rotation du disque support mais,
seulement de I'harmonique q de la vibration.

3.2.2. Moment d'inertie équivalent

Considérons le disque support du pendule de moment d'inertie I par rapport 4 son axe de
rotation. Les équations du mouvement de ce systéme sont :

i

yO
Disque support B

Fig. 3.7 Pendule articulé sur son disque support
mM@®R+L)2+1]8+ mLR+L)B = 0
(R+L)0+Lf+RO2B=10
Le disque tourne a la vitesse £ constante. On superpose & ce mouvement une vibration a

tel que: .
"0 = Q+a

246 P13 :Chapitre 3




AIDE A LA CONCEFPTION DES MOTEURS

Les équations du mouvement deviennent :

[mR+L)%+1]a+mLR+L)B = 0 (3.28)
- . 2
R+Da+1p+RQ+a) B =0 (3.29)

Les amplitudes des vibrations sont faibles, on peut alors faire J'approximation suivante :

Q+a = Q

d'od les équations du mouvement :

[m®R+L+1]a+mLR+L)B - 0
R+La+Lp+RQ B = 0

Le pendule a une pulsation wp telle que :
- 2
B =-0,p

donc ia deuxieme équation du mouvement s'écrit :

- 2 2

(R+L)a+(R§2 —bwp)ﬁ =0

Soit ;
R+La

B=— 2
Lw g~-RQ
d'ou :

. ~-{(R+L)a 2

B - 0,

2 2
Lo g-RQ
Si le pendule est accordé sur I'harmonique q alors : g€2 = wp d'oir :

-~ _R+La

B —g——
2L
q’

En reportant la valeur de B" dans la premiere équation du mouvement on obtient :

2 -
l+mER+LZ3+ PLR+D 10 o
2-L

q
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On en déduit l'expression du moment d'inertie équivalent de 'ensemble disque support et
pendule :

,MRR+ L)

1
R-Lg°

= ]

eq — (3.30)

Conséquences :

a). Lorsque qu = R alors lgg ———*

Le pendule accordé de cette fagon donne un moment d'inertie infini A son support. Un
noeud de vibration se crée donc au niveau du disque support. Cette condition est appelée
accord 2 la résonance (le pendule est accordé a la résonance).

b). Lorsque qu<R alors I, >0

Pour toute valeur de q fixée, leq diminue rapidement lorsque L diminue,

lgg——— 1+mR quand L --—0

). Lorsque Lq2> 0 aors I, =<0

Le moment d'inertie équivalent du systéme est négatif ou nul :

_mRR+D)’

lg =0 pour I= >
R-1g

eq

3.2.3. Application au pendule composé

Pendule simple équivalent

Fig. 3.8 Pendule composé
Soit : _
le : Ja longueur du pendule simple équivalent |
X : le rayon de giration du pendule composé par rapport 2 un axe passant par G et
parallele a 'axe de rotation.

Le systéme équivalent a les propriétés suivantes :

mj -i—mz =m méme masse ;
milg=m2.(e-lg) méme position du centre de gravité ;
mj 132 +m2(le-lg)=m K2 méme moment d'inertie.
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d'ol les caractéristiques du pendule équivalent :

m1=mK2/ (g2 + K2)
m2=mIg2/(1g2 + K2)
le= (g2 +K2)/1g

le moment d'inertie équivalent de ce pendule est donné par :

2 mzR'(R+le)2

qu = I+m1R + 2 (330)
R-leq

3.3. Amortisseur pendulaire & rouleaux

L'Application de I'amortisseur pendulaire sur le volant d'un moteur a pour finalité
'obtention :

~ D'une régularité cyclique supérieure a celle obtenue avec un volant classique ;
— D'une masse inféneure ou égale a celle d'un volant classique.

L'étude sera effectuée au régime de ralenti du moteur, pour assurer un maximum de
confort aux usagers.

Le modele choisi est un systéme 2 un seul étage de masses oscillantes et roulantes fig.3.9

Pendule
xl

Disque suppor

Arbre motew

C(t]/ \

Fig.3.9 Volant pendulaire-Régulateur de vitesse

OA =R : rayon de pergage du trou dans le disque support ;
AB = L : entraxe entre le pendule et son logement ;
BC =r: rayon du rouleau.

L'étude de notre systéme est faite dans le cas le plus défavorable, c'est-a-dire lorsque le
moteur est au ralenti (découplé de l'ensemble récepteur), en prenant comme valeur moyenne

du régime moteur £ constante.
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Ol

¢d
pd1

%LP
ol _/A”’

r=d/2 ; Rp=d122 ; L=(dl -dy2

Dans le but de faciliter les calculs, on suppose un roulement sans glissement au point de
contact (c), du rouleau et du disque support. Le couple C auquel est soumis le volant est

C=Agsin qsat
od q est 'harmonique prédominant, et Aq la demi-amplitude du couple.
3.3.1. Equations du systéme |
a) Energie cinétique de I'ensemble
T=T1+T2
Avec: '

T1 : Energie cinétique du disque support
T2 : Energie cinétique du pendule (cylindre).

1 2 1¢ Y -
T,=5m. Ve uatsley Reo- e
2 2

La vitesse du point B dans le repére 2 par rapport 2 O est:

———

d — ' * ! —
Vazro = [3OD)], = ROT+LO+BT;

———l

Vg 2i0 = RO sinﬁiz + (RB cosp+L (0 + ﬁ)) 3,7;

Avec:
Qa0 = (0 +B)z
et:
i, 0 O
gy =] 0 1a O
0 0 Ic

demémeona:
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d'od I'énergie cinétique :

‘2 . . . . - .
T =m[R29 +(L2+ﬁ (6 + B + 2RLO (8 + B) cosp| + 182
2

b) Potentiel
U = Ag. sin(qQ1) . 6

¢) Equations de Lagrange du systeme

—Equationen 8 :
d|aT | oT aU
diae'| a8 48
aT - L] - L] 2 L) L] .
T m|R* +RLcosp (6 + )+ RLO cosp +(-’2,-+ Lz)(e + f})}r 19
30’ ]
L] L) L] 2 - * [ ]
T miR%+ RL cosf (29 + ﬁ)+(52—+ Lz)(e + BD]+ 19
08’ i

;[ﬂ]: m[R 6 + RL cosp (20 + B) - RLB sinp(26 + ) + ( )(9+B) 1p

a8’
Lo
a6
ﬂ = Ay sin(gQ)
a0
—Equationen B :

d a'r}_ 9T oU

diag| op o

R PR 0T )

ap’

adTI:a_T_] = m[RLBcosB RLBB sinf + (2+L)(9+5)]
ap"

-z%-= m[—RLésinﬁ(é+f.5)]

oo

of
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Les équations de mouvement du sysiéme pendulaire sont :

m[R28 + RL cosP (26 + B)— RLt'SsinB(zé + B)+ (-‘;—+ Lz)(é + ﬁ)]+ 1f=C (3.32)

m[RLécosB+RLé2sinB+(72—2+L2)(é+é)] =0

3.3.2. Intégration numérique

(3.32)

Nous obtenons un systéme d'équations différentielles couplées non résolvables

analytiquement. Nous proposons donc une résolution numérique.

Le systéme d'équations (3.32) et (3.33) n'étant pas du premier ordre, on pose le

changement de variables suivant :

Yl =90
Y2 =6f)
Y3=8
Y4 = B
On obtient le systéme :
al] Y2+212Y4 = b
a1 Y2+a22Y4 = 2

avec les notations suivantes :

2

a; = +R%+ L2+ 2RLcosY3)+Id

mis
2
2
T 2
ap = m(-2—+L +RLoosY3)
2

2
r 2
ap = 7+L

bl = m(2Y2+ Y4)Y4 RLSinY3+ Aq. Sln(th)
b, = —RLsinY5. Y3

Finalement, on obtient le systeme différentiel du ler ordre suivant .

Y1 =Y2
Y'2 = (aj2b2-a22b1)/(a12a2] —aj] a22)
Y3 =Y4
Y'q = (a2] b1 —a11 b2)/(a12a2]1 —a]] a22)

Dans le cas général, ce systeme peut se mettre sous la forme :

dYi .
B o Y3 Yg, Yo Y
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Ou €ncore :

Yi(t+ h) - Yi(t .
i ]3 l() - ﬁ(l-erY2'Y3l"f' YN)

Yi(t+h) = Yi+hfi(t,Y,, Yy, Yo, ..., YN
Ce systeme peut s'intégrer par la méthode de Runge-Kutta d'ordre 4.
Connaissant la solution du sysu;,me au temps t, Ia méthode permet de déterminer la
solution approchée au point t+h. Le pas h fera I'objet d'une prédétermination, si celui-ci
est (rop grand la méthode diverge.
La méthode présente un bon compromis entre complexité, rapidité de calcul et précision.
— Méthode de résolution

Les solutions approchées élant connus, on calcule les 4N coefficients suivants :

K]i = hfi (ﬁ,Yl(l),...,YN([))

Ky = hi(6+h/2,Y,(0+K,1/2 ... Y + K n/2)
K3i = hfi (tj+h/2,Y1(l)+K211’2, veay YN(t)+K2N/2)
Kui = hfi (1, Y (0 +Ksg0 ... Yn(0) + K3y

d'ol la solution recherchée :
Yi(t’i' h) " YI.(t) +1 16(K1i+ 2K2i+ 2K3i+ K4i) (l =1,N)

Le logiciel Runge-Kutta permet l'intégration des équations de Lagrange par la méthode de
Runge-Kutta. L'intégration d'ordre n utilise la solution approchée au point n-1. A chaque

pas de temps, on calcule Teta (6) et Beta (B) ainsi que leur dérivée (6' et B') par rapport
au temps ; ce qui nous permet d'avoir :

— L'écart de fluctuation de la vitesse 6'autour du régime moyen w.
— L'amplitude angulaire du pendule B.

Pour le cas d'un moteur tournant au ralenti (N = 600 4 1500 {tr/mn], l'application de
Runge-Kutta nous permet de tracer la fluctuation de la vitesse autour du régime moyen du
disque, I'amplitude et Ja variation de la vitesse angulaire du pendule en fonction de

I'angle de rotation du vilebrequin 6. '

Pour N = 1500 tr/mn et Aq = 50 N.m, nous obtenons :
@ max {rad]} = 157.771 et w min [rad] = 157.025, d' ou l'irregularite cyclique i = 0.005
B max [rad] = 0.062 et f min [rad] = — 0.062

f' max {rad] = 193.123 et B'min {rad] = — 193.602
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“Pour N = 1500 tr/mn et Aq = 100 N.m, nous obtenons :
a) Vitesse angulaire du vilebrequin
o [rad/s]

- o T
SN N NN oo min [rad/s] = 157.080 :

V \J/" \/7{ \'/ \“*d'ml'imguluilecydiqmiso.om

pour une periode de 112 x on obtient :
.o max [rad/s] = 158420 ,;
wmin [rad/s] = 157.012 ;
d' ou l'irregularite cydique i = 0.009

Fig. 3.10 Fluctuation de la vilesse angulaire autour du régime moyen du vilebreguin
b) Amplitude angulaire du pendule

B [rad]
'y ' ' - pour une periode de 4 71 o obtient :
6lo] p max [rad] =0.013 ;
b-=_____,_,.“""" \J’f\‘ '\-”f/\‘\ ’!rlf P an [m] =-0.011 :
_ N

pour unc periode de 112 &t on obtient :
1 ik 5 P max [rad] =0.077;
$ min [rad] =-0.077 ;

112=n

Fig. 3.11 Amplitude angulaire du pendule

¢) Vitesse angulaire du pendule

' [rad/s)
pour unc periode de 4 1 on obtient :
‘ AN ANE.C ,f'""”;,?;;“’;“;;g:
.@.:i g .0 - - y - |mjn Slz. . ;
dn

pour une periode de 112 x on obtient :
f' max frad/s] = 239.563 ;
$' min [rad/s) = - 240.700 ;

Fig. 3.12 Variation de la vitesse angulaire du pendule
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Nous remarquons que I'amplitude du pendule reste assez faible (fig 3.11), on peut donc
linéariser les équations du mouvement ; ce qui nous permet d'obtenir :

— Les pulsations propres du pendule ;
- L'amplitude du pendule ;

~ — Le moment d'inertie équivalent du systéme leq.

3.3.3. Linéarisation des équations

Les solutions des équations (3.32) et (3.33) en f et §' données par la méthode de Runge-
Kutta sont suffisamment petites (faible amplitude du pendule) pour nous permetire de
poser :

cosf = 1

sinf = B

De méme, on pourra négliger tous les termes du 2&¢me et 3¢me ordre en f et B". Les
équations (3.32) et (3.33) deviennent :

2 . 2 o
[m(R2 +2RL + -+ L2)+1(j 9 + m(RL o Lz)ﬁ - Agin(qQ) (3.32)"
- r2 2 - r2 2 L1
mRL 028 +m -§-+L+RL6+m 2+L g =0 (3.33)

a) Calcul approximatif des pulsations propres du pendule

Si on considere 6' faible, on peut poser :

.2 2
0 = Q
=0 avec Q= Ce

L'équation (3.33)' devient :

2 S
mRLQ B+m §+L =20
d'ott :
. 2
B gl R
B 2T
L + 5
La pulsation du pendule s'exprime par :
RT
w, = £ 5 = qe
L+ o

2

Volan: pendulaire 255



AIDE A LA CONCEFTION DES MOTEURS

b) Amplitude approchée du pendule & Ia résonance

De I'équation (3.32)' on tire 8" :

2\ ..
Aq sin{gft) —m (RI_.+ L%+ 12—) B

0 =

2
m (2RL+ RZ+ L%+ %)-r T4

Le pendule est accordé sur 'harmonique q, d'oit :

/R
(Dq'=Q t-:qg

Le pendule oscille donc & sa pulsation propre, €t on peut poser :

B = bsin((upl)
d'ou :

. 2
B = -ow,B
L'accélération devient :

2y 2
. 2 T
Aqsn(th) + m(RL+ L +-2—) wp|3

2
m (2RL+ RZ+ L%+ %)+ Iy
a la résonance, I'amplitude du pendule f est :

g = - A, sin{qS2y)

2 r2
mRQ R+L+'2T

Pour cette amplitude 8" = O ; ce qui veut dire que la vitesse Q du disque est constante (ou
sans vibration). En pratique, il faut vérifier que I'amplitude B est suffisamment faible

(< 2102 par exemple).
¢) Amplitude du pendule en dehors de la résonance

Le pendule est accord€ sur {'harmonique g, c'est a dire :

. 2
B--w,p

De I'équation (3.33)’, on obtient :
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2
o 2 r

8 (L +RL+:2—)
.I- '2

6 (2 rz) RLS
L'+= |+ ——
2 2 2

q 2

Les vibrations étant faibles (6"-2 = 02), il vient :

2

o r
B 'L+R)+E
L1 _—-.--.5

2] R T
L+R|- L

2
q 2L

Le systéme n'est pas a la résonance, il y a donc vibration forcée de pulsation q€2 ; d'ol :

L1 2 2
p=-q QB
. 2 2
B =-q"'Q6
donc:
;2
B (L+ R]+ i-I-:
6 R r?
L+ —|-=
2
q 2L
En dehors de la résonance, 8 dépend de q' et 6. On remarque que pour :
Q= 2L|L+S
r
B

——=—® et 8 -—-—> 0 (résonance}
0

d) Calcul approximatif du mement d'inertie équivalent leq

Si on considére que le disque tourne & une vitesse consiante, on peut superposer a ce
mouvement une vibration a telle que :

0= Ot+a
d'oix : :

0« Q+a
el

B =a

Pour a suffisamment petit, on peut poser a' . 0 d'ol 82 . Q2 et donc les équations
(3.32)' et (3.33)" deviennent :
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[m (R? + 2RL +2y L2)+1d]& +m{RL +L4 13B = Agsin@®) (3.34)
2.2 . 2.12lp o
mRL sz;+m(-2-+1, +RL)a+m(E+L)B 0 (3.35)

Posons le changement de variables suivant :

A

[

2
m(R2+ 2RL+ L%+ L )+ I

2

2 1'2
m(L +§-

2
D = mRLQ

2
B=m +L2+£—)

C

Les équations (3.34) et (3.35) peuvent se mettre sous la forme :

Ac+Bp = C_({)\

- . l (a)
Bo+CB+DB =0

Si nous supposons que le pendule oscille a la pulsation de I'excitation telle que B soit de
la forme :

B = bsin(gQt)
cl

. 2
B=-qQ B

Aprés arrangement, le systéme d'équations (a) devient :

Aa + Ba —--——---E*I—)—— = C(1)
C-
2
q°Q
2 -
A-—B o - c
-D
2+C (3.36)
a‘Q

En identifiant (3.36) avec la 2&me loi de Newton appliquée 2 la rotation, on déduit le
moment d'inertie équivalent :

2
B
leq = A-
“ D

- 2+C
e
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En remplagant les coefficients A,B,C, et D par leur valeur, on obtient le moment d'inertie
équivalent du systéme (pour un pendule).

2

f 2
2 -(%+LR+L2)

qu= I4q+m -r—-+(R+L)2-

2 2
_RL_'_GLz_'_r)
7 2

| q

En remplagant (r212) par K2. et en divisant le terme [B2 / (- D/q2Q2 + C)] par L2, nous

obtenons :
i 2
T +L+R

K> R

1+-—2'—'-—5
L’ Lg

Pour emp€cher les excitations du vilebrequin (mises en jeu par les vibrations de torsion,
de flexion et latérales), diies a 'emploi d'un pendule, il faut utiliser trois pendules placés
a 120° I'un de l'autre[54].

2

= I+ m| K2+ R+ L)%

Dans le cas d'un volant 2 3 pendules, on multiplie la masse m du pendule par 3, ce qui
nous donne un moment d'inertie équivalent :

2
2
) ) (E—+L+R)
Ig=I1g43mK"+(R+L) -
a d
k? R (3.37)
L’ Lg

A T'accord, le pendule donne un moment d'inertie équivalent leq infini, dansce cason a:

K° R
1+ T3
L’ 1q
Donc I'accord du pendule est réalisé lorsque

= 0

K> R
=—

17 g

1+ ou g =

(3.38)
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a) Evolution de I'inertie équivalente leq en fonction de 'harmonique q

4
} leq [N.m.s2)
& 22E= A
g R=129.6 mm
g 1288 12 m=275g
. s Id=05N.m2
¢, 0.3ES
v 00
3
§ - O6E9
| R
- 1.5E# q-= -t =2
- 2.4ES '
} } 4
1 1.5 2 2.5 3 q

fig. 3.13 Variation de linertie leq en fonction de I'harmonique q
Pour l'exemple donné ci-dessus, le pendule est accordé sur 'harmonique 2. Pourq=21le
moment d'inertie équivalent est infini. On remarque que le moment d'inertie est égal 212
(moment d'inertie du disque support) pour toutes les autres valeurs de g.
3.3.4. Calcul des parameétres du pendule
a) Détermination de L

L'équation (3.38) nous permet d'écrire :

2_RL k2=
L @ +K 0 (3.39)
(3.39) est une équation du 2&éme ordre en L. Les solutions en L sont données en fonction
de 'harmonique q.

R + ¥R?— 4q*K?

Ly

" 23 @
L = R - "/R2—4q4K2
2 = 2q2 (a)

Avec:
L : entr'axe entre le pendule et son logement ;
R : position du logement par rapport a I'axe de rotation du volant support ;
r: rayon du pendule rouleau ;
q : harmonique.

Conditions a respecter :

— La premiére condition est relative au discriminani qui doit étre positif ou nul:
A = R°-4q°K*2 0

d'ol :
R 2 2 qu
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— La deuxiéme condition est le choix de l'une des solutions (a) ou (b).

Dans le calcul de dimensionnement du volant, nous devons tenir compte de
l'encombrement du moteur (couronne dentée, plateau d'embrayage, vilebrequin). Pour ce
faire, nous sélectionnons une plage de valeurs des grandeurs R et r, en fonction des
harmoniques q, ce qui nous permettra de calculer : la masse m du rouleau, le rayon de
pergage du trou du rouleau Rp et I'entraxe L.

On procede ensuite au calcul du moment d'inertie équivalent linéarisé¢ du volant
pendulaire, en donnant un intervalle de tolérance & R et L que nous réajustons aprés avoir
localisé les inerties effectives.

Nous avons montré dans le paragraphe 3 que seul le 2&me harmoAnique représente un
danger. Nos calculs seront donc fait avec g = 2.

Si on choisi @ =2 et r =35, la premitre condition nous impose : R 2 28,3 ; d'ol le
choix de R qui tient compte des dimensions du volant et des piéces voisines. Si nous
devons garder les mémes dimensions du moteur F4L 912 (méme couronne dentée, méme
embrayage), on doit prendre R au voisinage de 130 mm.

La deuxiéme condition, nous impose la solution (a), qui nous permet le calcul des
parametres suivants :

L =32,11 mm
Rp = 37,11 mm
m = 27,5¢g

La masse est calculée pour un rouleau de longueur 45 mm, (catalogue SKF).

b) Evolution de l'inertie équivalente Ieq en fonction des paramétre R et L
Afin de pouvoir calculer leq sur une bande R au voisinage de 130 mm, on trace la
fonction leq donnée par (3.37),en fonction de R et L (graphe 4 3 D) pour q = 2, sur les
bormes Ret L tel que:

Rmax=135mm; Rmin=125mm
Lmax =33,37 mm ; Lmin=230,84 mm

leci [kg. m2]

306
22%
15C |

&)
1

R [mm]

Fig. 3.14 Evolution de l'inertie équivalente leq en fonctionde R et L
pour Id = 2,21 kgm2 et q = 2 (leqmin = -355; legmax = 4144 kg.m2)
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Les inerties équivalentes sont constitués par des chaines de valeurs, chaque chaine de Ieq
est comprise entre deux pique (négatif et positif). Les valeurs de leq dépendent des
intervalles pris sur R et L. Une faible variation des paramétres R et L a une trés grande
influence sur la valeur du moment d'inertie équivalent. Ceci est rendu plus apparent sur le
graphe de la figures 3.15. -

leq [kg.m2]

32,05
L [mm]

Fig. 3.15 Evolution de l'inertie équivalente leq en fonc‘tion deRetL
pour un intervalle de 0,05 mm sur R

Nous remarquons sur la figure 3.14, que lorsque l'intervalle sur R diminue la fréquence
de l'inertie équivalente augmente, de méme que la valeur de leq prend des valeurs
considérables (de I'ordre de 10E4 N.m2).

* Evolution de V'inertie équivalente en fonction de L

L 12

4.7E€ ieq [NmsZ] R= 1295 mo

I ; MY
’ =2 2= 0.5 N.m2
A 1.7E¢ J
? 0.0
% 1.2E€
5 4.2E¢€
’5-‘ 7.2E¢
L [mm] -

31.C 31: 32.0 32.% 33.0 33.%5 34.0

]

Fig. 3.16 Evolution de leq en fonction de la l'entraxe L du pendule

On remarque sur le graphe ci-dessus qu'une faible variation de la longueur L du pendule
autour de 32,4 mm a une trés grande influence sur la valeur du moment d'inertie
équivalent. Ceci montre qu'il faut une grande précision sur les dimensions des pendules.
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* Evolution de l'inertie équivalente en fonction du rayon R

[
15E¢| leq [N.ms2] L n
R= 1295 mm
=14
.f 10E¢ q=2 E:O.SN.m!
|
-! 5E6
-
S5 00
2 . sEe ‘
4 R [mm]
- 9B6—rt : : 1 ——t
128 129 130 131 132 133

Fig. 3.17 Evolution de leq en fonction du rayon R
On remarque sur le graphe de la figure 3.17 qu'une faible variation du rayon R autour de
129,5 mm a une trés grande influence sur la valeur du moment d'inertie équivalent. Ceci
montre qu'il faut une grande précision sur les dimensions des pendules.

¢) Evolution de la pulsation propre en fonction de l'inertie équivalente Ieq

On remarque sur le graphique de la fig. 3.18 que, grice au pendule, on peut faire varnier
la pulsation propre de O & I'infini.

1067.¢ | wp [rads]
948 ¢
830.2
711.€
593.€
474.4
355.8
237.2

118.¢
0.0

Pulsalionx prapre

Ieq [N.ms2

-08 -0.6 -04 -0.2 0.0 0.2 0.4 0.6

Fig. 3.18 Variation de la pulsation propre en fonction de leq

Pour l'exemple que nous avons pris, la pulsation propre du systéme varie d'une valeur
minimum nuile, pour une inertie équivalente - 0,2 & une valeur maximum de 230 rd/s
pour une inertie équivalente moins l'infini. Dans les inerties positives, la pulsation propre
varie d'une valeur minimum 240 rd/s pour inertie équivalente qui tend vers l'infini, a une
valeur maximum qui tend vers plus l'infini, pour une inertie équivalente nulle.

Afin d'optimiser le dimensionnement du volant pendulaire en fonction des paramélres :
Inertie-coit de production, nous retenons les dimensions suivantes.('intervalle de
tolérance retenu sur R et L est de 0,05 mm).:

0
R = 129,90 0,05
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0
L = 32,07 0,03
0

= 5007001
,0.03
Lp =4500 o
Avec Lp: longueur du pendule rouleau, (fabriqué par SKF).

3.3.5. Calcul exact du moment d'inertie équivalent (Ieqe.) vu par le systéme

Le moment d'inertie équivalent se présente sous la forme :

) ( .)'2
_ 2T _ VB 3 ﬁ+9
IEF_ 7-— Id+3m7+—.—2-lp
8 6 0

Avec | te moment d'inertie du volant support et Ip le moment d'inertie du pendule, soit :

i . 2
lap = Id+3mR2+3mL2(1+-§») +6mRL(1+§_)oos|3+31p(1+fi
0 0 0
Si on pose :
B = bsin(qRt)
Ona:

B = bqQ cos(qQ)
En remplagant p' par sa valelir, on obtient :

2

T = Id'r3mR2+3 mL? 1+M +6mRLI1 + quO‘.)S(th) cosB
0 0
2

+3 Ip(] 4 gl coslgt)
0

Si on considere que le disque tourne & une vilesse constante, on peut superposer a ce
mouvement une vibration a telle que :

6 = Q+a
d'od :

0=Q+a
Pour a suffisamment petit, on peut poser a'«~ 0 d'od 8' = £ et donc l'expression
donnant lege devient .

!
: 2
Lgp = Ig+ 3 MR+ 3 (mL+1,) {1+ bq cos(q@y) + 6 mRL?{1 + bq costqe2n} cosp
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On détermine I'amplitude b, en posant des conditions aux limites sur B' (la vitesse du
pendule B' étant déja calculée au paragraphe 3.3.2). d'ol :

lp = Ig+ 3mR%+ 3(mL%+ 1))[1+ Ea"‘-‘-'i‘-eos(qm)

.
P max

+ 6 mRL?[1+ 2= cos(q@) | cosp
Q ‘

Pour pouvoir comparer les deux inerties, donnons les mémes valeurs aux parametres R,
T, et m et calculons leqge et leq en fonction de I'harmonique q.

armq
Inerty

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Ieq 0,533| 5,083] 0,528] 0,528] 0,529| 0,530{ 0,530 | 0,530 | 0,530} 0,530

leee | 0,501 0,501} 0,501 0,501] 0,501 0,501| 0,501} 0,501 0,501} 0,501

Tableau 3.4 Comparaison des inerties lege et leq.

Nous constatons que |'inertie éguivalente Iege présente une faible variation en fonction
des harmoniques q. '

Pour les harmoniques supérieurs a 2, l'inertie leq reste pratiquement constante. Tandis
que pour I'harmonique q = 2, I'inertie linéarisée Ieq prend une valeur importante.

En conclusion, on constate que les valeurs des inerties équivalentes linéarisées et les
valeurs des inerties équivalentes exactes, présentent une grande similitude, ce qui justifie
la linéarisation du systeme d'équation (3.32) et (3.33). Cependant, nous constatons une
discordance pour I'harmonique q = 2 pour lequel l'inertie équivalente linéarisée prend une
valeur importante. Cette discontinuité peut étre exploitée pour élever l'inertie du volant,
améliorant ainsi la régulanté cyclique du moteur.

3.4. Conception du volant pendulaire

A partir des dimensions des pendules déja calculées, et en accord avec les inerties
équivalentes oblenues, nous proposons le dessin du volant pendulaire.

Les dimensions extérieures du volant pendulaire, doivent étre identiques a celle du volant
classique, afin de permettre son montage sur le moteur F4L 912.

Dans le souci de diminuer le colt du volant pendulaire, nous avons pris comme modele
de base le volant classique auquel nous avons rajouter trois noyaux pour le jogement du
pendule.

1.2 masse du volant pendulaire (obtenue aprés montage) est légérement inférieure a celle
du volant classique.

La précision de fabrication des rouleaux élant élevée, on les achétera chez le fabricant de
roulement SKF.
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LA

\\\§k |
¢ entraxe logement pendules
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¢ couronne dentée,ajustement t8

logem:ept pendule
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Fig. 3.19 Dessin du volant pendulaire
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3.5. Variation de la vitesse angulaire
3.5.1. Irrégularité cyclique avec volant classique.

L'intégration du couple moteur, (paragraphe 3.1.4), nous permet la détermination des
vitesses angulaires pour chaque degré de rotation du vilebrequin, c'est 4 dire }a variation

de w en fonction de 8. Ce qui nous donne l'irrégularité cyclique i.

L'irrégularité cyclique du moteur F4L 912 obtenue avec le volant classique pour
un moment d'inertie du vilebrequin 1 = 0.7433 N.m.s2 et une vitesse de rotation
N = 1500 tr/mn a pour valeur :i=0.077,

/

% 1904 Tetap [rad / 5]

S WANIVAN \ / )

[ o

~ 170- pac
b =4

- 160- ®

i

8 1407 Régime moyen du dlsquc

& 1301

< 1201

a

.8 1107

2 Teta["]

£ 100 + t } t

B 0 200 400 600 720

Fig.3.20 Variation de la vitesse angulaire en fonction de l'angle
vilebrequin, du moteur F4L 912, en utilisant le volant classique

3.5.2. Irrégularité cyclique avec volant pendulaire

En utilisant les solutions des équations (méthode de Runge-Kutta), nous obtenons la

variation de la vitesse angulaire w en fonction de l'angle vilebrequin 6, que nous
visualisons sur la figure 3.10. L'irrégularité cyclique du volant moteur F4L 912 obtenu
avec le volant pendulaire de moment d'inertie Id = 0,5 Nms2, est de 0,005.

3.5.3, Comparaison des deux irrégularités cycliques

La simulation des volants (classique et pendulaire), montre fig. 3.21 que méme si nous
utilisons un volant classique ayant la méme inertie que celle développée par le volant
pendulaire leq, c'est & dire une inertie bien supérieur 2 son inertie réelle, nous obtenons
une fluctuation de la vitesse angulaire (donnée par le volant classique) supérieure a celle
donnée par le volant pendulaire.

Tetap [rad / 5]
% 15

Teta [°]

¥
0 —: Graphe volant classigue- -- : Graphe volant pendulain

Fig.3.21 Variation de la vitesse angulaire des volants classique et pendulaire
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3.6. Vibration de tersion du volant moteur

Pour atiénuer les variations de vitesse, les constructeurs de moteurs augmentent l'inertie
de la ligne d'arbre en disposant sur celle-ci un volant d'inertie incorporant le dispositif
d'embrayage (disque et plateau).

Comme sur tout systtme mécanique, une augmentation de massc s'accompagne
généralement d'un abaissement des fréquences propres. Le constructeur est confronté
ainsi A des problemes de vibration de torsion et de flexion du vilebrequin, avec des
amplitudes de résonance parfois importantes dans des plages d'utilisation du moteur,
entrainant des ruptures par fatigue.

L'étude des vibrations de volant, nous permettra d'apprécier le volant pendulaire par
rapport au volant classique, de localiser les zones de résonance et connaitre les plages
d'utilisation, et enfin voir si 'utilisation du volant pendulaire sur le moteur F4L-912,
nous dispenserait de 1'utilisation de 'amortisseur de torsion.

3.6.1. Modélisation

Le vilebrequin est discrétisé en 9 disques 11, . . ., 19, centrés sur l'axe de rotation et
séparés par des raideurs torsionnelles k1, ..., k8, (fig. 3.22).

T T schéma de l'installation
P A F
B = = =

— — e— e

modele
|ks| 7 6 5

l
! |
7 6 5

4 3

Io

2

P: poulie ; A:accouplement. ; F:frein

4

Fig. 3.22 Modéle en torsion du moteur F4L 912 sur banc
A chague coude (maneton, tourillon et bras) est affecté un disque, de plus, le disque I9
est affecté au couple poulie-amortisseur et le disque 14 représente le volant moteur.
L'accouplement et le frein sont représentés respectivement par 13,12 et I1.

Le comportement vibratoire du modele est d'autant plus proche du comportement de
l'arbre réel, que le nombre de disques est plus grand.

Le calcul des raideurs entre chaque disque, utilise les formules de résistance des
matériaux lorsqu'il s'agit d'une portion d'arbre cylindrique, ou des formules
expérimentales [BICERA], pour les coudes de vilebrequin.

Les inerties de 1'attelage mobile sont calculées dans le paragraphe 6.1.

Le tableau 3.4. donne les valeurs des inerties et raideurs affectées au modele de la
figure.3.22.
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N°volant | inertie ] [Nms2]| N°arbre |Régidité k [Nm/rd]
1 098 E-2 1 0,285 E6
2 0,14 2 0,285 E6
3 0,1725 E-1 3 021 EA
¢ ] oss T [ oimene
6 0,21 985 E-1 5 0,145 057 E7
7 0,21 985 E-1 6 0,101 932 E7
8 0,21 985E-1 7 0,145 057 E7

*x g a 0,93E-1 3 o 0348 669 E6

b 0,02 E-1 . b 0, 1633 E7

Tableau 3.4. Inerties et raideurs relatif au modéle avec volant classique
Remarque : Dans la derniére case du tableau 3.4, a/ représente les inertics et raideurs de la

poulie avec amortisseur de torsion et b/ les inerties et raideurs de la poulie sans
amortisseur de torsion.

3.6.2. Fréquences et modes propres

Le calcul des pulsations propres wi 4 été développé dans le paragraphe 8.2. A partirde la
3em fréquence propre, les valeurs calculés sont assez loin des fréquences d'excitation,
donc nous nous contenterons de représenter les trois premieres valeurs.

a) Modéle avec volant classique sans amortisseur de torsion

Les trois premieres pulsations propres de la ligne d'arbre munie du volant classique sans
'amortisseur de torsion sont .

Pulsations propres du modele figure 3.22.
Numéro Pulsations propres
des modes enrad /s entr/ mn
1 0, 1117 E+03 0, 1067 E+04
2 0,1720 E+4 0,1653 E+05
3 0,3288 E+04 0. 3140 E+05

Tableau 3.6. Pulsations propres du modéle muni du volant classique
sans l'amortisseur-de torsion.

Amplitudes relatives des 3 premiers modes relatives au modele avec volant classique sans
I'amortisseur de torsion.
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Numéro Amplitudes relatives | Amplitudes relatives | Amplitudes relatives
des disques mode 1 mode 2 mode 3
(1067 E+04 tr/mn}| (.1643 E+05 tr/mn) | (3140 E+05 tr/mn)
1 1000 E+01 1000 E+01 1000 E+01
2 9996 E+0C £982 E+00 6282 E+00
3 .9930 E+0C — .5094 E+( - 3080 E+01
4 J195E-02 ~. 1792 E+03 — . 2328 E+0C
5 -8561 E- 02 4496 E-01 6187 E+ 03
6 - 9229E- (02 8222 E-01 -.1014 E+ 08
7 - 3454 E- 2 1300 E+OC -.2220 E+ 08
8 - 5233 E- 02 1577 E+O( =2704 E+08
9 - 6811 E- 02 1761 E+O( -.2740 E+08

Tableau 3.7. Amplitudes relatives du modéle avec volant classique
sans amortisseur de torsion

Déformées modales relative au modele de la figure 3.22, ligne d'arbre sans Y'amortisseur

de torsion, au premier mode.

[=]
[

h

[T

o
~}
to

o
Ln
T

e
T

Lr

e
-

e

Amplitude relative aw premier mode

.
e
o
-

-

Noeud de vibration dans le vilebrequ

Nob. de disques

|7

8 9

Fig. 3.23. Déformées modales du modéle fig. 3.22

sans amorlisseur de torsion au premier mode

Nous remarquons que le noeud de vibration est situé dans le vilebrequin.

b) Modéle avec volant classique et amortisseur de torsion

Les trois premieres pulsations propres de Ja ligne d'arbre munie du volant classique avec

I'amortisseur de torsion sont donnée par :
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Pulsations propres du modele figure 3.22.
Numéro Pulsations propres
des modes enrad/s en ir/ mn
i 0,1238 E+03 0,1183 E+04
2 0.1426 E+4 0,1361 E+0%
3 04081 E+(d 03897 E+0%

Tableau 3.5. Pulsations propres du modéle:
volani classique avec amortisseur de torsion.

Amplitudes relatives des 3 premiers modes relatives au modéle avec volant classique et
amortisseur de torsion.

Numéro Amplitudes relatives | Amplitudes relatives | Amplitudes relatives
des disques mode 1 mode 2 mode 3
[.1183 E+04 tr/mn]| [.1361 E+05 t/mn} | [. 3897 E+05 tr/mn]
1 1000 E+01 1000 E+01 .1000 E+01
2 9995 E+00 9301 E+00 4274 E+00
3 9914 E+0C - .6854 E-01 - 3641 E+01
4 —-.2270 E+(00 -. 1345 E+03 - . 5778 E+01
5 -.2274 E+00 - 4214 E+02 2677 E+ 03
6 - 2278 E+00 6307 E+02 . 5665 E+ 03
7 - 2283 E+00 2100E+03 .T883E+ O3
8 - .2286 E+00 3068 E+03 . 7452 E+03
9 - .2295 E+00 6702 E+03 -.2165 E+03

Tableau 3.8 Amplitudes relatives du modéle avec volant classique
el amortisseur de torsion
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Volant pendulaire

Fig. 3.24 Déformées modales du modéle fig. 3.22
avec amortisseur de torsion au premier mode
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Nous remarquons que le noeud de vibration (fig. 3.24) s'est déplacé (par rapport a la
fig.3.23) dans l'accouplement, a cause de I'amortisseur de torsion, monté sur le disque
n® 9. Nous pouvons observer aussi la trés faible amplitude du volant, relativement a celle
des autres disques de la ligne d'arbres.

A cause de son inertie importante, le volant peut pratiquement €&tre considéré comme
blogué en rotation.

Il est intéressant de comparer ces résultats avec la ligne d'arbre, du volant pendulaire,

Les inerties du volant pendulaire étant variables, nous utiliserons pour le calcul des
pulsations propres, relatives 2 sa ligne d'arbres, les inerties du tableau 3.9,

N°volant | Inertie I [Nms2]| N°arbre | Régidité k [Nm/rd]
1 0,98 E-2 1 0,285 E6
2 0,14 2 0,285 E6
3 0,1725 E-1 3 021 E4
: (1):"2‘1”9";5 — 4 0,1 632 676 E7
< 031985 E 5 0,145 057 E7
2 0.21 985E-1 6 0,101 932 E7
8 0,21 985 E-1 7 0,145 057 E7
o & 0MBEI g |& 0348 669 E6

b/ 0,02 E-1 b 0, 1633 E7

Tableau 3.9. Inerties et raideurs relatives au modéle avec volant
pendulaire.et amortisseur de torsion

¢) Modéle avec volant pendulaire sans amortisseur de torsion

- Les trois premieres pulsations propres de la ligne d'arbre munie du volant pendulaire sans
I'amortisseur de torsion sont donnée par :

Pulsations propres du modele figure 3.22
Numéro Pulsations propres
des modes enrad /s en tr / mn
1 0, 1117 E+03 0, 1067 E+04
2 0, 3076 E+3 0, 2938 E+04
3 0, 3288 E+04 0, 3140 E+05

Tableau 3.11 Pulsations propres de la ligne d'arbre munie du volant
pendulaire sans l'amortisseur de torsion.

Amplitudes relatives des 3 premiers modes relatives au modele avec volant pendulaire
sans amortisseur de tofsion.
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Numéro Amplitudes relatives | Amplitudes relatives | Amplitudes relatives
des disques mode 1 mode 2 mode 3
(.1067 E+04 tr/mn}] (. 2938 E+04 tt/mn]| (3140 E+05 tr/mn]|
1 .1000 E+01 1000 E+01 .1000 E+01
2 9996 E+00 9967 E+00 6282 E+0C
3 9930 E+00 9472 E+0C ~ 3080 E+01
4 A375E-02 —. 6519 E+0t — . 2328 E+(C
5 -8340E- 04 5156 E-01 2661 E+ 05
6 -.1476 E- 03 5180 E-01 —4360 E+ 09
7 -.2390E- (C 5204E-01 -.9549 E+ 09
8 - 3032 E- 03 5213 E-01 - 1163E+10
9 —.3601 E- 03 5215E-01 -1179E+10

Tableau 3.12 Amplitudes relatives du modéle avec volant pendulaire
sans amortisseur de torsion

Noeud de vibration dans le vilebreq:

Nob. de disques

Amplitude relstive au premier mode

&

[
h
T

Fig. 3.25 Déformées modales du modéle fig. 3.22
sans amortisseur de torsion au premier mode

Nous remarquons que le noeud de vibration est situé dans le vilebrequin.

d) Modéle avec volant pendulaire et amortisseur de torsion

Les trois premieres pulsations propres de la ligne d'arbre munie du volant pendulaire avec

I'amortisseur de torsion sont :

Pulsations propres du modele figure 3.22.
Numéro Pulsations propres
des modes enrad /s entr/ mn
1 0, 1117 E+03 0, 1067 E+04
2 0, 3076 E+3 0, 2938 E+04
3 0, 1377 E+(4 0, 1315 E+05

Tableau 3.10 Pulsations propres de la ligne d'arbre muni du volant pendulaire
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Amplitudes relatives des 3 premiers modes relatives au modzle avec volant pendulaire et
amortisseur de torsion.

Numéro Amplitudes relatives | Amplitudes relatives fAmplitudes relatives
des disques mode 1 modce 2 mode 3
(1067 E+04 tr/mn] (. 2938 E+04 tr/mn]] (.1315 E+05 tr/mn]
1 1000 E+01 .1000 E+01 1000 E+01
2 9996 E+00 9967 E+00 9348 E+00
3 .9930 E+00 9472 E+00 -. 1379 E-02
4 A375E-02 — 6519 E+01 —. 1270 E+02
5 —~8340 E- 4 .5156 E-01 . 2443 E+04
6 -.1476E- 03 5211 E-01 -7016 E+07
7 -.2390E- 0F .5279 E-01 -.1672 E+08
8 -~ 3032E- 03 5319 E-01 — 2305 E+08
9 - .5698 E- 03 5455 E-01 —. 4666 E+08

Tableau 3.13 Amplitudes relatives du modéle avec volant pendulaire
et amortisseur de torsion

Déformées modales relative a la ligne d'arbre sans I'amortisseur de torsion, au premier
mode. g

Noeud de vibration dans le vilebreq

Nob. de disques

Amplitude relative au premier mode
o
th

)

<@

[
n
L3

Fig. 3.26 Déformées modales du modéle fig. 3.22
et amorlisseur de torsion au premier mode

Nous pouvons remarquer sur la fig.3.26, que le noeud de vibration ne s'est pratiquement
pas déplacé par rapport 2 la déformée de la fig. 3.25 et ce malgré l'ajout de 'amortisseur
de torsion sur le disque n® 5. Ceci est dfi 2 la trés forte inertie du volant (disque n® 4). En
effet I'inertie du disque n® 4 étant trés importante pour déplacer le noeud de vibration, il
faut soit changer la nigidité du trongon n° 3 (I'accouplement), soit augmenter l'inertie du
damper (le disque n° 9).

On remarque aussi que les pulsations propres relatives aux modeles sans et avec

amortisseur de torsion (tableau 10 et 11), ont leur ler, 2ém mode identiques. Ceci
confirme la remarque que nous venons de mentionner plus haut.
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3.6.3. Vitesses critiques, Vitesses dangereuses, importances

La structure passe a 1'état résonnant, lorsque la pulsatioﬁ de I'excitation £2 devient égale &
une pulsation propre w, soit lorsque :qw = £2. Les vitesses critiques seront alors
définies par:

Q

(DC-_

q

q étant 'harmonique ; on se limite généralement a I'harmonique de rang 9, sachant que
'amplitude des harmoniques d'ordre supérieur est trés faible.

Dans le cas du moteur F4L 912, Ja plage de fonctionnement de la vitesse d'excitation est
de 1500 a 2800 tr/mn.

a) Volant classique sans amortisseur de torsion

Mode 1 o [t/mn] = 1198, 23

Harmonique Vitesse dangereuse | Amplitude du coup. harmo
gangereux [tr/mn] [mXN] Ly <

0.5 239646 44,98 40,49

Tableau 3.14 Importance, vilesse et harmonique dangereux au mode 1
On enregistre une seule vitesse critique correspondant A I'harmonique 0,5, mode 1, dans
la plage de fonctionnement qui nous est fixée Cette vitesse critique n'est pas une vitesse

dangereuse, car l'harmonique correspondante (g = 0,5) n'est pas une harmonique
majeure (importance minimale).

b) Volant classique avec amortisseur de torsion

Valeure des importances aux modes 1 et 2.

Mode 1 @ [trfmn] = 1182.

Harmon Vitesse dangerense | Amplitude du coup. harmo

gangerequl: [mgmn] P [m.N}p Importance
0.5 236526 4498 3549

. Mode 2w [tr/mn] = 13614,

Harmonique Vitesse ereuse | Amplitude du coup. harmo

gangereus T e Importance
50 272297 2390 25649 51
55 247543 2049 4182,51
6,0 2269,14 18,10 - 2739522
6,5 2094 .59 15,94 19536,36
7.0 1944 98 1345 2784,68
7.5 181531 11,68 17208,82
8,0 170186 10,61 - 1432588
8,5 1601,75 9,76 207325
9.0 1512,76 8.58 12016,24

N
Tableau 3.15 Imporiances, vitesses el harmoniques dangereux
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Le rajout de l'amortisseur a la ligne d'arbre, diminue la fréquence propre du deuxi¢me
mode, ce qui a entrainé des vitesses critiques aux harmoniques : 5.5, 6, ...9. Selon les
valeurs des importances, les vitesses dangereuses correspondent aux harmoniques 5, 6,

6.5,75,8¢ 9

¢) Volant pendulaire sans amortisseur de torsion

Valeure des importances au mode 1.

Mode 1 :w [tr/mn] = 1072. 58

Harmonique Vitesse dangereuse | Amplitude du coup. harmo | o e
gangereux [tr/mn} [m.N] portan
0.5 2145,16 44 98 149

Tableau 3.16 Importance, vitesse et harmonique dangereux

Comme pour le volant classique, il y a une seule vitesse critique correspondant a
I'narmonique 0,5 dans le premier mode. Cette vitesse crilique n'est pas une vitesse

dangereuse.

d) Volant pendulaire avec amortisseur de torsion

Valeure des importances aux modes 1 et 2.

Mode 1 . w [tr/fmn] = 1072. 55
Harmonque Vitesse dangereuse | Amplitude du coup. harmo
gangereux {tr/mn] [m.N] Importance
0.5 2145,10 4498 148
Mode 2 : o [tr/mn] = 12262. 49
Harmonique Vitesse dangereuse [ Amplitude du coup. harmo
| gangereux [ir/mn] . [m.N] Imy =
4.5 272500 29,97 1895388
50 2452 50 23,90 755081
55 222954 20,49 241667
6,0 2043,75 18,10 1022011
6.5 1886.54 1594 562566
7,0 1751,78 1345 172609
7.5 1635,00 11,68 576761
8,0 153281 1061 424684

Tableau 3.17 Importances, vilesses et harmoniques dangereux

L'addition du damper 2 la ligne d'arbre, diminue Ja fréquence propre du deuxiéme mode,
ce qui a entrainé des vilesses critiques aux harmoniques : 4.5, 6, ...8. Selon les valeurs
des importances, ces vitesses critiques deviennent des vitesses dangereuses.

En conclusion le volant classique sans amortisseur, donne une irrégularité cyclique
importante, I'addition d'un amortisseur torsionnel diminu l'irrégularité cyclique, mais fait
naitre des vitesses dangereuses dans la plage de fonctionnement du moteur, au deuxiéme
mode. ‘
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Le volant pendulaire sans amortisseur de torsion permet d'avoir une irrégularité cyclique
trés basse (acceptable) et ne développe pas de vitesse dangereuse dans la plage de
fonctionnement du moteur. Donc nous retiendrons pour notre application le modele ayant
le volant pendulaire sans l'amortisseur de torsion. Ceci implique une bonne régularité
cyclique et une masse allégée.

3.7. Fiabilité du systéme pendulaire

La fiabilité d'un composant est sa probabilité conditionnelle, 2 un 4ge donné, de remplir
sa fonction, dans les limites de performance spécifiques, pour la période de temps prévue
el sous les contraintes liées aux conditions de fonctionnement normal.

Dans les conditions normales d'utilisation, le fonctionnement d'un matériel peut étre
perturbé par trois types de pannes :

— Les pannes infantiles ;
— Les pannes franches ;
~ Les pannes d'usures.

A (D)

-

Rodage |Risque de panne Vieillesse

temps

Fig.3.27 Courbe en bassin du risque de pannes '
3.7.1. Présentation du systéme

Le systeme étudié (fig. 3.9) est composé d'un volant (chemin du roulement), ¢t d'un
rouleau, qui oscille a intérieur de son logement.

Dans notre cas l'absence de charge sur le rouleau, permet d'obtenir un roulement sans
glissement dans les zones de contact : Rouleau-chemin de roulement. D'autre part ,
T'utilisation d'un lubrifiant est interdit du fait que le frottement associe un roulement sans
glissement.

3.7.2. Durée de vie

Pour le calcul de }a durée de vie, on assimile les rouleaux du volant pendulaire & ceux des
roulements & roulcaux.

Nous avons suivi pour cela les régles de calcul de la norme 1SO 281 correspondant a 1a
dernigre version 1988,
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[4]
[ Y
B
LS 2
Volant &
pendulaire %jj/ w5 =1
B
80
2
:
Guide pendule =
=S
3 Pendules 4

placés & 120°

Dessin de I'ensemble volant pendule
a) Charge radiale dynamique de base Cr

La charge radiale (constante en intensit€é et en direction}, qu'un roulement peut
théoriquement supporter en un million de tours, s'exprime par :

% 3y B
C, = b, f.G. chosa)/g. ZA. DT/T'

Les coefficients bm et fc sont donnés par le constructeur SKF, pour des conditions de
contraintes réparties d'une fagon sensiblement uniforme le long du contact le plus chargé
entre rouleaux et chemins.

bm : facteur de calcul pour un matériau et une fabrication donnée. 11 dépend du
type de la construction du roulement = 1.1 ;

fc : facteur dépendant de la géométrie des éléments, de leur précision et de leur
matériau=83.8 :

i : nombre de rangées de rouleaux = 1

Lr : longueur du rouleau = 45 mm

a :angle nominal de contact (rouleau-chemin de roulements) = 0°
Z . nombre de rouleaux dans un roulement a une rangé = 1
Dr: diametre de rouleau (Dr=2r) = 10 mm

b} Charge radiale dynamique équivalente Pr

C'est une charge radiale, concentrée qu'un roulement peut théoriquement supporter pour
une durée nominale d'un million de tours.

Pour les roulements a rouleaux dont a = 0°, ayant une charge radiale et axiale constantes,

Pr s'exprime par :
Pr=X.Fr+Y .Fa
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Avec:
Fr : composanie radiale de la chargeen N ;
Fa : composante axiale de la chargeen N ;
X : coefficient radial donné selon le type de roulement ;
Y : coefficient axial donné selon le type de roulement.

Dans le cas du rouleau pendulaire, nous avons une charge radiale pure, donc Fa=0
et X = 1. Dans ce cas la charge radiale appliquée au rouleau s'exprime par :
Pr=Fr=2.m.N.r.d
Avec:
m : masse du rouleau ;
N : vitesse de rotation maximum du volant ;
r: rayon du rouleau pendule ;

0 : accélération du pendule.

¢) Durée nominale d'un roulement

La durée nominale est la durée atteinte ou dépassée par 90% de roulements apparemment
identiques fonctionnant dans les mémes conditions. Elle s'exprime par les relations :

c]/
Lig= [P_j [en nombres de tours]
L
Ly = ﬁ] [en nombres d'heures |

3.7.3. Fiabilité

Le calcul de fiabilité du pendule rouleau suit 1a loi de WEIBULL. La fiabilité R d'un
roulement s'exprime donc par :

N

)

Avec 8, 8, v, respectivement paramétres de position, de forme et d'échelle, dépendant du

R=-=exp -

6

type de roulement, et satisfaisant aux conditions: y =20, 8 =0 (on prend @ =Q et § = 0,1)
Si on pose :

. L ( . 1 0
- — el -
M = Liolp: Y

=)

Le graphe de WEIBULL est aussi utilisé pour le calcul des paramétres de fiabilité :

On aura:

R() = 1 - F(1)

avec F(t) la fonction de fiabilité.
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CONCLUSION

L'outil d'aide a la conception des moteurs, que nous venons de présenter permet a
l'ingénieur concepteur a partir de l'expression d'un besoin de :

— Définir une architecture générale : alésage, nombre et disposition des cylindres, choix
du type de cycle thermodynamique, vitesse de rotation et puissance souhaité du moteur ;

— Fournir le dimensionnement des principales piéces en mouvement : piston, bielle et
vilebrequin. ‘

Nous pouvons distinguer quatres chapitres dans la deuxiéme partie de la these : cycles
thermodynamiques, cinématique, efforts et vibrations.

— Les cycles thermodynamiques des différents types de moteur (2 allumage commandé,
Diesel, suralimenté ou a aspiration naturelle} permettent de générer les efforts internes du
moteur. Le logiciel développé permet de simuler les pressions dans le cylindre en
fonction de 1'angle de rotation du vilebrequin pour différentes charges et vitesses, ainsi
un nombre important de parametres relatifs au cycle est donn€.

~ Nous avons présenté la cinématique des pitces en mouvement des deux principaux
types d'embiellage : systéme bielle-manivelle et le systeme biclle-biellette articulée. Le
logiciel développé, permet de donner les déplacements, les vitesses et les accélérations de
tout point des pieces mobiles.

- L'étude dynamique des organes en mouvement, permettant la recherche des efforts
induits par le moteur sur sa suspension est développer pour les moteurs en ligne et les
moteurs en Vé.

— La vérification aux vibrations de torsion de la ligne d'arbre permet le calcul des
fréquences propres, des déformés modales, des importances, ainsi que les amplitudes
d'oscillations des disques et trongons d'arbres de méme que les contraintes équivalentes.

L'¢étude du volant moleur a essentiellement porté sur

— La mise en relief des méthodes de calcul, ancienne et classique, ainsi que 1'élaboration
d'une méthode améliorée ;

— La conception et le calcul dynamique du volant pendulaire. Aprés avoir vérifier par la

méthode de Runge-Kutta que 'amplitude angulaire p des pendules, reste assez faible,
nous avons linéarisé les équations du mouvement, ce qui nous a permis de calculer les
pulsations propres du pendule, le moment d'inertie équivalent leq du systéme, ainsi que
le dimensionnement du volant ;

Les résultats des calculs relatifs a la vanation de la vitesse angulaire, ont montré que
I'irrégularité cyclique de la ligne d'arbres avec volant accordé sans amortisseur de torsion
est meilleure que celle obtenue avec le volant classique.avec amortisseur de torsion. D'ou
une masse inféricure du moteur et donc des pulsations propres plus importantes, ce qui
évite d'avoir des vitesses dangereuses dans la plage de fonctionnement du moteur.
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