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 :ملخص

ة      ذیحمل ھ ة الثانوی ى الحرك وري عل بس  ا العمل على دراسة تأثیر الخلوص العرضي و الانحراف المح ي محرك    للمك ف
ة  اھرة الطقطق یص لظ دف التقل راق بھ درودینامیكيت .ذات الاحت وذج ھی اظ بنم ث تم الاحتف ین، حی ة  ب ل احرك بس داخ لمك

بس    بواسطة معادلات خا حلل كل نمط على حدى .الاسطوانة بخمسة أنماط للتشغیل ة المك ة و حركی ة بدینامیكی ق  و  ص التزلی
طوانة تلامس أس درودینامیكي لل بس-الھی ائج  .مك ةإن نت اة الرقمی امج   المحاك ق برن ن طری ا ع ل علیھ  Fortranالمحص

یرة    ة مس أخو       للخوارزمی ائج الم ع النت ة م ق متطابق یلم المزل اور الف ح أن مش بس توض درودینامیكي للمك رف الھی ذة لتص
ة  في ال. بالتجارب لباحثین آخرین ة الثانوی ، للمكبس  خلاصة، أظھر التحلیل أن الخلوص العرضي لھ تأثیر مھیمن على الحرك

ة أفضل بالنسبة للانحراف السلبي     ستنتاج كا دوم  ثاني نجد أن الانحراف الإیجابي لمحور المكبس یعطي تجلی ر   .أو المع اعتب
أثیر، لك    دون ت یلم    غالبا الفیلم المزلق ب ل الحاضر أظھر أن للف ق  ن التحلی ة     المزل ة الثانوی ى الحرك أثیر عل بس  ت ال  للمك  يو بالت

 .على ظاھرة الطقطقة
  

  .الھیدرودینامیكي التزلیق طقطقة،الالحركة الثانویة للمكبس، الانحراف المحوري للمكبس،  :حیةاالمفتالكلمات 
   

Résumé :   
Ce travail porte sur l’étude de l’influence du jeu radial et du désaxage de l’axe du piston 

sur le mouvement secondaire dans un moteur à combustion interne dont le but est de 
minimiser le phénomène de clappement. Un modèle hydrodynamique a été retenu où le 
mouvement du piston dans la chemise est décrit par cinq modes de fonctionnement. Chaque 
mode a été analysé séparément par une écriture des équations relatives à la dynamique et la 
cinématique du piston, et à la lubrification hydrodynamique du contact chemise-piston. 

Les résultats de simulation obtenus à travers une programmation en Fortran de 
l’algorithme qui régit le comportement hydrodynamique du piston montrent que la prédiction 
des hauteurs du film lubrifiant est en concordance avec des relevés expérimentaux fournis par 
d’autres chercheurs. En résumé, l’analyse a révélé que le jeu radial à une importance 
dominante sur le mouvement secondaire. En seconde constatation, un désaxage positif de 
l’axe du piston offre de meilleures performances relativement à ceux négatif et nul. Souvent le 
film lubrifiant était considéré sans influence ; alors, la présente analyse montre que ce dernier 
affecte le mouvement secondaire et par conséquence le phénomène de clappement. 
 
Mots clés : Mouvement secondaire du piston, Désaxage du piston, Clappement, Lubrification 

hydrodynamique. 
 

Abstract: 
This work concerns the study of the influence of the radial clearance and the pin-offset on 

the secondary movement in an internal combustion engine where the goal is to minimize the 
slapping phenomena. A hydrodynamic model was retained where the movement of the piston 
in the skirt is described by five operating modes. Each mode was analyzed separately by 
writing the equations relating to the dynamics and the kinematics of the piston, and the 
hydrodynamic lubrication of the skirt-piston contact. 

The simulation results, obtained through programming in Fortran the algorithm which 
governs the hydrodynamic behavior of the piston, show that the prediction of oil film 
thickness is in agreement with experimental results provided by other researchers. The 
analysis revealed that the radial clearance has a dominant importance on the secondary 
movement. In second observation, a positive pin-offset of the piston offers better 
performances. Often the oil film was considered without influence; but the present analysis 
shows that this last affects the secondary movement and by consequence the phenomenon of 
slapping. 
 
Key words: Piston secondary motion, Piston offset, Slapping, Hydrodynamic lubrication. 
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Nomenclature 
 

 
a2 Distance du centre de gravité Cg6 au bord supérieur de la jupe. 
ax Accélération du centre de gravité Cg3 dans la direction Xc. 
axCg5 Accélération du centre de gravité Cg5 dans la direction Xc. 
axS Accélération du segment dans la direction Xc. 
ay Accélération du centre de gravité Cg3 dans la direction Yc. 
ayCg5 Accélération du centre de gravité Cg5 dans la direction Yc. 
b2 Distance du centre de gravité Cg6 à l'axe du piston.  
B Largeur du film lubrifiant. 
BF Facteur de largeur relatif au film lubrifiant. 
d Diamètre du piston. 
d1 Diamètre de la tête du piston. 
D Diamètre de la chemise. 
D
Dt

 
Dérivée particulaire. 

e Epaisseur du segment. 
f Désaxage de l’axe de piston. 
FAD Force de contact entre le bord supérieur de la jupe et la chemise du côté 

poussée. 
FAG Force de contact entre le bord supérieur de la jupe et la chemise du côté 

contre poussée. 
FB Force de la bielle. 
FBD Force de contact entre le bord inférieur de la jupe et la chemise du côté 

poussée. 
FBG Force de contact entre le bord inférieur de la jupe et la chemise du côté 

contre poussée. 
FCRn, FCRno, FCRnu Forces hydrodynamiques dues à la compression par rotation négative 

du piston selon Zc. 
FCRp, FCRpo, FCRpu Forces hydrodynamiques dues à la compression par rotation positive du 

piston selon Zc. 
FCT, FCTo, FCTu Forces hydrodynamiques dues à la compression par translation du 

piston suivant Yc. 
FFr Force de frottement entre le segment et la chemise. 
FG Force des gaz. 
Fges Force résultante due au frottement et à la pression hydrodynamique. 
Fhyd Force hydrodynamique. 
FNres Force du contact solide chemise-jupe. 
FS Force des segments. 
FTT, FTTo, FTTu Forces hydrodynamiques dues à la traînée par translation du piston 

suivant Xc. 
h Hauteur du film lubrifiant. 
ho0, hu0 Hauteurs du film lubrifiant au niveau de la partie supérieure de la tête 

du piston. 
ho1, hu1 Hauteurs du film lubrifiant au niveau de la partie supérieure du film 

lubrifiant. 
ho2, hu2 Hauteurs du film lubrifiant au niveau de l’axe de piston. 
ho3, hu3 Hauteurs du film lubrifiant au niveau de la partie inférieure du film 

lubrifiant. 
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ho4, hu4 Hauteurs du film lubrifiant au niveau de la partie inférieure de la jupe. 
ho5, hu5 Hauteurs du film lubrifiant au niveau de la partie supérieure de la jupe. 
ho6, hu6 Hauteurs mesurées du film lubrifiant dans la zone de la jupe. 
ho7, hu7 Hauteurs mesurées du film lubrifiant dans la zone des segments. 
JA Moment d’inertie de l’axe de piston. 
JP Moment d’inertie du piston. 
L Longueur du film lubrifiant. 
LB Longueur de la bielle. 
LF Facteur de longueur relatif au film lubrifiant. 
LJ Longueur de la jupe. 
Lp Longueur du piston. 
mA Masse de l’axe de piston. 
mP Masse du piston. 
mPb Masse du pied de la bielle. 
mS Masse des segments. 
MCRn, MCRno, MCRnu Moments hydrodynamiques dus à la compression par rotation négative 

du piston selon Zc. 
MCRp, MCRpo, MCRpu Moments hydrodynamiques dus à la compression par rotation positive 

du piston selon Zc. 
MCT, MCTo, MCTu Moments hydrodynamiques dus à la compression par translation du 

piston suivant Yc. 
MNres Moment dû à la force FNres. 
Mges Moment dû à la force Fges. 
Mhyd Moment hydrodynamique. 
MTT, MTTo, MTTu Moments hydrodynamiques dus à la traînée par translation du piston 

suivant Xc. 
p Pression. 
pCR Pression hydrodynamique due à la compression par rotation du piston 

selon Zc. 
pCRn Pression hydrodynamique due à la compression par rotation négative du 

piston selon Zc. 
pCRp Pression hydrodynamique due à la compression par rotation positive du 

piston selon Zc. 
pCT Pression hydrodynamique due à la compression par translation du 

piston suivant Yc. 
pTT Pression hydrodynamique due à la traînée par translation du piston 

suivant Xc. 
rm Rayon de la manivelle. 
s1 Distance de la partie supérieure du film lubrifiant à l'axe de piston. 
s2 Distance du centre de gravité Cg3 au bord supérieur de la jupe. 
Sx Course du centre de gravité Cg3 suivant l’axe Xc. 
Sy Course du centre de gravité Cg3 suivant l’axe Yc. 
t temps. 
u, v, w Vitesses respectives suivant les axes x, y et z. 
uT Vitesse de translation du piston dans la direction x. 
vT Vitesse de translation du piston dans la direction y. 
Vx Vitesse du centre de gravité Cg3 suivant Xc. 
VxCg5 Vitesse du centre de gravité Cg5 suivant Xc. 
Vy Vitesse du centre de gravité Cg3 suivant Yc. 
VyCg5 Vitesse du centre de gravité Cg5 suivant Yc. 
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αz Angle de basculement du piston. 
ij  Tenseur des vitesses de cisaillement.  

η Viscosité dynamique du lubrifiant. 
ρ Masse volumique du lubrifiant. 
 Coefficient de viscosité du lubrifiant. 

ij  Tenseur des contraintes de cisaillement. 
φ Angle de rotation du vilebrequin. 
φ0 Angle de rotation du vilebrequin à l’instant t0. 
φ1 Angle de rotation du vilebrequin à l’instant t1. 
φ2 Angle de rotation du vilebrequin à l’instant t2. 
ψ Angle de bielle. 
ω Vitesse angulaire du vilebrequin. 
ωR Vitesse angulaire de rotation du piston autour de l'axe z. 
ωz Vitesse angulaire autour de l’axe du l'axe de piston. 

zCg6  Vitesse angulaire autour de l’axe passant par le centre de gravité Cg6. 

z  Accélération angulaire autour de l’axe du l'axe de piston. 

zCg6  Accélération angulaire autour de l’axe passant par le centre de gravité 
Cg6. 

(x, y, z) Système d'axes lié au film lubrifiant. 
(Xc, Yc, Zc) Système d'axes lié à la chemise. 
[Cg3] Se rapportant à un axe passant par le centre de gravité Cg3. 
[Cg5] Se rapportant à un axe passant par le centre de gravité Cg5. 
[Cg6] Se rapportant à un axe passant par le centre de gravité Cg6. 
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Introduction générale 
 

L’analyse du comportement d’un piston dans la chemise présente, pour tous les types de 

machines à pistons, un problème fondamental. La cinématique d’un piston est décrite par un 

mouvement oscillatoire axial dit primaire et un mouvement latéral nommé secondaire qui se 

compose à son tour d’une rotation ou basculement autour de son axe et d’une translation 

perpendiculaire à l’axe de la chemise. 

Le mouvement secondaire, de faible amplitude ne dépassant pas le jeu radial, a une grande 

influence sur les performances du système chemise-piston. À la suite du mouvement 

secondaire du piston, il peut y avoir un cognement de ce dernier sur la chemise ce qui est une 

source de bruit audible et qui provoque en plus une augmentation de frottement, une 

production de cavitation par érosion dans le film lubrifiant et un grippage possible du piston 

contre la chemise. Pour comprendre les phénomènes qui surgissent à l’entrefer chemise-piston 

des moteurs à combustion interne, il est indispensable de procéder à une analyse de cet 

ensemble dans laquelle il faut tenir compte d’une multitude de facteurs d’influence. Une 

description complète de la cinématique du piston et de la répartition de la pression 

hydrodynamique qui en résulte est très complexe pourtant elle est indispensable dans la 

description du système. 

Le présent travail est une contribution à l’étude de l’influence du jeu radial chemise-

piston, du désaxage de l’axe du piston et du film lubrifiant caractérisé par son taux de 

remplissage sur le mouvement secondaire du piston où le but recherché sera la minimisation 

du phénomène de claquement sous l’hypothèse des conditions d’une lubrification 

hydrodynamique. 

Le présent mémoire est organisé en trois chapitres. 

Dans un premier chapitre, nous allons tout d'abord présenter une description du système 

chemise-piston ; à savoir, les éléments qui le constituent et leur technologie de conception. 

Puis, nous évoquerons les frottements qui se manifestent aux contacts chemise-segment et 

chemise-jupe. Une synthèse bibliographique, concernant les travaux qui ont été menés pour 

analyser le comportement du système chemise-piston, sera présentée et accompagnée à la fin 

du chapitre par une écriture des équations relatives à la cinématique et la dynamique du 

système bielle-manivelle. 

Dans le second chapitre, nous allons présenter les différents modes relatifs au mouvement 

du piston ; pour chacun de ces modes nous exprimerons la position du piston et la hauteur du 

film lubrifiant. Pour déterminer cette dernière, nous devons faire appel à l'équation de 
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Reynolds et son adaptation au système chemise-piston étudié. Aussi, une modélisation du 

mouvement secondaire sera présentée où les équations de mouvement pour chaque mode 

seront exprimées ainsi que la détermination des grandeurs relatives à ce mouvement. 

Des résultats de simulation, suite à une élaboration d’un programme en Fortran, seront 

exposés dans le troisième chapitre ; ils sont relatifs principalement à la prédiction des hauteurs 

du film lubrifiant et à une confrontation à des résultats expérimentaux. 
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Chapitre I : Système chemise-piston 
 

Dans ce chapitre, nous allons tout d'abord présenter une description du système chemise-

piston ; à savoir, les éléments qui le constituent et leur technologie de conception. Puis, nous 

évoquerons les frottements qui se manifestent aux contacts chemise-segment et chemise-jupe. 

Une synthèse bibliographique, concernant les travaux qui ont été menés pour analyser le 

comportement du système chemise-piston, sera présentée et accompagnée à la fin du chapitre 

par une écriture des équations relatives à la cinématique et la dynamique du système bielle-

manivelle. 

I.1. Description et technologie du système chemise-piston : 
Le système chemise-piston est constitué principalement de deux éléments qui sont le piston 

et la chemise. Dans ce qui suit, nous allons décrire séparément chacun de ces éléments ; à 

savoir : leurs composants, leurs matériaux de fabrication et leurs dimensions. 

I.1.1. Piston : 

Le piston peut être décomposé en quatre parties principales : 

- la tête ou fond qui reçoit les efforts dus aux gaz de combustion ; 

- le porte-segments qui, par l’intermédiaire des segments, assure l’étanchéité aux gaz et 

à l’huile et dissipe une partie des échauffements vers le fluide de refroidissement ; 

- le logement de l’axe de piston ou trou d’axe ; 

- la jupe, ou partie frottante, dont le rôle est de guider le porte-segments et de dissiper 

une partie de la chaleur dégagée. 

 

 
 

 
 

 
 

 

Figure I.1 : Eléments du piston. 

Différents matériaux peuvent être utilisés dans la fabrication des pistons ; le tableau I.1 

reporte ces matériaux et leurs principales propriétés mécaniques et thermiques. Il faut noter 

que la dureté des alliages ferreux ne varie quasiment pas dans la plage de température allant 
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de 0 à 200 °C, alors que celle des alliages légers diminue de moitié dans le même intervalle. 

Les pistons en fonte présentent un inconvénient qui est le poids, et ceux en acier ne sont 

surtout utilisés qu'aux USA. La faible masse volumique et la grande conductivité thermique 

de l'aluminium en font un matériau privilégié. L'ajout de silicium sur les pistons en aluminium 

utilisés aujourd'hui permet de réduire le coefficient de dilatation, d'améliorer la conductivité 

thermique, et d'augmenter la dureté et la résistance à la rupture ; il rend cependant l'usinage 

très difficile. La température normale de fonctionnement des pistons en alliage léger est de 

250 à 350 °C au niveau de la tête et de 150 °C sur la jupe. On peut trouver des dépôts 

céramiques sur la tête de piston pour améliorer la résistance thermique. Le tableau qui suit 

reporte les propriétés mécaniques et thermiques des matériaux d’élaboration du piston [1]. 

 AS 12 UNG AS 12 UNG 
renforcé Fonte GS Acier 

austénitique Acier Cr/Mo 

Résistance à la rupture 
à 350 °C (MPa) 45 100 400 1100 700 

Limite de fatigue 
à 350 °C et 107 cycles (MPa) 30 50 200 400 250 

Module d'Young 
à 350 °C (GPa) 55 55 160 190 190 

Coefficient de dilatation 
linéique de 100 °C à 350 °C 
(10-6 K-1) 

24 20 12 12 13 

Conductivité thermique 
à 100 °C (Wm-1K-1) 150 100 35 20 40 

Masse volumique (kg/m3) 2700 2700 7200 7800 7800 

Tableau I.1 : Propriétés des matériaux du piston. 

L'observation d'un grand nombre de pistons permet de dégager les règles de dimensionnement 

suivantes [1] : 

 
da  0,26 à 0,30 d  Lt  0,28 à 0,32 d  La  0,5 d Lp  0,75 à 1,10 d LJ > 0,5 d 

Figure I.2 : Dimensionnement du piston. 

La forme du piston n'est en outre pas cylindrique à froid afin de garantir un bon appariement 

Lp 

La 
Lt 

LJ 

d 

da 
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piston/chemise à chaud. Il est en tonneau dans le sens vertical avec une décroissance en tête 

de l'ordre de 5 dixièmes, et ovale vu de dessus (5 dixièmes d'ovalisation), avec le plus grand 

diamètre perpendiculaire à l'axe de piston. Le premier cordon doit être le moins haut possible 

(entre 6 et 10 mm) pour réduire le volume entre ce cordon et la chemise (source d'imbrûlés), 

mais la hauteur ne peut être trop faible car de hautes températures dans le fond de la première 

gorge risquent d'entraîner un gommage du segment et d’augmenter l’usure de la chemise. 

Pour garantir l'adaptabilité, le premier cordon est usiné avec une rugosité très importante. 

Le deuxième cordon doit avoir une bonne tenue mécanique car la pression d'appui du premier 

segment est de l'ordre des pressions de combustion. Il a une hauteur de l’ordre de 3 mm avec 

des rayons de raccordements en fond de gorge du premier segment pour ne pas créer de 

concentration excessive de contraintes. Le jeu entre le second cordon et la chemise ne doit pas 

être trop faible car il est nécessaire d'avoir une bonne différence de pression entre le dessus et 

le dessous du premier segment. On usine parfois une gorge de détente dans le deuxième 

cordon pour créer cette différence de pression. Des trous sont généralement usinés en fond du 

troisième cordon pour assurer le retour de l'huile arrêtée par le troisième segment. 

Le premier segment, en partant de la tête de piston, est appelé "coup de feu" ; le second est le 

segment d'étanchéité, et le troisième est le segment racleur. Les segments sont fréquemment 

en fonte ou en acier fortement allié ; leurs rôles sont d’assurer l’étanchéité aux gaz et à l’huile 

de lubrification et d’évacuer la chaleur du piston vers la chemise. Le segment "coup de feu" 

est soumis à des températures proches de 250 °C. Il est en général revêtu d'une couche de 

chrome ou de molybdène ; sa hauteur (de 1 à 1,75 mm) tend à diminuer pour réduire son 

inertie. On rencontre différentes formes de conception du premier segment ; à savoir : 

rectangulaire, trapézoïdale et AEconoseal. Pour cette dernière conception, le segment est en 

forme de U à l’intérieur duquel est insérée une lame en acier [1]. Le segment d'étanchéité est 

généralement de type conique, à bec d’aigle ou à chanfrein de torsion. Le segment racleur 

peut être à ressort spiroïdal ou à deux rails d’acier ; sa forme globale est rectangulaire, ce qui 

lui garantit une bonne efficacité pour le raclage de l'huile. Les hauteurs des deuxième et 

troisième segments sont respectivement de l'ordre de 1,75 et de 3 mm. 

I.1.2. Chemise : 

La chemise tapisse les cylindres du bloc-moteur ; elle délimite la chambre de combustion 

et permet le déplacement du piston. Il existe plusieurs types de chemise : intégrée, rapportée 

ou amovible. La chemise doit se déformer le moins possible pour éviter des consommations 

d’huile importantes ou même des grippages de piston et avoir un état de surface permettant la 
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lubrification correcte du piston et des segments sans usure excessive. La figure qui suit 

reporte les différentes conceptions de chemises. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figure I.3 : Différentes conceptions de chemises. 

La chemise intégrée désigne la partie interne du cylindre donc réalisée avec le même matériau 

que le cylindre. La conception avec ce type de chemise est habituellement réservée à la fonte ; 

aussi, il existe des carter-cylindres en alliage léger. 

La chemise sèche rapportée est rajoutée au cylindre et n'est pas en contact avec l’eau de 

refroidissement ; on distingue la chemise emmanchée à force qui peut être en fonte (épaisseur 

de 1,7 à 2 mm ou en tôle roulée d’épaisseur d’environ 1 mm) et celle en fonte insérée à la 

coulée dans un bloc en aluminium. Cette dernière technique est très utilisée par les Japonais 

(Honda, Toyota, Daihatsu, …) et par Volvo (5 et 6 cylindres) ; l’épaisseur des chemises est de 

2 à 3 mm. 

La chemise humide amovible est en contact avec l’eau de refroidissement dont on distingue 

les chemises : suspendue, comprimée et celle appuyée au milieu ou en appui intermédiaire. 

 Pour plus de détails techniques, le lecteur pourrait consulter la référence [1]. 

I.2. Frottements au contact chemise-piston : 
 La réduction des frottements au sein de mécanismes tels que des moteurs thermiques 

constitue encore aujourd’hui un enjeu scientifique et technique. Ce point sensible de la 

conception demeure crucial dans les technologies de pointe où doivent être associés gain 

énergétique et fiabilité. En particulier, la conception des moteurs à explosion admet deux 

voies de développement principales qui sont : 

 - l’amélioration de la combustion (procédés d’injection du carburant à haute pression 

dans la chambre de combustion, distribution variable et pilotable électriquement, taux de 

compression variable, amélioration acoustique du remplissage, ...) ; 

Chemise 
intégrée 

Chemise 
rapportée 

Chemise 
amovible 
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 - et la réduction des pertes et notamment des frottements mécaniques. 

À noter que les pertes dans un moteur au niveau du contact chemise-piston représente à lui 

seul 75 % des pertes totales par frottement. Les pertes par frottement provoquent une 

réduction importante du rendement global. C’est ainsi que nous nous sommes intéressés dans 

la présente étude à la seconde voie de développement et plus particulièrement au système 

chemise-piston. 

I.2.1. Frottement chemise-segment : 

 La dissipation d’énergie par frottement au niveau d'un segment résulte de son 

application sur la chemise avec une pression spécifique (pfs) qui résulte elle-même d’une 

pression (pel) due à l'élasticité propre du segment et de la pression (pG) des gaz agissant sur sa 

face postérieure ; la figure qui suit illustre cette situation. 

 

 
Figure I.4 : Contact chemise-segment. 

La force (FFr) de frottement résultant de l’application du segment sur la chemise par sa 

pression spécifique sur la surface (π.D.e) est liée au coefficient de frottement (fs) qui prévaut 

au contact segment-chemise comme suit : 

 Fr s fs s G elF f p D e f p p D e            (I-1) 

Le coefficient de frottement est voisin de 0,20 malgré la présence de lubrifiant à l'interface 

chemise-segment, ceci est dû aux conditions sévères d'étanchéité que doit assurer le segment 

et qui impliquent une lubrification réduite au minimum mais suffisante pour maintenir l'usure 

à un taux acceptable. 

Le système chemise-segment fonctionne en régime de lubrification mixte/limite et 

hydrodynamique selon la position du piston dans la chemise. À noter que, dans certaines 

conditions limites, ce système fonctionne quasiment à sec puisque l’usure sur la chemise est 

la plus prononcée au niveau supérieur. 
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Pour le régime hydrodynamique, ce système peut être assimilé à un palier infiniment long [2] 

car la hauteur du segment qui représente la largeur du palier est très petite devant la longueur 

de contact circonférentiel (D). À cet effet, l’équation de Reynolds peut être simplifié et 

réduite à l’expression qui suit : 
3

x
h P h h6V 12

x x x t
    

       
 (I-2) 

Si le mouvement secondaire du piston est négligé, cette dernière équation devient : 
3

x
h P h6V

x x x
   

     
 (I-3) 

La figure qui suit illustre à titre indicatif la répartition de pression dans le contact chemise-

segment en régime hydrodynamique. 

 

Figure I.5 : Répartition de pression dans le film lubrifiant. 

I.2.2. Frottement chemise-jupe : 

L'hypothèse de concentricité de l’assemblage chemise-jupe exclut la notion d’une 

portance hydrodynamique telle que l’établit l’équation de Reynolds mais permet de fournir 

une approximation raisonnable de la dissipation au sein du film lubrifiant. 

L’estimation de l’énergie dissipée par frottement au niveau de la jupe repose sur 

l'approximation de Petroff du fonctionnement hydrodynamique d'assemblages lubrifiés à 

géométrie cylindrique [2]. Appliquée à la coulisse cylindrique que constitue la jupe avec la 

chemise, l'approximation de Petroff permet d’exprimer la contrainte de cisaillement du 

lubrifiant comme suit : 
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Figure I.6 : Contact chemise-jupe. 

L'effort tangentiel de frottement (FFs) produit par cisaillement sur la surface de contact (πDLJ) 

est donnée par : 

x
Fs J

D

2 VF D L
j


    (I-5) 

 Nous allons décrire dans ce qui suit les mouvements primaire et secondaire du piston. 

I.3. Mouvements du piston : 
En plus de son propre mouvement alternatif suivant la direction de l’axe de la chemise, le 

piston mène au cours de son cycle un mouvement appelé mouvement secondaire. Ce dernier 

se compose d’une translation du piston perpendiculairement à l’axe de la chemise et d’une 

rotation autour de son axe (axe du piston). Ainsi, il était nécessaire d’établir la théorie du 

mouvement secondaire et ses facteurs d’influence afin d’analyser le comportement du 

système chemise-piston. 

I.3.1. Travaux antérieurs : 

En s'inspirant des études bibliographiques menées dans les références [3] et [4], nous 

allons dans ce qui suit relater les différents développements relatifs aux mouvements du 

piston. 

C’est au début des années 40 que furent connus les premiers travaux sur la dynamique du 

piston ; les modèles d’analyse élaborés étaient simplifiés. En 1953, Burell et Butler [5] 

présentent une étude sur la dynamique du piston pour pouvoir déterminer la position de l’axe 

du piston qui puisse réduire l’impact du piston contre la paroi de la chemise. 
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Laws et al. [6] ont étudié le mouvement du piston, comme étant une source de bruit, par 

une mesure des vibrations ; ces dernières sont causées principalement par la force d’impact et 

sont analysées dans le but d’atténuer le claquement ou le clappement du piston. 

Haddad et Tjan [7] avancent qu’il existe deux types de sources de bruit dans un moteur diesel, 

un bruit dû à la combustion et un bruit mécaniquement induit. Le premier est le résultat direct 

du changement rapide des pressions dans les chambres de combustion. Le second se compose 

des chocs de claquement du piston, du bruit d’engrenages de transmission, des chocs de 

roulements, du système d'injection de carburant, du train de soupapes, etc. Parmi ces sources, 

le bruit et la vibration dus au claquement du piston sont la source la plus importante. Quand le 

choc piston-chemise aura lieu, il se produira une certaine quantité d'énergie cinétique qui sera 

transmise à la chemise. Cette dernière énergie rayonne sous forme de vibrations et de bruit. À 

cet effet, Haddad [8] a montré le rapport direct entre un cycle d'énergie cinétique de choc du 

piston et le niveau du bruit. Lalor et al. [9] ont prouvé que l'énergie cinétique du choc de 

piston n'est pas le seul paramètre significatif influençant le bruit mécanique. Griffiths et 

Skorecki [10] ont utilisé la vitesse finale du piston pour calculer l'énergie cinétique due au 

choc ; ils ont employé cette quantité dans le but de réduire le bruit. 

Nakashima et al. [11] ont mené une simulation numérique visant la minimisation de la force 

d'impact pour réduire le bruit. Ils ont analysé l'effet du désaxage, de changement du jeu radial 

et de la position du centre de gravité du piston. Ils ont mentionné qu'il est difficile de réduire 

le bruit d'impact à différentes vitesses du moteur. Dans leur investigation, les auteurs ont 

déterminé le désaxage et la position du centre de gravité optimaux sous des conditions de 

pleine charge et grandes vitesses. 

Cho et al. [12] ont analysé le mouvement secondaire du piston dans un moteur alternatif à 

travers le jeu radial entre la chemise et le piston. Dans leur article, les auteurs présentent un 

modèle analytique qui permet de prédire les forces d'impact et la réponse vibratoire du bloc 

moteur induite par le claquement du piston et la combustion interne. Le piston, dans son 

mouvement, est modélisé comme étant un système à trois degrés de liberté. Quand le 

claquement aura lieu, le point d'impact entre la jupe et la chemise est modélisé comme un 

système vibratoire à deux degrés de liberté. Les paramètres équivalents tels que la masse, la 

raideur, la constante d'amortissement du système chemise-piston sont estimés à travers des 

mesures. Les paramètres sont utilisés pour calculer la force d'impact et estimer le niveau des 

vibrations. Les résultats de prédiction ont été confrontés à ceux obtenus expérimentalement. 

Gerges et al. [13] ont développé un modèle pour déterminer l'évolution de la force d'impact 

dans le temps. Le modèle tient en compte de l'influence du film lubrifiant sur le 
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comportement de l'impact ; le film lubrifiant a été considéré comme un facteur important. 

Cependant, il a été remarqué que la prise en compte des bulles d'air contenus dans le lubrifiant 

était significative. Trois segments "test" ont été conçus pour étudier ces effets sur le 

phénomène d'impact. L'évolution de la force d'impact a été déterminée en utilisant la théorie 

ou l'équation de Reynolds. Les résultats expérimentaux ont montré quand les bulles d'air ne 

sont pas prises en compte pendant l'impact, la théorie de Reynolds surestime 

considérablement l'amplitude de l'impact. À travers une analyse dynamique de chaque 

élément du moteur alternatif à combustion interne, un modèle de huit degrés de liberté a été 

développé. Le facteur d'amortissement effectif découlant de ce modèle est inversement 

proportionnel au cube de l'épaisseur du film lubrifiant. En résumé, un modèle dynamique a été 

proposé où le film lubrifiant, mixé à des bulles d'air, est considéré analogue à un système 

ayant des ressorts et un amortisseur en série ; l'effet des bulles est incorporé en simulation par 

un assemblage en série de ressort et d'amortisseur. 

Geng et Chen [14] ont développé un modèle non linéaire pour simuler la réponse vibratoire 

induite par le claquement du piston. Les auteurs ont utilisé une procédure d'intégration 

numérique pour évaluer raisonnablement la réponse vibratoire et sa corrélation. Orientés par 

des résultats de simulation, un banc d'essai expérimental a été conçu pour la mesure et le 

filtrage du signal d'impact pour un moteur Diesel. La confrontation des résultats de simulation 

et ceux issus de l'expérience ont montré l'efficacité de l'approche pour la prédiction des 

signaux vibratoires. 

Concernant la réduction des frottements mécaniques qui se manifestent au niveau des 

segments et de la jupe, des modèles furent mis au point. Ces derniers s’appuient 

principalement sur des analyses expérimentales. En 1943, Forbes et Taylor [15] furent les 

premiers à développer une méthode pour l’étude du frottement de piston dans un moteur à 

combustion interne. Aussi, les forces de frottement chemise-piston ont été mesurées dans un 

moteur en fonctionnement ([16] et [17]). Uras et Paterson [18], en écrivant le bilan des forces 

appliquées sur le piston, ont pu déterminer les frottements. 

L’influence du film lubrifiant dans le système tribologique chemise-piston n’était 

généralement que très peu appréciée ou évaluée. Les raisons qui étaient souvent avancées 

pour la négligence des forces hydrodynamiques engendrées dans le film lubrifiant sont la 

difficulté de la formulation mathématique du problème et les calculs implicites qui y en 

résultent. Une prise en considération complète des forces hydrodynamiques et leur influence 

sur le mouvement du piston exige une utilisation de la théorie de la lubrification 

hydrodynamique, ce qui permet de montrer en particulier l’influence substantielle du film 
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lubrifiant sur le mouvement secondaire. En outre, l’étude devient plus complexe du fait que 

non seulement des forces hydrodynamiques qui agissent mais aussi leurs moments 

correspondants, et que l’alimentation du film lubrifiant ne se fait pas par une orifice ou 

rainure bien déterminée mais par barbotage. Par ailleurs, le modèle hydrodynamique doit 

donner la possibilité de prendre en considération d’autres facteurs d’influence comme les 

forces d’inertie et le frottement. 

En 1955, Lewicki [19] fût le premier à mesurer le film lubrifiant entre le piston et la paroi de 

la chemise. Des modèles qui prennent en considération l’effet de la lubrification sur le 

mouvement dynamique du piston ont eu lieu au début des années 80. Li et al. [20] ont mené 

une analyse de la dynamique du piston qui incorpore un modèle de lubrification 

hydrodynamique de la jupe. La trajectoire du piston et les frottements associés sont calculés 

comme étant des fonctions de l’angle de rotation du vilebrequin. Leurs résultats montrent que 

le mouvement du piston et le frottement au niveau de la jupe sont affectés par la position de 

l’axe du piston. Aussi, il s’est avéré que la dynamique du piston est sensible au jeu chemise-

piston et à la viscosité du lubrifiant. 
Knoll et Peekin [21] ont développé un modèle hydrodynamique basé sur la résolution de 

l'équation de Reynolds par la méthode des éléments finis. Dans ce modèle, les forces 

hydrodynamiques dues au film lubrifiant entre la chemise et la jupe ont été évaluées. Cette 

étude fournit une base pour l'intégration de l'effet des forces hydrodynamique sur les 

mouvements primaire et secondaire des pistons. 

Jang [22] a analysé les effets du jeu radial du système chemise-piston dus au changement du 

profil de la jupe sur le mouvement secondaire du piston. Comme la plupart des problèmes 

tribologiques, les mouvements dus au jeu radial du piston sont très liés à l'impact entre le 

piston et la chemise. Les paramètres majeurs qui peuvent influencer les performances du 

système chemise-piston sont le design du piston, le désaxage et l'amplitude du jeu. Dans son 

étude, l'auteur a performé une compilation des mouvements du piston par un changement des 

profils de la jupe et du désaxage. Les résultats obtenus montrent que les profils courbés et des 

désaxages vers le côté de la poussée ont des performances meilleures pour la réduction de 

l'impact. 

Lors d'une analyse hydrodynamique, les surfaces en contact du système chemise-piston 

sont supposées rigides. En réalité, ces surfaces sont élastiques ; ainsi, les déformations jouent 

un rôle important dans la dynamique du piston et sa lubrification. À cet effet, Oh et al. [23] 

ont analysé le problème de la lubrification ElastoHydroDynamique (EHD) de la jupe en 

utilisant la méthode des éléments finis en 3D. Ils ont conclu que l’analyse EHD et la 
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considération des déformations thermiques sont les éléments clés pour déterminer la forme 

dynamique exacte de fonctionnement de la jupe. 

Zhu et al. [24, 25] ont développé un modèle mathématique de la jupe en lubrification mixte. 

Dans leur travail, les auteurs ont pris en compte les effets de profils et de rugosité des surfaces 

en contact, les déformations élastiques et thermiques de la jupe et de la chemise, et de la 

lubrification et du frottement. Le modèle développé permet de déterminer la trajectoire du 

piston, les forces hydrodynamiques et de frottement, et l'épaisseur du film lubrifiant en 

fonction de l'angle du vilebrequin. Les résultats obtenus montrent que la vitesse, la force de 

combustion, les propriétés du lubrifiant, la température de fonctionnement, et le jeu radial 

jouent un rôle important dans la détermination de la dynamique du piston, la lubrification et le 

frottement du système chemise-piston. 

Dursunkaya et al. [26] ont présenté un modèle de lubrification EHD de la jupe des moteurs 

alternatifs dans le contexte de simulation du mouvement secondaire dynamique du piston. Le 

problème de dynamique secondaire du piston, de lubrification de la jupe ainsi que le problème 

de déformation élastique de la jupe ont été résolus simultanément. Les déformations de la jupe 

sont déterminées en utilisant la méthode des éléments finis. Le modèle développé permet de 

déterminer le mouvement secondaire du piston et les déformations de la jupe sous différentes 

conditions de fonctionnement. Les résultats montrent que les déformations radiales maximales 

peuvent dépasser la limite du jeu radial entre le piston et la chemise et dépend de la charge du 

moteur. La considération des déformations élastiques de la jupe affecte d'une manière 

significative les prédictions relatives à la dynamique du piston et du frottement.   

Tahar Abbès [3, 27] a développé un code de calcul se basant sur une méthode numérique 

stable qui permet d’obtenir le mouvement dynamique couplé avec l’effet hydrodynamique et 

thermomécanique. Le modèle thermomécanique permet de prévoir le jeu nominal radial du 

moteur en régime stationnaire. L'analyse thermomécanique montre également qu'au cours du 

fonctionnement du moteur, le piston est influencé en grande partie par l'effet des charges 

thermiques, l'effet de l'action des charges mécaniques (inertie et pression) étant très réduit. 

Ainsi seul l'effet thermique est pris en considération pour l'analyse EHD. À l'aide des 

éléments de réponse apportés par le modèle thermomécanique, le modèle hydrodynamique a 

été développé. Il montre que le mouvement du piston est influencé par le jeu radial, la forme 

de la jupe, le désaxage du piston, la vitesse du moteur. L'analyse dynamique du piston montre 

aussi que la précision du mouvement est liée à l'analyse performante des mouvements 

hydrodynamiques qui composent le mouvement principal. La complexité du mouvement du 

piston a été montrée lors de l'analyse du mouvement hydrodynamique de rotation où le piston 
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est traité comme un système lubrifié 3D. Les excentricités obtenues, sur un cycle moteur, à 

l'issue de l'exécution du code de calcul, sont conformes au raisonnement introduit dans cette 

étude et sont validées par les résultats obtenus dans l'étude bibliographique. Ainsi l'analyse 

thermomécanique combinée avec celle hydrodynamique ont été la clé pour aboutir à la 

compréhension du comportement dynamique du piston puis le développement du design du 

piston sur la base de cette analyse. 

Balakrishnan et Rahnejat [28] ont développé une méthodologie qui tient en compte de la 

combinaison de la dynamique du piston et de l'analyse EHD instationnaire. Dans leur travail, 

ils reportent une analyse isotherme instationnaire des contacts entre la jupe et la chemise. Les 

résultats de simulation reportent les évolutions de la force hydrodynamique, du déplacement 

relatif latéral du piston, de son basculement relatif, et des épaisseurs du film lubrifiant aux 

conditions de poussées maximale et minimale en fonction de l'angle du vilebrequin. 

 I.3.2. Cinématique et dynamique du système bielle-manivelle : 

I.3.2.1. Cinématique du système : 

Généralement, l’étude cinématique du système bielle-manivelle considère que les jeux au 

niveau des trois paliers (vilebrequin, tête de bielle et axe de piston) sont négligeables. La 

figure qui suit illustre ce système ainsi que les grandeurs géométriques associées pour 

exprimer les équations relatives à sa cinématique. 
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Figure I.7 : Schéma du système bielle-manivelle. 

On détermine la position (Sx) du piston dans la direction (Xc) comme une fonction de l’angle 

de rotation du vilebrequin () ; soit : 

2 2 2 2
x m

1 1S r 1 1 cos 1 sin 2 sin               
 (I-6) 

Avec : 

m

B

r
L

   (I-7) 

B

f
L

   (I-8) 

On suppose que la position du piston est nulle lorsque l’angle du vilebrequin est nul, c’est à 

dire lorsque le piston est au Point Mort Haut (PMH). La vitesse et l’accélération du piston se 

déterminent à partir de la relation (I-6) par une dérivation de (Sx) par rapport au temps. 

Comme la vitesse de rotation du vilebrequin est prise par hypothèse constante, nous pouvons 

écrire ce qui suit : 

d Cste.
dt


    (I-9) 

x x x
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 (I-10) 

2
2x x x

x 2

dV dS d Sda
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 (I-11) 

Pour un développement du premier ordre, on peut écrire : 11 x 1 x
2

    (pour x 1 ) ; 

alors, les quantités sous la racine de la formule (I-6) peuvent être simplifiées comme suit : 

2 211 1
2

     (I-12) 

Et : 

2 2 2 2 211 sin 2 sin 1 ( sin ) 1 ( sin )
2

                (I-13) 

En remplaçant ces deux dernières équations simplifiées dans l'équation (I-6) on trouve :  

2x

m

S 11 cos sin ( ) sin
r 2
         (I-14) 
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I.3.2.2. Dynamique du système : 

Pour les éléments en mouvement du système bielle-manivelle, il ne s’agit pas d’un seul 

corps mais d’un ensemble d’éléments ou corps liés entre eux (piston, axe de piston, segments 

et bielle) et en mouvement relatif les uns par rapport aux autres. Ainsi, la formulation et la 

résolution de l’équation complète de mouvement, même sous l’hypothèse de corps rigides, se 

présente comme un problème complexe car les équations de mouvement doivent être établies 

et résolues pour chacun des éléments du système tout en prenant en considération les forces 

aux points de contact qui à leur tour dépendent des mouvements relatifs. 

Pour simplifier le problème d’une façon acceptable, on utilise les hypothèses suivantes : 

- le segment mène le même mouvement primaire que le piston, mais ne participe pas 

au mouvement secondaire ;  

- l’axe de piston mène les mêmes mouvements primaire et secondaire que le piston, il 

n’y a pas donc de mouvement relatif entre l’axe de piston et le piston ; 

- le pied de bielle mène les mêmes mouvements primaire et secondaire que le piston, il 

n’y a pas donc de mouvement relatif entre l’axe de piston et le pied de bielle. 

Afin d’établir les équilibres dynamiques, il est nécessaire de définir les différents centres 

de gravité. Les schémas de la figure qui suit montrent les coordonnées des différents centres 

de gravité. 
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Figure I.8 : Coordonnées des centres de gravité. 

- Cg1 : centre de gravité du piston, de coordonnées a et b ; 

- Cg2 : centre de gravité du pied de la bielle, de coordonnées s2 et f ; 

- Cg3 : centre de gravité de l’axe du piston, de coordonnées s2 et f ; 

- Cg4 : centre de gravité du segment ; 

- Cg5 : centre de gravité du système comprenant le piston, l'axe de piston et le pied de 
bielle, de coordonnées a1  et b1 ; 

- Cg6 : centre de gravité du système comprenant le piston et l'axe de piston, de 
coordonnées a2 et b2. 

Les forces et les moments qui doivent être pris en considération pour établir les équations 

de mouvement, sont les suivants : 

- La force de bielle (FB) : elle agit dans la direction de l’axe de la bielle ; son point 

d’application se trouve dans l’axe de l’axe de piston. 

- La force des gaz (FG) : on peut supposer qu’elle agit dans l’axe de symétrie du piston. 

- La force du segment de piston (FS) : on suppose que cette dernière agit sur le piston dans 

la direction de son axe de symétrie de sorte que le bras de levier qui en résulte du déplacement 

latéral et de l’inclinaison soit négligé. 

- La force (FNres) : c’est la force qu’exerce la chemise sur la jupe du piston à la suite du 

contact des corps solides et agit exclusivement dans la direction de l’axe (Yc) ; lorsque le 

centre de gravité Cg5 ou Cg6 sont retenus comme points d’application de la force, il devient 

nécessaire d’introduire un moment correspondant. 

- Le moment (MNres) : ce moment sera formé soit autour d’un axe passant par Cg5 (MNres 

[Cg5]) soit autour d’un axe passant par Cg6 (MNres [Cg6]) selon que la force (Fres) s’applique 

au point Cg5 ou au point Cg6. 

- La force (Fges) : cette force englobe l’ensemble des forces portantes dues aux pressions 

hydrodynamiques et l’ensemble des forces de frottement qui s’exercent sur le piston. Sa 

direction ne peut être alors spécifiée ; d'où, sa décomposition en deux composantes (Fgesx et 

Fgesy). Si on choisit comme son point d’application, le centre de gravité Cg5 ou le centre de 

gravité Cg6, il sera nécessaire d’introduire un moment correspondant Mges. 
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- Le moment (Mges) : ce moment se forme soit autour d’un axe passant par le point Cg5 

(Mges [Cg5]) soit autour d’un axe passant par le point Cg6 (Mges [Cg6]) selon que (Fges) 

s’applique au point Cg5 ou au point Cg6. 

- La force (FFr) : elle tient compte du frottement entre le segment et la chemise, et elle 

s’exerce donc sur le centre de gravité Cg4 dans la direction de l’axe du cylindre. 

Les schémas de la figure qui suit montrent les forces et les moments appliqués sur le 

système : piston, segment, axe de piston et pied de bielle. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 

Figure I.9 : Forces et moments exercés sur le piston. 

Après avoir défini les différentes forces et moments qui agissent sur le système : piston, 

axe de piston et pied de bielle, nous allons établir les différents équilibres dynamiques.  

- L’équilibre dynamique des forces suivant l’axe (Xc) peut être exprimé par : 

G z B gesx S z P A Pb xCg5F cos F cos F F cos (m m m ) a              (I-17) 

- La force (FS) s’obtient de la relation qui suit en considérant que le segment est isolé : 

S Fr S xSF F m a    (I-18) 

 - L’équilibre dynamique des forces suivant l’axe (Yc) est donné par : 

G Z B gesy S Z Nres P A Pb yCg5F sin F sin F F sin F (m m m ) a               (I-19) 

- L’équilibre dynamique des moments autour de l’axe passant par Cg6 permet d’écrire : 

 
G 2 B z 2 B z 2 2

ges 6 Nres 6 S 2 P 6 A 6 zCg6
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 (I-20) 
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Notons que le mouvement total du système composé du piston, de l'axe de piston et du pied 

de la bielle est décrit par : 

- une translation suivant l'axe (Xc) à la vitesse linéaire (VxCg5), 

- une translation suivant l'axe (Yc) à la vitesse linéaire (VyCg5), 

- et une rotation autour de l’axe (Zc) à la vitesse angulaire (zCg6). 

Ces grandeurs cinématiques sont reliées à celles correspondantes à l'axe du piston par les 

expressions suivantes : 

x x Cg5 z 1 z z 2 1 zV V (f b ) cos (s a ) sin              (I-21) 

y yCg5 z 1 z z 2 1 zV V (f b ) sin (s a ) cos            (I-22) 

z zCg6    (I-23) 

La figure qui suit illustre les composantes des vitesses aux centres de gravité Cg3 et Cg5. 
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Figure I.10 : Vitesses associées au mouvement du piston. 

Les équations (I-21), (I-22) et (I-23) peuvent être dérivées par rapport au temps pour obtenir 

les accélérations axCg5, ayCg5 et zCg6 . 
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Chapitre II : Mouvement secondaire du piston 
 

Dans ce chapitre, nous allons présenter les différents modes relatifs au mouvement du  

piston ; pour chacun de ces modes, nous exprimerons la position du piston et la hauteur du 

film lubrifiant. Pour déterminer cette dernière, nous devons faire appel à l'équation de 

Reynolds et son adaptation au système chemise-piston. Aussi, la modélisation du mouvement 

secondaire sera présentée où les équations de mouvement pour chaque mode seront exprimées 

ainsi que la détermination des grandeurs relatives à ce mouvement. 

II.1. Modes de mouvement du piston et hauteurs du film lubrifiant : 
Durant le déplacement du piston dans la chemise, on peut distinguer neuf modes de 

mouvement possibles qui résument les configurations du contact chemise-piston [7] : 

- Mode I :  Pas de contact entre le piston et la chemise, 

- Mode II : Contact entre le bord supérieur du piston et la chemise du côté de la 
poussée, 

- Mode III : Contact entre le bord supérieur du piston et la chemise du côté de la 
contre-poussée, 

- Mode IV : Contact entre le bord inférieur du piston et la chemise du côté de la 
poussée, 

- Mode V : Contact entre le bord inférieur du piston et la chemise du côté de la 
contre-poussée, 

- Mode VI : Cas II et V en même temps, 

- Mode VII : Cas III et IV en même temps, 

- Mode VIII : Cas II et IV en même temps, 

- Mode IX : Cas III et V en même temps. 

Les schémas de la figure qui suit illustre les cinq premiers modes de mouvement d'un piston. 
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Figure II.1 : Modes de mouvement du piston.  

À noter que pour les modes VI, VII, VIII et IX où a lieu un contact entre le piston et la 

Mode I Mode II Mode III Mode IV Mode V 
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chemise sur les bords supérieur et inférieur de la jupe en même temps ne seront pas pris en 

considération dans la présente étude car pratiquement ces derniers n'auront pas lieu [4]. 

La position relative du piston par rapport à la chemise est décrite par un système de 

coordonnées cartésiennes fixé à la chemise (système Xc, Yc, Zc). Dans ce système de 

coordonnées, les courses, les vitesses, les accélérations, et les forces sont considérées comme 

positives dans le sens positif des directions des axes. Les angles, les vitesses angulaires, les 

accélérations angulaires et les moments ont des signes positifs dans le sens positif de rotation 

(rotation à droite). La position relative du piston est décrite, dans le plan d’oscillation de la 

bielle, par les courses Sx et Sy, et l’angle de basculement z. La figure qui suit illustre ces 

courses et l'angle de basculement, la répartition du film dans l'entrefer de lubrification du 

système chemise-piston, et les grandeurs dimensionnelles relatives au piston. 

A

A

CCPCP

hO0

hU0

hU5
hO5

hU4
hO4

hU1

hU2

hU3

hO1

hO2

hO3

Sy

Sx

z

zz
k

+S1

-S1

k
S

1
S

1

+S1

Xc

Yc Zc
L

            B

Lp

LJ L

D

  d1

 
 

 

 

 

 
 

 

 

Figure II.2 : Position du piston et répartition du film lubrifiant. 

B

B

Section A-A 

Indice "u" : relatif aux grandeurs du côté poussée 
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En plus des coordonnées de la position (Sy et z), on doit aussi déterminer les distances du 

piston à la chemise en certains points judicieux et ce aussi bien du côté poussée et du côté 

contre poussée ; ceci revient à calculer les hauteurs du film lubrifiant (voir figure II.2) : 

- (ho1 et hu1) au côté ou bord supérieur de la jupe, et (ho3 et hu3) au bord inférieur pour la 

détermination des pressions hydrodynamiques portantes générées dans le film lubrifiant ; 

- (ho5 et hu5) au bord supérieur de la jupe, et (ho4 et hu5) au bord inférieur pour la 

détermination du mode de mouvement du piston. 

On suppose que la variation de la hauteur du film d’huile ne se fait que dans la direction de la 

longueur de la chemise ; ceci doit avoir lieu différemment entre la partie supérieure et la 

partie inférieure du film de façon que s1 et 1s  seront représentées indépendamment l’une de 

l’autre comme des fonctions de l’angle de rotation du vilebrequin exprimées par : 

1 1s s ( )   (II-1) 

1 1s s ( )   (II-2) 

La longueur du film lubrifiant se détermine par : 

1 1L s s   (II-3) 

Les distances k et k  qui caractérisent l'étalement du film lubrifiant sur la longueur de la jupe 

se calculent par : 

2 1k s s   (II-4) 

J 2 1k L s s    (II-5) 

La largeur du film lubrifiant est exprimée par : 

BF dB
100 2

    (II-6) 

Où "BF" est un facteur de largeur qui donne en pourcentage la valeur de B par rapport à la 

moitié du périmètre de la jupe du piston. Ceci traduit que la largeur du film lubrifiant est prise 

constante. 

Nous allons présenter dans ce qui suit les expressions nécessaires au calcul des différentes 

hauteurs du film lubrifiant pour chaque modes [4]. 

Mode I : 

Le mode I est défini de manière que toutes les hauteurs sont différentes de zéro et qu’elles 

sont exprimées comme des fonctions de Sy et z. 

y
o2

z

S dh f
cos 2

  


 (II-7) 
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u2 o2
z

Dh d h
cos

  


 (II-8) 

1
o0 o2 p J 2 z

ddh h (L L s ) tan
2 2

         (II-9) 

1
u0 u2 p J 2 z

ddh h (L L s ) tan
2 2

         (II-10) 

o5 o2 2 zh h s tan     (II-11) 

u5 u2 2 zh h s tan     (II-12) 

o1 o2 1 zh h s tan     (II-13) 

u1 u2 1 zh h s tan     (II-14) 

o3 o2 1 zh h (L s ) tan      (II-15) 

u3 u2 1 zh h (L s ) tan      (II-16) 

o4 o2 J 2 zh h (L s ) tan      (II-17) 

u4 u2 J 2 zh h (L s ) tan      (II-18) 

Les modes de mouvement II à V qui suivent sont définis de manière qu’une des hauteurs 

est égale à zéro ; les autres hauteurs sont définies par les expressions relatives au mode I. 

Mode II : 

u5h 0  (II-19) 

y 2 z z
dS D s sin f cos
2

         
 

 (II-20) 

o2 2 z
z

Dh d s tan
cos

    


 (II-21) 

u2 2 zh s tan     (II-22) 

Mode III : 

o5h 0  (II-23) 

y 2 z z
dS s sin f cos
2

        
 

 (II-24) 

o2 2 zh s tan    (II-25) 

u2 o2
z

Dh d h
cos

  


 (II-26) 

Mode IV : 
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u4h 0  (II-27) 

y J 2 z z
dS D (L s ) sin f cos
2

          
 

 (II-28) 

o2 J 2 z
z

Dh d (L s ) tan
cos

     


 (II-29) 

u2 J 2 zh (L s ) tan     (II-30) 

Mode V : 

o4h 0  (II-31) 

y 2 J z z
dS (s L ) sin f cos
2

         
 

 (II-32) 

o2 2 J zh (s L ) tan     (II-33) 

u2 o2
z

Dh d h
cos

  


 (II-34) 

Nous allons présenter maintenant les notions relatives à la lubrification hydrodynamique 

pour pouvoir déterminer les forces et les moments hydrodynamiques dans le film lubrifiant. 

II.2. Lubrification hydrodynamique : 

II.2.1. Equation de Reynolds : 
Les équations générales de la lubrification hydrodynamique par un fluide newtonien 

prennent différentes formes selon les hypothèses effectuées. Généralement, on exprime une 

forme simplifiée de ces équations, appelée équation de Reynolds [4, 29, 30]. Cette dernière 

est déduite principalement des équations de la mécanique des milieux continus appliquées à 

un fluide newtonien et qui peuvent s’écrire sous la forme suivante : 

- la loi de conservation de la masse : 

 i
i

u 0
t x

 
  

 
 (II-35) 

 - la loi fondamentale de la dynamique : 

iji i
j i

j j

u uu f
t x x

   
         

 (II-36) 

 - la loi de comportement rhéologique qui, pour un fluide newtonien, peut être écrite : 

 ij kk ij ijp 2          (II-37) 
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La combinaison des équations (II-36) et (II-37) nous fournit les équations de Navier-Stokes. 

Pour une viscosité et une masse volumique constantes, ces équations s’écrivent comme suit : 
2 2 2

x 2 2 2

Du 1 p u u uf
Dt x x y z

     
             

 (II-38) 

2 2 2

y 2 2 2

Dv 1 p v v vf
Dt y x y z

     
             

 (II-39) 

2 2 2

z 2 2 2

Dw 1 p w w wf
Dt z x y z

     
             

 (II-40) 

Ces trois dernières équations peuvent être simplifiées en faisant les suppositions suivantes :  

- Les forces d'inertie sont négligeables :  

 Du Dv Dw 0
Dt Dt Dt

    

- Les forces volumiques sont négligeables : 

x y zf f f 0    

- La variation de la pression suivant la direction de la hauteur du film est prise nulle : 

p 0
y





 

- Seulement les variations des vitesses selon la hauteur du film lubrifiant seront retenues. 

Les équations (II-38), (II-39) et (II-40) se simplifient comme suit : 
2

2

u 1 p
y x
 

 
  

 (II-41) 

2

2

v 1 p 0
y y
 

  
  

 (II-42) 

2

2

w 1 p
y z

 
 

  
 (II-43) 

En supposant que p/x et p/z ne sont pas des fonctions de y, on peut intégrer ces dernières 

équations ; soient : 

2
1 2

1 pu y c y c
2 x


    

 
 (II-44) 

3 4v c y c    (II-45) 

2
5 6

1 pw y c y c
2 z


    

 
 (II-46) 

Les constantes d’intégration se déterminent à partir des conditions aux limites qui suivent : 
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1 2u(y 0) u (x, z) u(y h) u (x, z)     (II-47) 

1 2v(y 0) v (x,z) v(y h) v (x, z)     (II-48) 

1 2w(y 0) w (x, z) w(y h) w (x, z)     (II-49) 

La figure qui suit illustre les vitesses associées aux surfaces lubrifiées limites. À noter que ces 

dernières sont représentées dans le système de coordonnées considéré comme des surfaces 

planes. 
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X
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Figure II.3 : Vitesses aux surfaces limites du film lubrifiant. 

Après avoir exprimé les constantes d'intégration, les vitesses sont données comme suit : 

 2 2 1
1

u u1 pu y h(x,z) y y u
2 x h(x, z)


      

 
 (II-50) 

2 1
1

v vv y v
h(x, z)


    (II-51) 

 2 2 1
1

w w1 pw y h(x,z) y y w
2 z h(x, z)


      

 
 (II-52) 

Où h(x, z)  est la hauteur du film lubrifiant. 

Les vitesses décrites par ces trois dernières équations seront introduites dans l’équation de la 

continuité (II-35) puis intégrer de 0 à h suivant y comme suit : 
h h h

0 0 0

u v wdy dy dy 0
x y z
  

     
      (II-53) 

De cette dernière équation, nous pouvons alors obtenir l'équation de Reynolds exprimée par : 

   

     

2 1 1 23 3

2 1 2 1 2 1

u u w w1 p p 1h h h
12 x x z z 2 x z

1 h hu u w w v v
2 x z

                                    
             

 (II-54) 

Surfaces limites 
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La résolution de cette équation nécessite avant tout la connaissance des conditions aux limites 

sur les vitesses et la pression ; de plus, on doit établir la fonction de la hauteur du film 

lubrifiant h = h(x, z).  

En vue de l'application de l'équation de Reynolds au contact chemise-piston, la trajectoire 

décrite par le piston dans son mouvement secondaire peut être assimilée à celle due au 

mouvement d'un palier à patin. À cet effet, on considère l'existence d'un coin d’huile plan 

(voir figure II.4) où la hauteur du film lubrifiant peut être exprimée par la relation suivante : 

1 3
1

h hh x h
L


     (II-55) 
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Figure II.4 : Vitesses et hauteurs du film lubrifiant. 

Le mouvement relatif du piston par rapport à la chemise est décrit par la translation uT, la 

translation vT et la rotation R. Les composantes résultantes de uT, vT et R seront 

déterminées comme suit : 

Tx T z Tu u cos u     (II-56) 

Ty T z T z T
hu u sin u tan u
x


          


 (II-57) 

Tx T z T z T
hv v sin v tan v
x


          


 (II-58) 

Ty T z Tv v cos v     (II-59) 

z
Rx R z R R z R

z

sin hv v sin (x s) (x s) tan (x s)
cos x

 
                   

 
 (II-60) 

Ry R z Rv v cos (x s)        (II-61) 

Les composantes de vitesses relatives aux parois lubrifiées sont : 

Chemise 

Piston 
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1 1 1u 0 , v 0 , w 0    (II-62) 

2 Tx Tx Rx T T R
h hu u v v u v (x s)
x x
 

         
 

 (II-63) 

 2 Ty Ty Ry T T R
hv u v v u v x s
x


         


 (II-64) 

2w 0  (II-65) 

En remplaçant les équations (II-62) à (II-65) dans l’équation (II-54), on obtient : 

 

 

3 3
T T R

T T R T T R

1 p p 1 hh h h u v (x s)
12 x x z z 2 x x

1 h h hu v (x s) u v (x s)
2 x x x

                                          
                          

 (II-66) 

Comme la dérivée partielle (h/x) est constante, cette dernière équation devient : 

 

3 3
R T

2

T R T T R

1 p p 1 h 1 hh h h (1 s) u
12 x x z z 2 x 2 x

1 h hv (x s) u v (x s)
2 x x

                                      

                 

 (II-67) 

En posant les termes : R
1 hh (1 s) 0
2 x


      


 et  

2

T R
1 h v (x s) 0
2 x

         
, on aura : 

3 3

T T R
h p h p h6 u 12 v 12 (x s)

x x z z x
       

                       
 (II-68) 

Cette équation peut être décomposée en trois équations qui seront résolues d’une façon 

indépendante l’une de l’autre ; ces dernières sont exprimées comme suit : 
3 3

TT TT
T

p ph h h6 u
x x z z x
      

                 
 (II-69) 

3 3
CT CT

T
p ph h 12 v

x x z z
     

               
 (II-70) 

 
3 3

CR CR
R

p ph h 12 x s
x x z z
     

                 
 (II-71) 

Les résolutions des équations (II-69), (II-70) et (II-71) donnent les pressions 

hydrodynamiques pTT, pCT et pCR. Chacune de ces pressions dépend des dimensions du coin 

d’huile, de sa position, des conditions aux limites sur les vitesses et la pression ainsi que de la 

viscosité. 
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Lorsque la répartition de la pression sera déterminée, les forces portantes et les moments qui 

en résultent seront calculés par intégration sur la surface totale du contact. La force portante 

résultante et le moment résultant qui s’exercent sur la surface du contact, seront déterminés 

pour toutes les trois formes de répartition de pression comme suit : 
L B

hyd 0 0
F p dzdx    (II-72) 

 
L B

hyd 0 0
M p g x dz dx     (II-73) 

La figure qui suit illustre l'application de la force et du moment résultants des pressions 

hydrodynamiques. 

X
Z

Y

Fhyd

Mhyd

g

 

Figure II.5 : Force et moment hydrodynamiques. 

Nous allons maintenant exprimer la forme adimensionnelle de l'équation de Reynolds.  

II.2.2. Forme adimensionnelle de l’équation de Reynolds : 

Pour transformer les équations de Reynolds et la fonction de la hauteur du film lubrifiant 

sous des formes adimensionnelles, on introduit les grandeurs adimensionnelles suivantes : 

3

3 1 3

hx z h sX , Z , H , S et m
L B h L h h

    


 (II-74) 

Les équations (II-69), (II-70) et (II-71) peuvent être exprimées sous forme adimensionnelle 

comme suit : 
2

3 3TT TT
2

P PL HH H 6
X X B Z Z X
      

               

 
 (II-75) 

2
3 3CT CT

2

P PLH H 12
X X B Z Z
     

             

 
 (II-76) 

Chemise 

Piston 
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2

3 3CR CR
2

P PLH H 12 X S
X X B Z Z
     

               

 
 (II-77) 

Avec : 
2

TT 3
TT

T

p h
P

u L



 

 , 
3

CT 3
CT 2

T

P h
P

v L



 

 , 
3

CR 3
CR 3

R

P h
P

L



 

  (II-78) 

La hauteur du film lubrifiant peut être écrite sous forme adimensionnelle selon : 

1 m 1H X
m m


     (II-79) 

 

II.2.3. Forces et moments hydrodynamiques adimensionnels : 

Les forces et les moments hydrodynamiques sous forme adimensionnelle seront 

déterminés par intégration des pressions adimensionnelles. En tenant compte de l'équation  

(II-78), nous pouvons exprimer les forces hydrodynamiques adimensionnelles comme suit : 
2 1 13

TT TT TT2 0 0
T

h
F F P dZdX

u B L
  
       (II-80) 

3 1 13
CT CT CT3 0 0

T

h
F F P dZdX

v B L
  
       (II-81) 

3 1 13
CR CR CR4 0 0

R

h
F F P dZdX

B L
  
       (II-82) 

Les moments hydrodynamiques adimensionnels sont donnés par les expressions qui suivent : 

 
2 1 13

TT TT TT3 0 0
T

h
M M P G X dZdX

u B L
    
       (II-83) 

 
3 1 13

CT CT CT4 0 0
T

h
M M P G X dZdX

v B L
    
       (II-84) 

 
3 1 13

CR CR CR5 0 0
R

h
M M P G X dZdX

B L
    
       (II-85) 

Avec : gG
L

  (II-86) 

Nous allons présenter dans le paragraphe qui suit la reformulation des équations relatives 

à la dynamique du piston et à la lubrification hydrodynamique du système chemise-piston. 

II.3. Modélisation du mouvement secondaire du piston : 

Comme l'influence des pressions hydrodynamiques sur le mouvement secondaire se 

trouve au premier plan, le frottement sera a priori négligé (FFr = 0). À cet effet, la force Fges et 
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le moment Mges ne seront composés alors que des parties exprimant les grandeurs 

hydrodynamiques (Fges = Fhyd et Mges = Mhyd) [4]. 

Puisque l’angle de basculement du piston z est très petit, on peut poser pour les équations du 

mouvement : 

zsin 0   (II-87) 

zcos 1   (II-88) 

Ainsi, l'équilibre dynamique (voir équation (I-19)) selon la direction (Yc) se réduit à : 

B hyd Nres T yCg5F sin F F m a        (II-89) 

Avec : T P A Pbm m m m    (II-90) 

L'équilibre des moments (voir équation (I-20)) permet d'écrire : 

 
   

G S 2 B 2 2 2

hyd 6 Nres 6 T zCg6

(F F ) b F (f b ) cos (s a ) sin

M Cg M Cg J

           

   
 (II-91) 

Avec : T P 6 A 6J J [cg ] J [cg ]   (II-92) 

La force FS sera obtenue de l'équation qui suit (le frottement est négligé) : 

S S xSF m a   (II-93) 

De même la vitesse latérale du piston sera réduite à l'expression suivante : 

y yCg5 z 2 1V V (s a )     (II-94) 

De cette dernière équation, on obtient l'accélération selon l'axe (Yc) : (II-95) 

y yCg5 z 2 1 yCg5 zCg6 2 1a a (s a ) a (s a )          (II-96) 

En tenant compte de cette dernière équation, nous pouvons réécrire les équations (II-89) et   

(II-91) comme suit :  

 B hyd Nres T y z 2 1F sin F F m a (s a )           (II-97) 

 G S xS 2 B 2 2 2

hyd 6 N res 6 T z

(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin
M [Cg ] M [Cg ] J

            

   
 (II-98) 

Ces dernières équations seront adaptées par la suite à chaque mode de mouvement du piston. 

Généralement, dans le calcul des paliers instationnaires à charge radiale, les forces 

d'inertie de l’arbre sont négligées. Comme on n’est pas sûr que ceci soit aussi valable pour le 

cas du système chemise-piston, on a considéré pour chaque mode deux versions d’équations 

de mouvement avec et sans effet d'inertie. 

II.3.1. Equations de mouvement pour chaque mode : 
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- Mode I : 

Comme il n'y a pas de contact entre le piston et la chemise, on peut écrire : 

Nres NresF 0 et M 0   (II-99) 

Les équations de mouvement (II-97) et (II-98), deviennent : 

 B hyd T y z 2 1F sin F m a (s a )          (II-100) 

 G S xS 2 B 2 2 2 hyd 6 T z(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin M [Cg ] J                (II-101) 

Lorsqu’on néglige les effets d'inertie, on obtient : 

B hydF sin F 0      (II-102) 

G S xS 2 B 2 2 2 hyd 6(F m a ) b F ((f b ) cos (s a ) sin ) M [Cg ] 0              (II-103) 

Comme cette dernière équation représente une relation statique, on peut alors formuler 

l’équilibre des moments par rapport à un autre axe. Pour cela, l’axe du piston serait très 

avantageux pour pouvoir annuler le bras de levier dû à la force de bielle ; donc, l’équilibre des 

moments permet d'écrire : 

G S xS hyd 3(F m a ) f M [Cg ] 0      (II-104) 

- Mode II :  

Pour ce mode (voir figure II.6), il y a contact entre le bord supérieur de la jupe et la 

chemise du côté poussée ; ainsi, on peut écrire : 

Nres ADF F  (II-105) 

Nres 6 AD 2 z AD 2 z AD 2
dM [Cg ] F a cos F b sin F a
2

            
 

 (II-106) 

Les équations du mouvement s'écrivent comme suit : 

 B hyd AD T y z 2 1F sin F F m a (s a )           (II-107) 

 G S xS 2 B 2 2 2

hyd 6 AD 2 T z

(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin
M [Cg ] F a J

            

    
 (II-108) 

Lorsqu’on néglige les effets d'inertie, on obtient : 

B hyd ADF sin F F 0       (II-109) 

 G S xS 2 B 2 2 2 hyd 6 AD 2(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin M [Cg ] F a 0                 (II-110) 

De même, en formulant l’équilibre des moments par rapport à l’axe du piston, on peut écrire : 

G S xS hyd 3 AD 2(F m a ) f M [Cg ] F s 0        (II-111) 
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L’expression de la vitesse de contact VyAD s'exprime, en fonction des vitesses Vy et z de 

l’axe de piston, comme suit : 

z
2

1 z
yAD y z 2 y z 2

1

2

d f
2cos arc tan
s

cos( )V V s V s
cosd f

2cos arc tan
s

    
  

            
    

  
     

 (II-112) 

Comme z est très petit devant 1, il s’ensuit après approximation : 

yAD y z 2V V s    (II-113) 

Pour ce mode, le point de contact sera automatiquement un point de rotation ; d'où : yADV 0 . 

Et par la suite : 

y z 2V s    (II-114) 

CCPCP

VX

Vy

z

b2
Cg6

a
2

f

hO5

hU4 hO4

VyAD

Z

FAD

d

S
2

Xc

Yc Zc

        CCPCP

VX

Vy

z

f

d

S
2

S
3




VADR

VX
A

D
R

VyADR

VyADVyADT

Z

Xc

Yc Zc

 
Figure II.6 : Force d’appui et vitesses lors du contact solide en mode II. 

- Mode III : 

Dans ce cas de configuration (voir figure II.7), il y a contact entre le bord supérieur de 

la jupe et la chemise du côté contre poussée ; pour cette situation, on peut écrire : 

Nres AGF F   (II-115) 
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Nres 6 AG 2 z AG 2 z AG 2
dM [Cg ] F a cos F b sin F a
2

              
 

 (II-116) 

Les équations du mouvement sont données selon : 

 B hyd AG T y z 2 1F sin F F m a (s a )           (II-117) 

 G S xS 2 B 2 2 2 hyd 6

AG 2 T z

(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin M [Cg ]

F a J

             

   
 (II-118) 

Lorsqu’on néglige les effets d'inertie, on obtient : 

B hyd AGF sin F F 0       (II-119) 

 G S xS 2 B 2 2 2 hyd 6 AG 2(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin M [Cg ] F a 0                 (II-120) 

En établissant l’équilibre statique des moments par rapport à l’axe du piston, on peut  écrire : 

G S xS hyd 3 AG 2(F m a ) f M [Cg ] F s 0        (II-121) 

En considérant le même raisonnement que pour le mode II, la vitesse de contact est donnée 

par : 

yAG y z 2V V s     (II-122) 

CCPCP

vX

Vy

z

VyAG FAG

a 2

b2

Cg6

d

hU4
ho4

hU5

S
2

z

Xc

Yc Zc

    CP CCP

vX

Vy

z

VyAG

d

S2

3 4

VyAGT

VX
A

G
R

VAGR

VyAGR

s4

z

Xc

Yc Zc

 

Figure II.7 : Force d’appui et vitesses lors du contact solide en mode III. 

De même pour ce mode, le point de contact sera aussi un point de rotation ; ceci permet 

d'écrire : yAGV 0 , et, par conséquent, on obtient : 

y z 2V s    (II-123) 
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- Mode IV :  

Pour le mode IV, il existe un contact entre le bord inférieur de la jupe et la chemise du 

côté poussée (voir figure II.8) ; ceci permet d'écrire : 

Nres BDF F  (II-124) 

Nres 6 BD J 2 z BD 2 z BD J 2
dM [Cg ] F (L a ) cos F b sin F (L a )
2

                
 

 (II-125) 

Les équations du mouvement seront alors : 

 B hyd BD T y z 2 1F sin F F m a (s a )           (II-126) 

 G S xS 2 B 2 2 2

hyd 6 BD J 2 T z

(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin
M [Cg ] F (L a ) J

            

     
 (II-127) 

Lorsqu’on néglige les effets d'inertie, on obtient : 

B hyd BDF sin F F 0       (II-128) 

 G S xS 2 B 2 2 2

hyd 6 BD J 2

(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin
M [Cg ] F (L a ) 0

            

    
 (II-129) 

Lorsqu’on établit l’équilibre statique des moments par rapport à l’axe du piston, on retient : 

G S xS hyd 3 BD J 2(F m a ) f M [Cg ] F (L s ) 0         (II-130) 

Xz

CP CCPCP

vX

Vy

z

a2

b2

Cg6

d

S2

FBD VyBD

hu5
ho5

ho4

LJf

z

Xc

Yc Zc

    CCPCP

Vy

z

d

S2

VyBD

L JfS5

VyBDT VyBDR

VBDR

VX
B

D
R





Xc

Yc Zc

 
Figure II.8 : Force d’appui et vitesses lors du contact solide en mode IV. 

D’après cette figure, l’expression de la vitesse de contact VyBD est donnée par : 
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z

J 2

5 z
yBD y z J 2 y z J 2

5

J 2

d f
2cos arc tan

L s
cos

V V (L s ) V (L s )
cosd f

2cos arc tan
L s

    
               

    
       

 (II-131) 

Comme z est très petit devant 5, il s’ensuit après approximation : 

yBD y z J 2V V (L s )     (II-132) 

De même après annulation de la composante yBDV 0 , on obtient : 

y z J 2V (L s )     (II-133) 

- Mode V :  

Pour ce cas (voir figure II.9), on pose : 

Nres BGF F   (II-134) 

Nres 6 BG J 2 z BG 2 z BG J 2
dM [Cg ] F (L a ) cos F b s in F (L a )
2

              
 

 (II-135) 

Les équations du mouvement sont exprimées par : 

 B hyd BG T y z 2 1F sin F F m a (s a )           (II-136) 

 G S xS 2 B 2 2 2

hyd 6 BG J 2 T z

(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin
M [Cg ] F (L a ) J

            

     
 (II-137) 

CCPCP
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z
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2
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S
2
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z
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L
J
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G
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VBGR
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7
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Figure II.9: Force d’appui et vitesses lors du contact solide en mode V. 

Si l'effet d'inertie est négligé, on peut écrire : 

B hyd BGF sin F F 0       (II-138) 

 G S xS 2 B 2 2 2

hyd 6 BG J 2

(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin
M [Cg ] F (L a ) 0

            

    
 (II-139) 

Lorsqu’on reporte l’équilibre statique des moments par rapport à l’axe du piston, on obtient : 

G S xS hyd 3 BG J 2(F m a ) f M [Cg ] F (L s ) 0         (II-140) 

En considérant le même raisonnement que le mode IV, la vitesse de contact est donnée par : 

yBG y z J 2V V (L s )      (II-141) 

De même pour ce mode, le point de contact sera automatiquement un point de rotation 

( yBGV 0 ) ; ceci permet d'obtenir : 

y z J 2V (L s )     (II-142) 

II.3.2. Détermination des grandeurs relatives au mouvement secondaire : 

Comme les forces et les moments hydrodynamiques peuvent agir du côté poussée et du 

côté contre poussée, nous adoptons deux système d’axes (Xo, Yo, Zo) et (Xu, Yu, Zu). Le 

premier est relatif au côté poussée et le second au côté contre poussée. Les vitesses associées 

au système d'axes (Xo, Yo, Zo) sont dénommées uTo, vTo et Ro ; par contre, celles 

correspondantes au système d'axes (Xu, Yu, Zu) sont uTu, vTu et Ru. La figure qui suit illustre 

cette situation. 
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Figure II.10 : Vitesses à effet hydrodynamique du système chemise-piston. 

Les vitesses relatives aux côtés poussée et contre poussée se déterminent à partir des vitesses 

Vx, Vy et z établies dans le système de coordonnées (Xc, Yc, Zc) par les relations suivantes : 

To x To y Ro z Tu x Tu y Ru zu V , v V , , u V , v V et              (II-143) 

La force hydrodynamique résultante Fhyd et le moment hydrodynamique résultant Mhyd 

peuvent être composés chacun de huit parties différentes au maximum car dans le film d’huile 

il y a formation de pression hydrodynamique aussi bien du côté poussée que du côté contre 

poussée. Ces résultantes peuvent être exprimées ainsi : 

hyd TTo TTu CTo CTu CRpo CRpu CRno CRnuF F F F F F F F F          (II-144) 

hyd TTo TTu CTo CTu CRpo CRpu CRno CRnuM M M M M M M M M          (II-145) 

À noter que la force hydrodynamique FCR est décomposée en deux composantes FCRp et FCRn 

pour prendre en compte le signe de la vitesse angulaire R ; à savoir : 
3
3

R CRp CRp4
R

h
pour 0 on a : F F

B L
   

  
  (II-146) 

3
3

R CRn CRn4
R

h
pour 0 on a : F F

B L
   

  
  (II-147) 

De même, le moment hydrodynamique MCR est décomposée en deux composantes MCRp et 

MCRn exprimés par : 
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3
3

R CRp CRp5
R

h
pour 0 on a : M M

B L
   

  
  (II-148) 

3
3

R CRn CRn5
R

h
pour 0 on a : M M

B L
   

  
  (II-149) 

La figure qui suit montre la schématisation des ces résultantes. 

CCPCP

Zo
Zu

 X
u

 X
o

 Yu
Yo

S
2

b2a
2

Cg6

S
1

MCRno

MCRpo

MCTo

MTTo

MTTU

MCTU

MCRpu

MCRnu

FCRno

FCRpo

FCTo

FTTo

FTTU

FCTU

FCRpu

FCRnu

Xc

Yc Zc

   CCPCP

Mhyd[Cg6]

Fhyd

Xc

Yc Zc

 

Figure II.11 : Forces et moments hydrodynamiques. 

En tenant compte des équations (II-80), (II-81) et (II-82), nous pouvons exprimer les 

composantes des forces hydrodynamiques comme suit : 
2 2

x x
TTo TTo TTu TTu2 2

o3 u3

V B L V B LF F , F F
h h

     
        (II-150) 

3 3
y y

CTo CTo CTu CTu3 3
o3 u3

V B L V B L
F F , F F

h h
     

       (II-151) 

4 4
z z

CRpo CRpo CRpu CRpu3 3
o3 u3

B L B LF F , F F
h h

     
       (II-152) 

4 4
z z

CRno CRno CRnu CRnu3 3
o3 u3

B L B LF F , F F
h h

     
       (II-153) 

Des équations (II-83), (II-84) et (II-85), les moments hydrodynamiques peuvent être exprimés 

comme suit : 
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3 3
x x

TTo TTo TTu TTu2 2
o3 u3

V B L V B LM M , M M
h h

     
        (II-154) 

4 4
y y

CTo CTo CTu CTu3 3
o3 u3

V B L V B L
M M , M M

h h
     

       (II-155) 

5 5
z z

CRpo CRpo CRpu CRpu3 3
o3 u3

B L B LM M , M M
h h

     
       (II-156) 

5 5
z z

CRno CRno CRnu CRnu3 3
o3 u3

B L B LM M , M M
h h

     
       (II-157) 

Nous allons maintenant exprimer pour chaque mode de mouvement les relations qui 

permettent par la suite de déterminer les grandeurs relatives au mouvement secondaire du 

piston. Pour chaque mode, nous allons considérer deux cas ; à savoir, la prise en compte de 

l'effet d'inertie et sa négligence. 

- Mode I : 

* Effet d'inertie considéré : 

En remplaçant les équations (II-150) à (II-153) dans l’équation (II-144), puis cette 

dernière dans l’équation du mouvement (II-100), on obtient : 

T y z 2 12
x 1 y 2 z 3 7 2

m (a (s a ))
V c V L c L c c

B L
   

         
 


 (II-158) 

Avec : 

TTo TTu
1 2 2

o3 u3

F F
c

h h
  

 
 (II-159) 

CTo CTu
2 3 3

o3 u3

F F
c

h h
 
 

 (II-160) 

CRpo CRpu CRno CRnu
3 3 3 3 3

o3 u3 o3 u3

F F F Fc
h h h h

   
   

 (II-161) 

B
7 2

F sinc
B L
 

 
 

 (II-162) 

De même, en remplaçant les équations (II-154) à (II-157) dans l’équation (II-144), puis dans 

l’équation de mouvement (II-101), on obtient : 

2 T z
x 4 y 5 z 6 8 3

JV c V L c L c c
B L


         
 


 (II-163) 

TTo 6 TTu 6
4 2 2

o3 u3

M [Cg ] M [Cg ]
c

h h
 
 

 (II-164) 
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CTo 6 CTU 6
5 3 3

o3 u3

M [Cg ] M [Cg ]
c

h h
  

 
 (II-165) 

CRpo 6 CRpu 6 CRno 6 CRnu 6
6 3 3 3 3

o3 u3 o3 u3

M [Cg ] M [Cg ] M [Cg ] M [Cg ]c
h h h h

    
   

 (II-166) 

 G S xS 2 B 2 2 2
8 3

(F m a ) b F (f b ) cos (s a ) sin
c

B L
           

 
 

 (II-167) 

On considère que les équations (II-158) et (II-163) décrivent des relations pour un angle 1 du 

vilebrequin, et que toutes les grandeurs dépendantes de l’angle sont connues pour cet angle. 

Pour un temps t, qui correspond à une variation  = 2 - 1 de l’angle du vilebrequin, les 

accélérations peuvent être exprimées comme suit : 

y 2 y 1
y

V ( ) V ( )
a

t
  




 (II-168) 

z 2 z 1
z

( ) ( )
t

   
 


  (II-169) 

Avec ces deux dernières équations, on obtient à partir des relations (II-158) et (II-163) ce qui 

suit : 
3

z 2 9 1 z 1
T

.B L t( ) c ( ) ( )
J

  
        (II-170) 

Avec : 2
9 1 x 1 4 1 y 1 5 1 z 1 6 1 8 1c ( ) V ( ) c ( ) V ( ) L c ( ) ( ) L c ( ) c ( )                  (II-171) 

 
2

y 2 10 1 y 1 z 2 z 1 2 1
T

B L tV ( ) c ( ) V ( ) ( ) ( ) (s a )
m

  
              (II-172) 

Avec : 2
10 1 x 1 1 1 y 1 2 1 z 1 3 1 7 1c ( ) V ( ) c ( ) V ( ) L c ( ) ( ) L c ( ) c ( )                  (II-173) 

Pour une fréquence de rotation constante du moteur (notée n), on peut écrire : 

t
6 n


 


 (II-174) 

* Effet d'inertie négligé : 

En négligeant l'effet d'inertie, l'équation (II-158) se réduit à : 
2

x 1 y 2 z 3 7V c V L c L c c 0           (II-175) 

Aussi, l'équation (II-163)  se réduit à : 
* * 2 * *

x 4 y 5 z 6 8V c V L c L c c 0           (II-176) 

* TTo 3 TTu 3
4 2 2

o3 u3

M [Cg ] M [Cg ]
c

h h
 
 

 (II-177) 
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* CTo 3 CTu 3
5 3 3

o3 u3

M [Cg ] M [Cg ]
c

h h
  

 
 (II-178) 

CRpo 3 CRpu 3* CRno 3 CRnu 3
6 3 3 3 3

o3 u3 o3 u3

M [Cg ] M [Cg ] M [Cg ] M [Cg ]c
h h h h

    
   

 (II-179) 

* G S xS
8 3

(F m a ) fc
B L

  
 

 
 (II-180) 

À partir des équations (II-175) et (II-176), on obtient la vitesse angulaire z pour un angle 

donné 1 selon les expressions qui suivent : 

x 1 1 1 y 1 2 1 7 1
z 1 2

3 1

V ( ) c ( ) V ( ) L c ( ) c ( )
( )

L c ( )
         

   
 

 (II-181) 

* * *
x 1 4 1 y 1 5 1 8 1

z 1 2 *
6 1

V ( ) c ( ) V ( ) L c ( ) c ( )
( )

L c ( )
         

   
 

 (II-182) 

Par égalité de ces deux dernières équations, on peut exprimer la vitesse latérale : 
**
8 1 7 14 1 1 1

x 1 * *
6 1 3 1 6 1 3 1

y 1 *
5 12 1
*

3 1 6 1

c ( ) c ( )c ( ) c ( )V ( )
c ( ) c ( ) c ( ) c ( )

V ( )
c ( )c ( )L

c ( ) c ( )

              
 
    

 (II-183) 

Pour le reste des modes, nous allons adopter la même démarche en s'appuyant sur les 

équations de mouvement formulées au paragraphe II.3.1 et aux relations (II-144) et (II-145). 

- Mode II : 

* Effet d'inertie considéré : 

T y z 2 12 AD
x 1 y 2 z 3 7 2 2

m (a (s a ))FV c V L c L c c
B L B L

   
          

   


 (II-184) 

2 AD 2 T z
x 4 y 5 z 6 8 3 3

F a JV c V L c L c c
B L B L
 

          
   


 (II-185) 

y z 2a s    (II-186) 

2 2 T z 1
AD x 1 y 2 z 3 7 2

m aF B L V c V L c L c c
B L

  
                


 (II-187) 

3
2 T z

AD x 4 y 5 z 6 8 3
2

JB LF V c V L c L c c
a B L

  
               


 (II-188) 
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2
2

z x 1 4 y 2 5
T 1 2 T 2 2

2
z 3 6 7 8

2 2

B L a L LV c c V L c c
m a a J a a

L LL c c c c
a a

      
                     

 
         

  



 (II-189) 

2
2

z 2 x 1 1 1 4 1
T 1 2 T 2

2
y 1 2 1 5 1 z 1 3 1 6 1

2 2

7 1 8 1 z 1
2

B L a t L( ) V ( ) c ( ) c ( )
m a a J a

L LV ( ) L c ( ) c ( ) ( ) L c ( ) c ( )
a a

Lc ( ) c ( ) ( )
a

     
                

   
                   

   


      


 (II-190) 

 y 2 z 2 z 1 2 y 1V ( ) ( ) ( ) s V ( )          (II-191) 

2
AD 1 x 1 1 1 y 1 2 1

2 z 2 z 1
z 1 3 1 7 1 T 1

F ( ) B L V ( ) c ( ) V ( ) L c ( )

( ) ( )( ) L c ( ) c ( ) m a
t

             
             

 (II-192) 

* Effet d'inertie négligé : 

2 AD
x 1 y 2 z 3 7 2

FV c V L c L c c 0
B L

          
 

 (II-193) 

* * 2 * * AD 2
x 4 y 5 z 6 8 3

F sV c V L c L c c 0
B L


          
 

 (II-194) 

2 2
AD x 1 y 2 z 3 7F B L (V c V L c L c c )              (II-195) 

3
* * 2 * *

AD x 4 y 5 z 6 8
2

B LF (V c V L c L c c )
s

 
            (II-196) 

* *
x 1 1 1 4 1 7 1 8 1

2 2
z 1 *

* 2 6 1
2 2 1 3 1 5 1

2

L LV ( ) c ( ) c ( ) c ( ) c ( )
s s

( )
c ( )L s c ( ) L (c ( ) c ( )) L

s

 
           

    
 
          
 

 (II-197) 

y 1 z 1 2V ( ) ( ) s      (II-198) 

2
AD 1 x 1 1 1 y 1 2 1

2
z 1 3 1 7 1

F ( ) B L [V ( ) c ( ) V ( ) L c ( )

( ) L c ( ) c ( )]

             

      
 (II-199) 

- Mode III : 

* Effet d'inertie considéré : 
T y z 2 12 AG

x 1 y 2 z 3 7 2 2

m (a (s a ))FV c V L c L c c
B L B L

    
          

   


 (II-200) 
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2 AG 2 T z
x 4 y 5 z 6 8 3 3

F a JV c V L c L c c
B L B L
 

          
   


 (II-201) 

y z 2a s    (II-202) 

2 2 T z 1
AG x 1 y 2 z 3 7 2

m aF B L V c V L c L c c
B L

  
                


 (II-203) 

3
2 T z

AG x 4 y 5 z 6 8 3
2

JB LF V c V L c L c c
a B L

  
              


 (II-204) 

2
2

z x 1 4 y 2 5
T 1 2 T 2 2

2
z 3 6 7 8

2 2

B L a L LV c c V L c c
m a a J a a

L LL c c c c
a a

      
                     

 
         

  



 (II-205) 

2
2

z 2 x 1 1 1 4 1
T 1 2 T 2

2
y 1 2 1 5 1 z 1 3 1 6 1

2 2

7 1 8 1 z 1
2

B L a t L( ) V ( ) c ( ) c ( )
m a a J a

L LV ( ) L c ( ) c ( ) ( ) L c ( ) c ( )
a a

Lc ( ) c ( ) ( )
a

     
                

   
                  

   


      


 (II-206) 

 y 2 z 2 z 1 2 y 1V ( ) ( ) ( ) s V ( )          (II-207) 

2 2
AG 1 x 1 1 1 y 1 2 1 z 1 3 1 7 1

z 2 z 1
T 1

F ( ) B L V ( ) c ( ) V ( ) L c ( ) ( ) L c ( ) c ( )

( ) ( )m a
t

                     
   

  


 (II-208) 

* Effet d'inertie négligé : 

2 AG
x 1 y 2 z 3 7 2

FV c V L c L c c 0
B L

          
 

 (II-209) 

* * 2 * * AG 2
x 4 y 5 z 6 8 3

F sV c V L c L c c 0
B L


          
 

 (II-210) 

2 2
AG x 1 y 2 z 3 7F B L (V c V L c L c c )              (II-211) 

3
* * 2 * *

AG x 4 y 5 z 6 8
2

.B LF (V c V L c L c c )
s

 
            (II-212) 

* *
x 1 1 1 4 1 7 1 8 1

2 2
z 1 *

* 2 6 1
2 2 1 3 1 5 1

2

L LV ( ) c ( ) c ( ) c ( ) c ( )
s s

( )
c ( )L s c ( ) L (c ( ) c ( )) L

s

 
           

    
 
          
 

 (II-213) 
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2
AG 1 x 1 1 1 y 1 2 1

2
z 1 3 1 7 1

F ( ) B L [V ( ) c ( ) V ( ) L c ( )

( ) L c ( ) c ( )]

             

      
 (II-214) 

- Mode IV : 

* Effet d'inertie considéré : 

T y z 2 12 BD
x 1 y 2 z 3 7 2 2

m (a (s a ))FV c V L c L c c
B L B L

   
          

   


 (II-215) 

2 BD J 2 T z
x 4 y 5 z 6 8 3 3

F (L a ) JV c V L c L c c
B L B L

  
          

   


 (II-216) 

y z J 2a (L s )     (II-217) 

2 2 T z J 1
BD x 1 y 2 z 3 7 2

m (L a )
F B L V c V L c L c c

B L
    

                


 (II-218) 

3
2 T z

BD x 4 y 5 z 6 8 3
J 2

JB LF V c V L c L c c
L a B L

  
               


 (II-219) 

2

z x 1 4
T J 2

T J 1
J 2

2
y 2 5 z 3 6 7 8

J 2 J 2 J 2

B L LV c cJ L am (L a )
L a

L L LV L c c L c c c c
L a L a L a

   
            



   
                       



 (II-220) 

2

z 2 x 1 1 1 4 1
T J 2

T J 1
J 2

y 1 2 1 5 1
J 2

2
z 1 3 1 6 1 7 1 8 1 z 1

J 2 J 2

B L t L( ) V ( ) c ( ) c ( )J L am (L a )
L a

LV ( ) L c ( ) c ( )
L a

L L( ) L c ( ) c ( ) c ( ) c ( ) ( )
L a L a

    
                



 
          

  
                   

 (II-221) 

 y 2 z 2 z 1 J 2 y 1V ( ) ( ) ( ) (L s ) V ( )            (II-222) 

2
BD 1 x 1 1 1 y 1 2 1

2 z 2 z 1
z 1 3 1 7 1 T J 1

F ( ) B L V ( ) c ( ) V ( ) L c ( )

( ) ( )( ) L c ( ) c ( ) m (L a )
t

            
              

 (II-223) 

* Effet d'inertie négligé : 

2 BD
x 1 y 2 z 3 7 2

FV c V L c L c c 0
B L

          
 

 (II-224) 



57 
 

* * 2 * * BD J 2
x 4 y 5 z 6 8 3

F (L s )V c V L c L c c 0
B L

 
          

 
 (II-225) 

2 2
BD x 1 y 2 z 3 7F B L (V c V L c L c c )              (II-226) 

3
* * 2 * *

BD x 4 y 5 z 6 8
J 2

B LF (V c V L c L c c )
L s
 

          


 (II-227) 

* *
x 1 1 1 4 1 7 1 8 1

J 2 J 2
z 1 *

* 2 6 1
2 J 2 1 3 1 5 1

2 J

L LV ( ) c ( ) c ( ) c ( ) c ( )
L s L s

( )
c ( )L (s L ) c ( ) L (c ( ) c ( )) L
s L

 
                
 
            

 (II-228) 

y 1 z 1 J 2V ( ) ( ) (L s )       (II-229) 

2
BD 1 x 1 1 1 y 1 2 1

2
z 1 3 1 7 1

F ( ) B L [V ( ) c ( ) V ( ) L c ( )

( ) L c ( ) c ( )]

             

      
 (II-230) 

- Mode V : 

* Effet d'inertie considéré : 

T y z 2 12 BG
x 1 y 2 z 3 7 2 2

m (a (s a ))FV c V L c L c c
B L B L

    
          

   


 (II-231) 

2 BG J 2 T z
x 4 y 5 z 6 8 3 3

F (L a ) JV c V L c L c c
B L B L

  
          

   


 (II-232) 

y z J 2a (L s )     (II-233) 

2 2 T z J 1
BG x 1 y 2 z 3 7 2

m (L a )
F B L V c V L c L c c

B L
    

                


 (II-234) 

3
2 T z

BG x 4 y 5 z 6 8 3
J 2

JB LF V c V L c L c c
L a B L

  
                


 (II-235) 

2

z x 1 4 y 2 5
T J 2 J 2

T J 1
J 2

2
z 3 6 7 8

J 2 J 2

B L L LV c c V L c cJ L a L am (L a )
L a

L LL c c c c
L a L a

     
                      



 
            



 (II-236) 
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2

z 2 x 1 1 1 4 1
T J 2

T J 1
J 2

y 1 2 1 5 1
J 2

2
z 1 3 1 6 1 7 1 8 1 z 1

J 2 J 2

B L t L( ) V ( ) c ( ) c ( )J L am (L a )
L a

LV ( ) L c ( ) c ( )
L a

L L( ) L c ( ) c ( ) c ( ) c ( ) ( )
L a L a

    
                



 
          

  
                   

 (II-237) 

y 2 z 2 z 1 J 2 y 1V ( ) [ ( ) ( )] (L s ) V ( )            (II-238) 

2
BG 1 x 1 1 1 y 1 2 1

2 z 2 z 1
z 1 3 1 7 1 T J 1

F ( ) B L V ( ) c ( ) V ( ) L c ( )

( ) ( )( ) L c ( ) c ( ) m (L a )
t

             
              

 (II-239) 

* Effet d'inertie négligé : 

2 BG
x 1 y 2 z 3 7 2

FV c V L c L c c 0
B L

          
 

 (II-240) 

* * 2 * * BG J 2
x 4 y 5 z 6 8 3

F (L s )V c V L c L c c 0
B L

 
          

 
 (II-241) 

2 2
BG x 1 y 2 z 3 7F B L (V c V L c L c c )              (II-242) 

3
* * 2 * *

BG x 4 y 5 z 6 8
J 2

B LF (V c V L c L c c )
L s
 

           


 (II-243) 

* *
x 1 1 1 4 1 7 1 8 1

J 2 J 2
z 1 *

* 2 6 1
2 J 2 1 3 1 5 1

2 J

L LV ( ) c ( ) c ( ) c ( ) c ( )
L s L s

( )
c ( )L (s L ) c ( ) L (c ( ) c ( )) L
s L

 
                
 
            

 (II-244) 

y 1 z 1 J 2V ( ) ( ) (L s )       (II-245) 

2
BG 1 x 1 1 1 y 1 2 1

2
z 1 3 1 7 1

F ( ) B L [V ( ) c ( ) V ( ) L c ( )

( ) L c ( ) c ( )]

             

      
 (II-246) 
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Chapitre III : Simulation et interprétation des résultats 
 

Dans ce chapitre, seront exposés des résultats de simulation et leur confrontation à des 

résultats expérimentaux obtenus par d’autres chercheurs. À cet effet, l’algorithme de 

résolution sera programmé en langage évolué Fortran. La simulation concerne la 

détermination des grandeurs cinématiques et hydrodynamiques permettant le calcul de la 

nouvelle position du piston pour chaque mode à partir de la quelle, on évalue les hauteurs du 

film lubrifiant. L’influence du désaxage de l’axe de piston, du taux de remplissage du film 

lubrifiant et du jeu radial sur ces hauteurs sera analysée. 

III.1. Algorithme du modèle hydrodynamique du piston : 

Nous allons dans ce qui suit décrire l'algorithme de résolution des équations régissant le 

modèle hydrodynamique du système chemise-piston [4]. 

Rappelons que la position du piston dans la chemise est caractérisée par les courses Sx, Sy et 

l'angle de basculement z. Dans un premier temps, on donne des valeurs initiales pour la 

course Sy et l'angle de basculement z. La course Sx, la vitesse Vx et l'accélération ax peuvent 

être déterminées respectivement des équations (I-14), (I-15) et (I-16) pour un angle fixé du 

vilebrequin noté 1. 

Les hauteurs du film lubrifiant se calculent par les équations (II-7) à (II-18). Parmi ces 

dernières, les hauteurs ho4, hu4, ho5 et hu5 définissent le mode de mouvement du piston ; on 

peut alors rencontrer les cas suivants : 

- Mode I :  ho4, hu4, ho5 et hu5 sont positives. 

- Mode II :  ho4, hu4 et ho5 sont positives et hu5 est négative. 

- Mode III : ho4, hu4 et hu5 sont positives et ho5 est négative. 

- Mode IV : ho4, ho5 et hu5 sont positives et hu4 est négative. 

- Mode V :  hu4, ho5 et hu5 sont positives et ho4 est négative. 

À noter qu'une correction sera apportée pour les hauteurs trouvées négatives et qui consiste à 

annuler ces dernières tout en conservant la valeur de z et en recalculant la valeur de Sy et les 

nouvelles hauteurs pour chaque mode. 

Après avoir défini le mode, on procède à la résolution des équations de Reynolds pour les 

deux parties (côtés poussée et contre poussée) du film lubrifiant afin d'évaluer les forces et les 

moments hydrodynamiques adimensionnels et ce pour des effets d'inertie, d'une part, 

considéré et, d'autre part, négligé. Ceci nous amène à la détermination des vitesses relatives 

au mouvement secondaire Vy (1) et z (1). Notons que la pression hydrodynamique peut 

être créée soit par la traînée du film lubrifiant correspondant au mouvement primaire du 
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piston, soit par la compression du film lubrifiant due au mouvement secondaire du piston. 

Pour éviter un calcul simultané avec ou sans considération de l'effet d'inertie, on procède 

d'abord au test d'existence d'une solution hydrodynamique sans effet d'inertie : 

- si cette solution existe, elle sera utilisée car on octroie une influence dominante au 

film lubrifiant ; 

- si cette solution n'existe pas, on prend en compte l'effet d'inertie. 

Pour chaque mode de mouvement, l'existence d'une pression hydrodynamique repose sur les 

combinaisons suivantes : 

 - pour le mouvement primaire : les signes de Vx (1) et z (1) déterminent les côtés 

d'activité de la pression du film lubrifiant. 

 - pour le mouvement secondaire : les signes de Vy (1) et/ou z (1) déterminent les 

côtés d'activité de la pression du film lubrifiant. 

Nous allons dans ce qui suit analyser les combinaisons des signes pour chaque mode. 

Mode I :  

* Mouvement primaire : 

Puisque Vx (1) et z (1) peuvent être aussi bien positifs, négatifs ou nuls ; on peut alors 

avoir les cas suivants : 

A.1 si Vx (1) > 0 et z (1) > 0 : 

  - pression inactive du côté poussée, 
- pression active du côté contre poussée. 

A.2 si Vx (1) > 0 et z (1) < 0 : 

  - pression active du côté poussée, 
- pression inactive du côté contre poussée. 

A.3 si Vx (1) < 0 et z (1) > 0 : 

  - pression active du côté poussée, 
- pression inactive du côté contre poussée. 

A.4 si Vx (1) < 0 et z (1) < 0 : 

  - pression inactive du côté poussée, 
- pression active du côté contre poussée. 

A.5 Vx (1) = 0 et z (1) > 0. 

A.6 Vx (1) = 0 et z (1) < 0. 

A.7 Vx (1) = 0 et z (1) = 0. 

A.8 Vx (1) > 0 et z (1) = 0. 

A.9 Vx (1) < 0 et z (1) = 0. 
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Pour les cas A.7 à A.9, il ne se crée pas de pression hydrodynamique car le rapport relatif des 

hauteurs (m) croît à l’infini d’après la relation (II-74) de manière que l’équation de Reynolds 

ne puisse plus être résolue. 

Afin de réduire le nombre de cas nécessaires en vue de la mise au point d’un programme de 

simulation, les cas A.5 et A.6 seront assimilés respectivement aux cas A.1 et A.2 tout en 

attribuant une petite valeur à la vitesse Vx (1). Avec ces restrictions, nous retenons que les 

cas A.1 à A.4. 

* Mouvement de translation latéral : 

Pour la compression suite à la translation latérale du piston, on a : 

- si Vy (1) > 0 :  

- pression active du côté poussée, 
- pression inactive du côté contre poussée. 

- si Vy (1) < 0 : 

- pression inactive du côté poussée, 
- pression active du côté contre poussée. 

- si Vy (1) = 0 : 

- pas de pression hydrodynamique. 

* Mouvement de rotation : 

Pour la compression suite à la rotation du piston, on a : 

- si z (1) > 0 : 

- pressions active et inactive du côté poussée, 
- pressions active et inactive du côté contre poussée. 

- si z (1) < 0 : 

- pressions active et inactive du côté poussée, 
- pressions active et inactive du côté contre poussée. 

- si z (1) = 0 : 

- pas de pression hydrodynamique. 

En tenant compte des signes de Vy (1) et z (1), il peut y avoir neuf combinaisons pour les 

quelles une solution hydrodynamique puisse exister : 

B.1 Vy (1) > 0 et z (1) > 0, 

B.2 Vy (1) > 0 et z (1) < 0, 

B.3 Vy (1) < 0 et z (1) > 0, 

B.4 Vy (1) < 0 et z (1) < 0, 

B.5 Vy (1) = 0 et z (1) > 0, 
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B.6 Vy (1) = 0 et z (1) < 0, 

B.7 Vy (1) = 0 et z (1) = 0, 

B.8 Vy (1) > 0 et z (1) = 0, 

B.9 Vy (1) < 0 et z (1) = 0. 

Afin de réduire le nombre des cas possibles, on considère que les vitesses Vy (1) et z (1) ne 

peuvent pas s'annuler de manière que les cas B.5 à B.9 ne seront pas pris en considération. 

Pour les cas B.1 à B.4, les vitesses Vy (1) et z (1) seront calculées à l’aide des relations      

(II-182) et (II-183). La différence entre les différents cas se trouve dans le calcul des 

coefficients c1, c2, c3, c4
*, c5

* et c6
* qui doivent être modifiés du fait que les forces et les 

moments adimensionnels résultants des pressions inactives y deviennent nuls. 

Si les signes des vitesses calculées sont conformes aux signes des cas retenus ci-dessus, alors 

une solution hydrodynamique est présente. Si au moins un des deux signes d’une paire des 

vitesses calculées n’est pas conforme, alors il n’y aura pas de solution hydrodynamique. 

En vue de l’existence d’une solution hydrodynamique tout en négligeant l’effet d'inertie, 

on diffère trois différents cas possibles : 

- Il n’existe pas de solution hydrodynamique pour l’angle 1 du vilebrequin ; 

- Il existe plusieurs solutions hydrodynamiques pour l’angle 1 du vilebrequin ; 

- Il existe une seule solution hydrodynamique pour l’angle 1 du vilebrequin. 

Cas 1 : S’il n’existe pas de solution hydrodynamique pour l’angle 1 du vilebrequin, il 

s’ensuit le calcul des vitesses Vy (2) et z (2) pour l’angle du vilebrequin 2 = 1 + , et ce 

à l’aide des relations (II-170) et (II-172). Ces équations exigent la détermination des vitesses 

secondaires Vy (1) et z (1). 

Si la solution antérieure résulte du cas qui considère l'effet d'inertie pour l'angle 0 = 1 - , 

les vitesses Vy (1) et z (1) seront définies par : 

   y 1 y 0V V    (III-1) 

   z 1 z 0      (III-2) 

Comme les accélérations lors du passage de l’angle 1 à l’angle 2 sont considérées 

constantes, on détermine les vitesses moyennes par les expressions suivantes : 

 ymoy y 1 y 2
1V V ( ) V ( )
2

      (III-3) 

 zmoy z 1 z 2
1 ( ) ( )
2

        (III-4) 
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Il s’ensuit la détermination de la course Sy et l’angle de basculement z, pour l’angle                   

2 = 1 + , comme suit : 

y 2 y 1 ymoyS ( ) S ( ) V t      (III-5) 

z 2 z 1 z moy( ) ( ) t        (III-6) 

Cas 2 : S’il existe plusieurs solutions hydrodynamiques pour l’angle 1 du vilebrequin, on 

doit alors comparer leurs signes avec la solution obtenue pour l’angle précédent 0 = 1 -  

du vilebrequin, bien sûr si cette dernière existerait. 

Si elle existe, alors on choisit parmi toutes les solutions celle qui a la même combinaison de 

signes. Par contre, si elle n’existe pas, on les compare alors avec la solution non 

hydrodynamique déterminée juste avant. Cette comparaison se fait aussi lorsque la 

comparaison avec la solution hydrodynamique précédente ne donne pas de résultat. Si une 

comparaison se fait avec succès, cette solution sera alors définie comme solution 

hydrodynamique et les vitesses pour l’angle 2 = 1 +  seront données par les expressions 

suivantes : 

ymoy y 1V V ( )   (III-7) 

zmoy z 1( )     (III-8) 

La course y 2S ( )  et l’angle de basculement z 2( )   seront calculés par les équations (III-5) et 

(III-6). 

Cas 3 : Si dès le début, la solution hydrodynamique pour l’angle 1 du vilebrequin est 

connue, il s’ensuit alors le calcul de la course Sy et l’angle de basculement z pour l’angle    

2 = 1 +  également à l’aide des expressions (III-5) à (III-8). 

Nous allons dans ce qui suit décrire la suite de la procédure d’exécution de l’algorithme 

pour les modes de mouvement II, III, IV et V. 

Afin de déterminer, si le mode approprié se maintient pour l’angle 1 du vilebrequin ou si le 

contact des corps solides sera levé, on calcule d’abord les vitesses du mouvement secondaire 

ymoyV  et zmoy  comme dans le mode I. De ces dernières, on calcule la vitesse de contact 

moyenne pour chaque mode. Si la vitesse de contact est inférieure ou égale à zéro, le contact 

entre solides sera alors levé. Le calcul de la nouvelle position se fait comme dans le mode I 

avec les vitesses du mouvement secondaire déterminées auparavant. Si la vitesse de contact 

est supérieure à zéro, le contact entre solides sera maintenu ; les vitesses secondaires et la 

nouvelle position du piston seront déterminées dans le mode approprié. 
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En ce qui concerne la formation de la pression hydrodynamique par traînée suite à la 

translation axiale du piston, on procède de la même manière comme pour le mode I tout en 

respectant les signes de Vx (1). Comme le signe de l’angle z (1) est connu dès le départ 

pour chaque mode, on ne distingue que trois cas différents de formation de pression 

hydrodynamique par traînée : 

Mode II : - A.1 Vx (1) > 0 et z (1) < 0, 

- A.2 Vx (1) < 0 et z (1) < 0, 

- A.3 Vx (1) = 0 et z (1) < 0. 

Mode III: - A.1 Vx (1) > 0 et z (1) > 0, 

- A.2 Vx (1) < 0 et z (1) > 0, 

- A.3 Vx (1) = 0 et z (1) > 0. 

Mode IV : - A.1 Vx (1) > 0 et z (1) > 0, 

- A.2 Vx (1) < 0 et z (1) > 0, 

- A.3 Vx (1) = 0 et z (1) > 0. 

Mode V : - A.1 Vx (1) > 0 et z (1) < 0, 

- A.2 Vx (1) < 0 et z (1) < 0, 

- A.3 Vx (1) = 0 et z (1) < 0. 

Le cas A.3 sera ramené au cas A.1 tout en attribuant une petite valeur positive pour Vx (1). 

On doit aussi déterminer où et comment doit avoir lieu une pression hydrodynamique par 

compression aussi bien à la suite de la translation latérale ou de la rotation. Pour les 

conditions de pressions actives et inactives, on peut se référer aux explications apportées pour 

le mode I. Si on a une solution hydrodynamique, trois cas possibles de combinaison des 

signes des vitesses secondaires peuvent se présenter : 

Mode II : Vy (1) et z (1) ont d’après l’expression (II-114) toujours le même signe. 

B.1 Vy (1) > 0 et z (1) > 0, 

B.2 Vy (1) < 0 et z (1) < 0, 

B.3 Vy (1) = 0 et z (1) = 0. 

Mode III : Vy (1) et z (1) ont d’après l’expression (II-123) toujours le même signe. 

B.1 Vy (1) > 0 et z (1) > 0, 

B.2 Vy (1) < 0 et z (1) < 0, 

B.3 Vy (1) = 0 et z (1) = 0. 
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Mode IV : Vy (1) et z (1) ont d’après l’expression (II-133) toujours des signes 

opposés. 

B.1 Vy (1) > 0 et z (1) < 0, 

B.2 Vy (1) < 0 et z (1) > 0, 

B.3 Vy (1) = 0 et z (1) = 0. 

Mode V : Vy (1) et z (1) ont d’après l’expression (II-142) toujours des signes 

opposés. 

B.1 Vy (1) > 0 et z (1) < 0, 

B.2 Vy (1) < 0 et z (1) > 0, 

B.3 Vy (1) = 0 et z (1) = 0. 

On suppose que les vitesses Vy (1) et z (1) ne seront pas nulles de manière que le cas B.3 

ne sera pas pris en considération. Pour les cas B.1 et B.2, les vitesses Vy (1) et z (1) ainsi 

que les forces de contact (FAD (1), FAG (1), FBD (1) ou FBG (1)) seront calculées à l’aide de 

leurs relations respectives formulées pour chaque mode où les coefficients c1, c2, c3, c4
*, c5

* et 

c6
* doivent être adaptés selon l’activité et/ou l’inactivité des pressions. On obtient ainsi deux 

triplets de forces et vitesses : 

- (Vy1, z1, FAD1) et (Vy2, z2, FAD2) pour le mode II, 

- (Vy1, z1, FAG1) et (Vy2, z2, FAG2) pour le mode III, 

- (Vy1, z1, FBD1) et (Vy2, z2, FBD2) pour le mode IV, 

- (Vy1, z1, FBG1) et (Vy2, z2, FBG2) pour le mode V. 

Lorsque les signes des vitesses calculées sont conformes aux cas retenus ci-dessus et que la 

force de contact calculée est supérieure ou égale à zéro, il y’a alors une solution 

hydrodynamique. Lorsque les signes des vitesses calculées sont conformes aux cas retenus ci-

dessus et que la force de contact calculée est inférieure à zéro, il y aura une solution 

hydrodynamique. Du point de vue physique ceci n’est pas possible car la chemise devrait 

alors retenir le bord du piston. 

Lorsque les signes des vitesses calculées ne sont pas conformes aux cas retenus ci-dessus, il 

n’y aura pas de solution hydrodynamique et ceci indépendamment du signe de la force de 

contact calculée. 

En vue l’existence d’une solution hydrodynamique tout en négligeant l’effet d’inertie, on 

peut rencontrer trois cas possibles : 

- Il n’existe pas de solution hydrodynamique pour l’angle 1 du vilebrequin ; 
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- Il existe deux solutions hydrodynamiques pour l’angle 1 du vilebrequin ; 

- Il existe une seule solution hydrodynamique pour l’angle 1 du vilebrequin. 

S’il n’existe pas de solution hydrodynamique pour l’angle 1 du vilebrequin, il s’ensuit le 

calcul des vitesses Vy (2) et z (2) pour l’angle du vilebrequin 2 = 1 +  avec la 

détermination de la force de contact. 

Les équations déterminant les vitesses Vy (2) et z (2), exigent la connaissance des vitesses 

secondaires Vy (1) et z (1). Ces dernières seront connues lorsque la solution pour l’angle   

0 = 1 -  est déjà connue pour le cas de la prise en considération de l’effet d’inertie, 

éventuellement aussi dans un autre mode de mouvement. S’il y a une solution 

hydrodynamique pour 0 éventuellement aussi dans un autre mode de mouvement, alors       

Vy (1) et z (1) seront définies par les expressions (III-1) et (III-2). 

Comme les accélérations lors du passage de l’angle 1 à l’angle 2, à la suite de la dérivation 

des relations déterminant les vitesses Vy (2) et z (2), sont considérées constantes, les 

vitesses moyennes s’obtiennent par les expressions (III-3) et (III-4), et les coordonnées de la 

position pour l’angle 2 = 1 +  par les expressions (III-5) et (III-6). 

Dans le cas de l’existence simultanée de deux solutions, on considère qu’il n’y a pas de 

solution hydrodynamique. 

S’il existe une seule solution hydrodynamique, les vitesses moyennes seront calculées par les 

expressions (III-7) et (III-8), et les coordonnées de la nouvelle position par les expressions 

(III-5) et (III-6). 

L’organigramme relatif à l’algorithme du modèle hydrodynamique du piston sera présenté 

un peu plus loin. 

Nous allons maintenant présenter les données nécessaires à la simulation. 

III.2. Données relatives à la simulation : 

Les résultats de simulation qui seront obtenus suite à l’élaboration d’un programme en 

langage évolué Fortran seront confrontés aux résultats expérimentaux de Brucker[4]. Ces 

derniers ont été obtenus sur un moteur de type OM 616 de la société Daimler-Benz. Les 

résultats expérimentaux sont fournis sous forme d’évolutions des hauteurs du film lubrifiant à 

des positions bien précises en fonction de l’angle du vilebrequin pour un désaxage nul. 

Lors des mesures, les quatre capteurs ne se trouvaient pas sur les bords supérieur et inférieur 

de la jupe du piston. Pour le bord supérieur, les capteurs sont insérés entre les deux segments 

de compression ; tandis que, les capteurs inférieurs se trouvent à 19 mm au dessus du bord 

inférieur de la jupe. Ainsi, on doit introduire pour ces cas particuliers les hauteurs 
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correspondantes (ho6 et ho7) pour le côté contre poussée et (hu6 et hu7) pour le côté poussée. La 

figure qui suit illustre le positionnement des capteurs dans le système chemise-piston. 
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Figure III.1 : Positionnement des capteurs. 

La figure qui suit montre l’évolution, en fonction de l’angle du vilebrequin, de la hauteur du 

film lubrifiant mesurée par les capteurs supérieurs. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.2 : Hauteurs mesurées par les capteurs supérieurs [4]. 

L’évolution, en fonction de l’angle du vilebrequin, de la hauteur du film lubrifiant mesurée 

par les capteurs inférieurs est donnée par le schéma de la figure qui suit. 
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Figure III.3 : Hauteurs mesurées par des capteurs inférieurs [4]. 

Pour une confrontation des résultats de simulation aux résultats expérimentaux, il faut 

exprimer les hauteurs ho6, hu6, ho7 et hu7. Ces dernières sont liées aux hauteurs ho2 et hu2 par les 

expressions qui suivent : 

o6 o2 6 2 zh h ( Y s ) tan      (III-9) 

u6 u2 6 2 zh h ( Y s ) tan      (III-10) 

1
o7 o2 7 2 z

ddh h ( Y s ) tan
2 2

        (III-11) 

1
u7 u2 7 2 z

ddh h ( Y s ) tan
2 2

        (III-12) 

À noter que les longueurs Y6 et Y7 valent respectivement 30,2 mm et 11,8 mm. Les hauteurs 

ho2 et hu2 sont déterminées à partir des positions du piston (Sx, Sy et z) calculées pour chaque 

angle du vilebrequin. 

III.2.1. Données du moteur : 

L'évolution de la force des gaz, en fonction de l’angle du vilebrequin, se détermine à 

travers la connaissance de la valeur du diamètre de la chemise, de la course Sx du piston, et 

des pressions et coefficients polytropiques correspondants au cycle du moteur. 

Les pressions et les coefficients polytropiques sont donnés comme suit :  

Pression au début de la compression :   pcom = 1 bar 
Pression maximale après la transformation  isochore : pmax = 58 bar 
Pression constante durant l’échappement :   pech = 1,1 bar 
Pression constante au cours de l’admission :   padm = 1,1 bar 
Coefficient polytropique de la compression :   nV = 1,3 
Coefficient polytropique de la détente :   nE = 1,0 

Ces valeurs ont été prises pour un fonctionnement en pleine charge et une vitesse de rotation 

du moteur de 2400 tr/min [4]. 
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La figure III.4 montre l’évolution de la force des gaz en fonction de l’angle du vilebrequin. 
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Figure III.4 : Evolution de la force des gaz. 

Le tableau qui suit reporte les caractéristiques dimensionnelles et géométriques du système 

chemise-piston-bielle [4].  

Désignation Variable et valeur 
Diamètre de la chemise  D = 91,00 mm 
Volume de l'espace mort VK = 30,05 cm3 
Cylindrée VH = 601,00 cm3 
Course SH = 92,40 mm 
Diamètre de la tête du piston  d1 = D – 8 (D – d) 
Longueur du piston  LP = 81,90 mm 
Diamètre de la jupe du piston  d = D – sp 
Longueur de la jupe du piston  LJ = 47,00 mm 
Désaxage de l’axe du piston  f = 0,70 mm 
Distance de l’axe du piston au bord supérieur du piston  s2 = 13,00 mm 
Rayon de la manivelle du vilebrequin  rm = 46,20 mm 
Longueur de bielle  LB = 149,00 mm 
Coordonnées du centre de gravité Cg5 a1 = 3,00 mm         b1 = 0,00 mm 
Coordonnées du centre de gravité Cg6  a2 = 0,62 mm         b2 = 0,00 mm 
Masse du piston  mP = 0,705 kg 
Masse de l'axe du piston mA = 0,40 kg 
Masse du pied de bielle mPb = 0,260 kg 
Masse du segment mS = 0,103 kg 
Moment d’inertie du piston JP [Cg6] = 7,71.10-4 kg.m2 
Moment d’inertie de l'axe du piston JA [Cg6] = 1,06.10-4 kg.m2 

Tableau III.1. : Données du moteur. 

Admission : 360 180    
Compression : 180 0    
Détente : 0 180   
Echappement : 180 360     

 [deg] 
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Nous allons maintenant évoquer les hypothèses simplificatrices pour exprimer la force de 

bielle. 

Si on considère le système chemise-piston-bielle sous les hypothèses d’absence de jeu et 

de frottement, sans forces portantes hydrodynamiques, et si la force des gaz ainsi que la 

vitesse de rotation du moteur sont connues, on peut donner une valeur approximative à la 

force de bielle. Pour un fonctionnement sous ces hypothèses, on peut écrire : 

  - L’angle de basculement : z = 0, 

  - Pour le mouvement secondaire de translation : Vy = 0, 

  - Pour le mouvement secondaire de rotation : z = 0, 

  - La force correspondante à l'effet hydrodynamique et au frottement : Fges = 0, 

  - Pour le moment correspondant à l'effet hydrodynamique et au frottement : Mges = 0, 

  - Pour la force de frottement entre le segment et la chemise : FFr = 0. 

En tenant compte de ces simplifications, l'équilibre dynamique simplifié des forces selon l'axe  

Xc (voir équations (I-17), (I-18) et (I-21)) donne : 

G B P A Pb S xF F cos (m m m m ) a        (III-13) 

De cette dernière équation, on obtient : 

G P A Pb S x
B

F (m m m m ) aF
cos

    



 (III-14) 

   1/22cos cos arcsin ( sin ) 1 ( sin )            (III-15) 

À noter que la force de bielle sera exprimée par l'équation (III-14) lors de la mise en œuvre du 

programme de simulation. Cette équation peut être adoptée a priori pour réduire le nombre 

d’inconnues du problème hydrodynamique du piston en dépit des hypothèses simplificatrices.    

III.2.2. Caractéristiques géométriques et propriétés rhéologiques du film lubrifiant : 

Rappelons que les coordonnées s1 et 1s  caractérisent la longueur du film lubrifiant et sont 

fonctions de l’angle du vilebrequin . La partie supérieure du film, fixée par la coordonnée 

1s , doit être sur le bord inférieur de la jupe du piston de manière que 1s  dans ce cas particulier 

soit indépendante de  ; donc, nous pouvons écrire : 

1 J 2s L s   (III-16) 

Avec les valeurs de LJ et s2 prises du tableau III.1, on trouve : 1s 34 mm . 

La partie supérieure du film, décrite par la coordonnée s1, doit se déplacer sur la jupe du 

piston vers le bas lorsque le piston se déplace dans la direction du point mort haut et vis 

versa ; la dépendance de l’angle  peut être alors considéré linéaire. 
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La relation entre L et s1, s’obtient en remplaçant l’équation (III-16) dans l’équation (II-3), 

comme suit :  

1 J 2L s (L s )    (III-17) 

Pour le point mort bas, on considère que le bord supérieur du film coïncide avec le bord 

supérieur de la jupe du piston ; on obtient alors : 

max JL L  (III-18) 

De l’équation (III-17), on trouve : 

1max 2s s  (III-19) 

Avec la valeur de s2 prise du tableau III.1, il s’ensuit : 1maxs 13,00mm . 

On définit un facteur de longueur LF d’une façon analogue à la définition du facteur de 

largeur BF exprimé par l’équation (II-6). Ce facteur de longueur donne en pourcentage la 

grandeur de L par rapport à LJ ; soit : 

min J
LFL L
100

   (III-20) 

Avec ce dernier résultat reporté dans l’équation (III-17), on obtient : 

1min J 2
LFs 1 L s
100
     
 

 (III-21) 

Notons que les facteurs de largeur BF et de longueur LF déterminent le taux de remplissage 

du coin d’huile formé par le jeu entre la jupe du piston et la chemise. Les courbes des hauteurs 

du film seront déterminées pour différentes combinassions des grandeurs BF, LF et sp. 

Pour les propriétés rhéologiques du film lubrifiant, nous considérons les valeurs   

suivantes : 

- la viscosité dynamique :  = 0,01 Pa.s, 

- le coefficient de viscosité :  = 0. 

III.2.3. Méthodes de résolution et organigramme du modèle hydrodynamique : 

Rappelons que l’équation de Reynolds est une équation aux dérivées partielles de type 

elliptique ; les différences finies centrées sont utilisées et la résolution est effectuée par la 

méthode de sur-relaxation et l’algorithme de Thomas. Cette technique déjà ancienne de mise 

en œuvre simple permet de résoudre sans difficultés le problème hydrodynamique étudié. 

Pour la résolution du problème, l’effet thermique n’est pas pris en considération dans la 

présente étude. Notons que ce dernier peut affecter, d’une part, les propriétés rhéologiques du 

lubrifiant et, d’autre part, le jeu radial du système chemise-piston suite à des déformations.   

L'organigramme global de résolution du problème hydrodynamique du piston peut être 
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schématisé par la figure qui suit. 

 

 

 

 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure III.5 : Organigramme du modèle hydrodynamique du piston. 

Nous allons maintenant présenter les résultats obtenus en simulation et leur interprétation.  

Début 

Entrée des données relatives 
 à la simulation 

Détermination du mode de mouvement par un test 
des signes des quatre hauteurs ho4, hu4, ho5 et hu5 

Initialisation des coordonnées de la position du 
piston  y zS et  

Détermination des paramètres cinématiques x x xS , V et a  
 ainsi que la force des gaz FG en fonction de l'angle   

Calcul des hauteurs du film lubrifiant 

Détermination des forces et moments 
hydrodynamiques pour le mouvement primaire 

Résolution des équations de Reynolds 
 pour les côtés poussée et contre poussée 

Détermination des forces et moments 
hydrodynamiques pour le mouvement 

secondaire 

Calcul des coordonnées de la nouvelle position 
 du piston  y zS et   

Impression des 
résultats 

Fin 

Convergence 
cyclique 
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III.3. Résultats de simulation et interprétations : 

L’organigramme schématisé par la figure III.5 est traduit en langage évolué Fortran Power 

Station version 4.0. Les valeurs initiales de l'angle du vilebrequin   et la position initiale du 

piston déterminée par les grandeurs z et Sy sont prises comme suit : 
0 5

o y z180 , S 45,5mm et 2.10 rad      
Notons que le but sera de déterminer, pour chaque pas de l’angle du vilebrequin, les 

coordonnées z et Sy, et, par conséquent, les hauteurs du film lubrifiant ho6, hu6, ho7 et hu7. Ces 

dernières seront confrontées à celles fournis par l’expérimentation. Aussi, les grandeurs BF et 

LF seront introduites en considérant différents pourcentages. 

Les résultats qui suivent montrent l’influence des trois paramètres sur le mouvement 

secondaire du piston ; à savoir, le désaxage de l’axe du piston, le taux de remplissage du film 

d’huile entre la jupe et la chemise et le jeu radial dont le but sera de minimiser le claquement 

du piston et d’améliorer ses performances. 

III.3.1. Influence du désaxage de l’axe de piston : 

Tout d’abord, nous allons reporter dans les figures III.6, III.7 et III.8 les résultats qui 

montrent les évolutions de la course Sx, de la vitesse Vx et de l’accélération ax du piston pour 

des désaxages négatif ( = -0,3), nul ( = 0) et positif ( = 0,3). À noter que ces valeurs sont 

choisies volontairement trop grandes afin de remarquer l’influence du désaxage. 
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Figure III.6 : Evolution de la course Sx du piston en fonction de . 

Nous remarquons que les mouvements vers les directions des points morts haut et bas sont 

influencés par le désaxage. Par exemple, pour des désaxages positif et négatif, le PMH n’est 

pas atteint pour un angle de 0° du vilebrequin et le PMB pour un angle de 180°. 
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Figure III.7 : Evolution de la vitesse axiale Vx du piston en fonction de . 

De même, nous remarquons que la vitesse ne s'annule pas aux angles de 0° et 180° pour des 

désaxages non nuls. 
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Figure III.8 : Evolution de l’accélération ax du piston en fonction de . 

Dans ce qui suit nous allons montrer les résultats d’évolutions des hauteurs en fonction de 

l’angle du vilebrequin. À noter que l'évolution des hauteurs ho7 et hu7 correspond à la course 

transversale parcourue par les capteurs supérieurs ; par contre, celle des hauteurs ho6 et hu6 est 

relative à la course transversale parcourue par les capteurs inférieurs. 

Dans un premier temps, nous allons confronter les résultats de simulation à ceux issus de 

l'expérimentation en considérant a priori le jeu radial égal à 200 μm, les taux de remplissage 

du film d’huile ayant des valeurs LF = 90 % et BF = 30 % et un désaxage nul. Les schémas de 

la figure qui suit montre cette confrontation. 
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Figure III.9 : Confrontation des résultats de simulation et ceux expérimentaux. 

En dépit de toutes les hypothèses avancées pour procéder à la simulation, nous pouvons 

dégager que les résultats de simulation et ceux issus de l'expérimentation sont qualitativement 

en concordance. 

Pour montrer l’influence du désaxage, nous allons considérer trois valeurs qui sont 

respectivement f = 0 mm, f = 0,7 mm et f = -0,09 mm. Le jeu radial et le taux de remplissage 

étant fixés. Les schémas de la figure qui suit montre les évolutions respectives des hauteurs. 
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Figure III.10 : Influence du désaxage sur les évolutions des hauteurs. 

Un désaxage négatif pousse toujours le piston vers le côté contre poussée ; par contre, un 

désaxage positif a la tendance d'éloigner le piston de la chemise. Le désaxage positif offre une 

réduction du phénomène de clappement. La figure qui suit reporte une confrontation des 

évolutions des hauteurs pour un désaxage nul expérimental et un désaxage positif de 0,7 mm. 
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Figure III.11 : Comparaison des résultats de simulation avec ceux expérimentaux pour f = 0,7 mm. 
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Nous allons maintenant fixer le jeu radial et le désaxage à f = 0,7 mm ; cette dernière 

valeur étant optimale relativement aux désaxages nul et négatif. Le taux de remplissage sera 

modifié pour voir son influence sur la prédiction des hauteurs du film lubrifiant.  

III.3.2. Influence du taux de remplissage du film lubrifiant : 

Nous considérons différentes combinaisons des facteurs de longueur BF et de largeur LF : 

- LF = 70 % et BF = 30 %, 

- LF = 70 % et BF = 50 %, 

- LF = 90 % et BF = 30 %, 

- LF = 90 % et BF = 40 %,  

- LF = 90 % et BF = 50 %. 

La figure qui suit montre les différentes prédictions des hauteurs pour ces taux de 

remplissage. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figure III.12 : Influence du taux de remplissage du film lubrifiant pour sp = 200 μm et f = 0,7mm. 
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Nous constatons que l'influence des taux de remplissage est relativement faible car la 

différence entre les différentes prédictions n'est pas importante à l'exception du taux de 

remplissage (LF = 70 % et BF = 30 %). Néanmoins, un taux de remplissage plus élevé offre 

un éloignement du piston de la chemise. 

III.3.3. Influence du jeu radial : 

Pour mettre en évidence l'influence du jeu radial, nous avons fixé le taux de remplissage 

du film lubrifiant à des valeurs LF = 70 % et BF = 30 % et le désaxage à la valeur f = 0,7 mm. 

Nous considérons pour les jeux radiaux les valeurs qui suivent : sp = 200 μm, sp = 180 μm,   

sp = 160 μm et sp = 140 μm. Les schémas de la figure qui suit reportent les hauteurs prédites. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure III.13 : Influence du jeu radial sur les évolutions des hauteurs. 

Ces derniers résultats montrent que le jeu radial a une influence remarquable sur la prédiction 
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de s'éloigner plus de la chemise. 

Arrivés à ce stade,  nous avons analysé l'influence séparément du désaxage, du taux de 

remplissage du film lubrifiant et du jeu radial. Rappelons qu'un désaxage optimal correspond 

à une valeur de 0,7 mm. Un taux de remplissage du film lubrifiant, caractérisé par les 

grandeurs LF et BF, et un jeu radial importants offrent un éloignement du piston de la 

chemise. 

Pour pouvoir obtenir des prédictions ayant un rapprochement des résultats issus de 

l'expérimentation, il est judicieux d'analyser les combinaisons qui correspondent au choix du 

taux de remplissage et du jeu radial. À cet effet, nous considérons des valeurs réduites du jeu 

radial et un taux de remplissage plausible. 

Les figures III-14, III-15 et III-16 montrent une comparaison des hauteurs prédites et celles 

issues de l'expérimentation pour différents jeux radiaux et taux de remplissage. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figure III.14 : Comparaison des hauteurs prédites et mesurées (sp = 180 μm, LF = 70 % et BF = 30 %). 
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À noter que le désaxage est nul pour les hauteurs mesurées ou issues de l'expérimentation ; 

ainsi, le but sera de déterminer les valeurs du jeu radial et du taux de remplissage qui 

permettent une corrélation adéquate entre les hauteurs prédites et celles mesurées. 

La comparaison qualitative peut être effectuée mais la confrontation quantitative peut être 

acceptée dans les limites où la différence entre les hauteurs prédites et celles mesurées n'est 

pas grande. Ceci est valable sous l'hypothèse qu'un désaxage nul et un désaxage positif 

présentent les mêmes profils d'évolution mais avec un décalage très faible entre les valeurs 

estimées.    

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

 

Figure III.15 : Comparaison des hauteurs prédites et mesurées (sp = 160 μm, LF = 70 % et BF = 50 %). 
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Figure III.16 : Comparaison des hauteurs prédites et mesurées (sp = 140 μm, LF = 70 % et BF = 50 %). 

On peut admettre que l'accord qualitatif et quantitatif est assez bon pour des grands jeux 

radiaux en ce qui concerne les hauteurs relatives aux capteurs supérieurs. Pour les hauteurs 

correspondantes aux capteurs inférieurs, cet accord n'est atteint que pour des petites valeurs 

du jeu radial. 

C'est la raison pour la quelle les calculs ont été poursuivis en réduisant le jeu, et ce n'est 

qu'avec un jeu radial de 100 μm et un taux de remplissage apparaissant probable, ayant un 

facteur de longueur LF = 70 % et un facteur de largeur BF = 50 %, que les résultats sont 

satisfaisants. À cet effet, la figure qui suit reporte les prédictions des hauteurs pour des jeux 

radiaux extrêmes soient 200 μm et 100 μm et pour des taux de remplissage fixés à LF = 70 % 

et BF = 30 % ou BF = 50 %. Les hauteurs prédites sont aussi confrontées à celles issues de 

l'expérimentation. 
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Figure III.17 : Comparaison des résultats calculés avec ceux expérimentaux. 

Pour un jeu radial de 100 μm, les hauteurs prédites correspondantes aux capteurs inférieurs se 

concordent mieux des points de vue qualitatif et quantitatif avec les hauteurs mesurées. Pour 

les hauteurs prédites et relatives aux capteurs supérieurs, on remarque que les résultats 

obtenus sont sous estimés dans les phases de compression et d'admission. 

Pour un jeu radial de 200 μm, les hauteurs prédites correspondantes aux capteurs inférieurs se 

concordent mieux du point de vue qualitatif avec les hauteurs mesurées. Pour les hauteurs 

prédites et relatives aux capteurs supérieurs, on remarque que les résultats obtenus se 

concordent mieux des points de vue qualitatif et quantitatif avec les hauteurs mesurées. 

En conclusion, un jeu radial de 100 μm et un taux de remplissage ayant des facteurs               

LF = 70 % et BF = 50 %, offrent de meilleures prédictions des hauteurs du film lubrifiant au 

niveau de la jupe.  
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Conclusion générale 
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Conclusion générale 
 

Le but de ce travail est de donner un attribut à l'influence du jeu radial entre le piston et la 

chemise, du désaxage de l'axe de piston et du taux de remplissage du film lubrifiant sur le 

mouvement secondaire. 

Pour une optimisation du fonctionnement des moteurs à combustion interne, la 

minimisation de l’usure et des pertes d’énergie par frottement se trouve au premier plan. Le 

système chemise-piston a une part dominante dans la perte de puissance ou du rendement à la 

suite des frottements. La diminution de l'usure des surfaces en contact du système chemise-

piston laisse conclure que ce système doit fonctionner principalement en régime 

hydrodynamique. Ainsi, il s’avère intéressant de connaître la hauteur du film lubrifiant aux 

conditions de charge maximale et une quantification des pressions et des moments 

hydrodynamiques générés. 

Dans la présente contribution, un modèle hydrodynamique prédictif du comportement du 

piston a été retenu. Ce dernier décrit le fonctionnement du système chemise-piston par cinq 

modes. Chaque mode a été analysé séparément par une écriture des équations relatives à la 

dynamique et la cinématique du piston, et à la lubrification hydrodynamique du contact 

chemise-piston. 

En simulation, nous avons procédé à l’analyse de l’influence de trois désaxages 

(positif, nul et négatif), de la variation du taux de remplissage du film lubrifiant caractérisé 

par ses facteurs de longueur et de largeur, et du changement de la valeur du jeu radial sur 

l’évaluation des hauteurs du film lubrifiant. Les résultats de simulation obtenus à travers une 

programmation en Fortran de l’algorithme qui régit le comportement hydrodynamique du 

piston montrent que la prédiction des hauteurs du film lubrifiant est en concordance avec des 

relevés expérimentaux fournis par d’autres chercheurs. En résumé, l’analyse a révélé que le 

jeu radial à une importance dominante sur l’estimation des hauteurs du film lubrifiant. En 

seconde constatation, un désaxage positif de l’axe du piston offre de meilleures performances 

relativement à ceux négatif et nul. Souvent le film lubrifiant était considéré sans influence ; 

alors, la présente analyse montre que ce dernier affecte le mouvement secondaire et, par 

conséquent, le phénomène de clappement. 

À noter que certaines hypothèses simplificatrices sont avérées nécessaires pour la résolution 

du problème étudié. Par exemple, la force de bielle a été exprimée par une formulation 

simplifiée lors de la mise en œuvre du programme de simulation. Cette formulation a été 

adoptée a priori pour réduire le nombre d’inconnues du problème hydrodynamique du piston. 
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Aussi, pour la résolution du problème hydrodynamique, l’effet thermique n’est pas pris en 

considération alors qu'il peut affecter, d’une part, les propriétés rhéologiques du lubrifiant et, 

d’autre part, le jeu radial du système chemise-piston suite à des déformations élastiques. De 

plus, le frottement chemise-segment a été considéré nul mais il peut être évalué d'une manière 

grossière en connaissant le coefficient de frottement dû au contact. 

Donc, en dépit, de ces hypothèses simplificatrices, le modèle hydrodynamique du piston qui a 

fait l'objet de la présente étude a permis néanmoins d'analyser les facteurs qui influencent le 

mouvement secondaire du piston et de déceler l'importance de chacun d'eux.    

Perspectives : 

Nous souhaitons que le modèle hydrodynamique utilisé dans la présente étude intègre les 

effets thermiques et prend en compte d’autres paramètres tels que le design de la jupe et la 

rugosité des surfaces en contact. 
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