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Résumé

Le calcul des efforts normaux et tangents est important pour la modélisation dynamique du
systeme véhicule-voie en ferroviaire. Pour déterminer les forces tangentielles au contact roue-
rail, les coefficients de Kalker sont utilisés dans la plupart des codes de dynamique
ferroviaire, pour les différents modeles de contact. Ces coefficients ont été mesurés sur banc a
plusieurs reprises dans les années 80. Une synthese de ces travaux, réalisée par Hobbs, montre
que certaines de ces mesures présentent une baisse pouvant atteindre 50% par rapport a la
théorie de Kalker. L’objet de cette these est d’identifier d’abord les véritables causes de la
dispersion constatée entre les différentes mesures, généralement attribuée a la contamination
de la surface, puis de développer un modele numérique capable d’en tenir compte.

La démarche numérique proposée est sur deux volets. Dans le premier volet, une méthode
itérative directe par éléments de frontiere basée sur les intégrales de surface de Boussinesq-
Cerruti est réécrite pour I’étude du contact normal et glissant entre deux corps €lastiques, puis
étendue pour la résolution du probleme de contact roulant. Appliquée avec succes au contact
roue-rail non-Hertzien, cette méthode est un outil prometteur pour 1’étude des parametres
influencant les coefficients de Kalker qui allie a la fois la précision et la rapidité.

Dans le deuxieme volet, le probleme du contact roue-rail élastique est résolu a I’aide de la
méthode des éléments finis en utilisant les schémas d’intégration temporelle explicite et
implicite. La solution élastique est comparée avec le logiciel de référence CONTACT. Le
modele par éléments finis 3D développé a permis de prendre en compte d’une part le
comportement élasto-plastique des corps en contact et d’autre part I’existence d’une couche
de troisieme corps sur l'interface du contact roue-rail. Ainsi, en fin de cette étude, une
correction aux coefficients de Kalker est estimée a partir d’'un modele qui prend mieux en
compte la réalité physique du contact roue-rail.

Afin d’évaluer I'influence de cette correction sur la vitesse critique du véhicule ferroviaire,
une étude de stabilité est réalisée avec le code de dynamique ferroviaire VOCO dans lequel
des facteurs de réduction des coefficients de Kalker ont été appliqués.

Mots clés :

Contact roue-rail roulant, coefficients de Kalker, modélisation numérique, courbes de
saturation, plasticité, troisieme corps, vitesse critique.
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Abstract

The calculation of normal and tangential forces is important for the dynamic modeling of the
railway vehicle-track interaction. To determine the tangential forces at the wheel-rail contact
level, the Kalker’s coefficients of stiffness are used in most of computer codes for different
contact models. These coefficients were measured on bench several times in the 80s. A survey
of these works, conducted by Hobbs, shows a decrease of up to 50 % in value compared to
Kalker’s theory. The aim of this thesis is first to identify the real causes of the dispersion
observed between the various measurements, usually attributed to the surface contamination,
then to develop a model taking into account the plastic deformation and the presence of a
third body layer.

The numerical modeling of the wheel-rail contact is presented in two parts. In the first part, a
direct boundary element method based on Boussinesq-Cerruti solution is developed to study
the normal and sliding contact between two elastic bodies, and then extended to the resolution
of rolling contact problem. Successfully applied to the wheel-rail contact for non-Hertzian
situation, this method is a promising tool for studying the parameters influencing Kalker’s
coefficients which combines both precision and speed.

In the second part, a finite element model for rolling contact between wheel and rail is
developed to study the normal and the tangential contact problems using the explicit and the
implicit integration schemes. The elastic solution is compared with the solution of the
CONTACT software. The three-dimensional finite element model takes into account the
elastoplastic behavior of the bodies in contact as well as the existence of a third body layer at
the interface between the wheel and the rail. Finally, a correction of Kalker’s coefficients is
estimated from the results of the numerical simulations.

To study the impact of this correction on the critical speed of the vehicle, a stability analysis
is performed using the multibody dynamics software VOCO in which the reduced factors of
Kalker’s coefficients are considered.

Keywords :

Wheel-rail rolling contact, Kalker’s coefficients, numerical modeling, creep curves, plasticity,
third body, critical speed.
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Introduction générale

Apres les secteurs de I’aéronautique et de l’automobile, la certification virtuelle est
maintenant autorisée pour 1’homologation de certains véhicules en ferroviaire. Ceci autorise
I’industrie ferroviaire a remplacer certains essais physiques par des simulations numériques
avec les codes multi-corps de dynamique ferroviaire, et donc de réduire le cofit et durée de
développement des composants ferroviaires. Dans ce contexte, I'institut RAILENIUM a
identifié I’importance de maitriser la certification virtuelle dans son groupe WP7 qui vise a
faire du prototypage et de la pré-certification virtuelle par calcul.

L’étude se place dans le cadre du projet coopératif CERVIFER (CERtification VIrtuelle en
FERroviaires) dont 1’objectif principal est de réduire a 1’horizon 2020 de 50% la durée et le
colit de développement et de certification des véhicules et infrastructures ferroviaires en
remplacant au maximum les essais par des calculs virtuels.

Le contact roue-rail est au coeur de toutes les recherches liées a I’interaction véhicule-voie en
ferroviaire. Les forces au contact agissant sur une roue dont le mouvement est connu régissent
I’équilibre général de I’essieu et le comportement dynamique des véhicules ferroviaires. La
zone de contact étant soumise a de fortes concentrations de contraintes, elle est le champ de
plusieurs phénomenes d’endommagement qui peuvent causer de graves conséquences sur les
corps en contact. Ainsi, une bonne compréhension du contact roue-rail roulant et une bonne
estimation des forces au contact est la clé pour la réalisation des simulations réalistes de la
dynamique du véhicule et pour I’analyse des différents mécanismes d’endommagement.

Dans les codes multi-corps de dynamique ferroviaire, il est important de disposer d’un modele
de contact simple qui permet de déterminer le plus rapidement possible les forces au contact.
Pour cela, la solution analytique de Hertz et la théorie linéaire de Kalker avec une loi de
saturation sont souvent utilisés par ces codes pour calculer respectivement la force normale et
les forces tangentielles. Bien que les hypotheses simplificatrices de ces théories (surfaces
lisses, élasticité linéaire...) rendent les simulations dynamiques plus rapides, elles ne
permettent cependant pas de bien décrire les détails de la réalité du contact roue-rail. Ceci a
été confirmé par 1’écart observé entre les mesures expérimentales des courbes de saturation
[1] et la théorie linéaire de Kalker. Deux effets ont principalement été observés sur ces
courbes; une baisse de la pente initiale pour les faibles pseudoglissements, donc des
coefficients de Kalker, et une baisse des forces tangentielles pour des pseudoglissements plus
élevés, donc du coefficient de frottement. Le premier effet est principalement attribué a
I’existence naturelle ou artificielle d’'une couche de troisieme corps séparant les surfaces de la
roue et du rail. Le second est attribué a la dépendance du coefficient de frottement a la vitesse
de glissement non décrite par la loi de Coulomb.

Dans cette these, on s’intéresse aux parametres conduisant a la baisse des coefficients de
Kalker et a I’effet de cette baisse sur la dynamique du véhicule. L’objectif principal est de
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développer un modele numérique de contact roue-rail pour mieux décrire le contact roue-rail
en prenant en compte la plasticité et la présence d’une couche de troisieme corps.

Le mémoire de these est proposé en quatre chapitres décrits comme suit.

Le premier chapitre a pour objectif de positionner le cadre de ce travail de these pour identifier
les parametres responsables de la baisse des coefficients de Kalker. Un apercu général des
connaissances nécessaires pour 1’étude du contact roue-rail roulant est donné puis quelques
théories de contact roulant sont présentées et leurs limites sont discutées. L’état de 1’art sur les
mesures des coefficients de Kalker sous différentes conditions opératoires a permis
d’identifier les parametres responsables de leurs réductions. Cette indentification servira a
établir un cahier des charges du modele numérique a développer dans la suite de 1’étude.

Dans le deuxieme chapitre, nous avons développé une méthode itérative par éléments de
frontiere basée sur une approche directe par inversion de matrice (MIM) pour I’étude du
contact normal, glissant et roulant. Cette méthode est ensuite appliquée avec succes au contact
roue-rail roulant non-Hertzien. La comparaison de la MIM avec les solutions analytiques
Hertziennes et les résultats du logiciel CONTACT' de Kalker a montré un excellent accord,
ce qui fait de cette méthode un parfait outil d’investigation de futurs sujets qui permettront de
mieux décrire la réalité du contact roue-rail comme la plasticité ou 1’existence d’une couche
de troisieéme corps.

Dans le troisieme chapitre, nous présenterons un modele de contact roue-rail roulant basé sur
la méthode des €léments finis. Une fois ce modele validé en é€lasticité par comparaison avec le
logiciel CONTACT, le comportement élasto-plastique est considéré. La prise en compte de la
plasticité des corps en contact permet d’une part d’avoir une meilleure prédiction pour 1’étude
des différents types d’endommagements (usure, RCF...) et d’autre part de voir I’effet d’un tel
comportement sur les courbes de saturation. L’étude de ce dernier aspect a montré que la
plasticité réduit la pente initiale des courbes de saturation et par conséquent les coefficients de
Kalker.

La baisse des coefficients de Kalker étant souvent attribuée a I’existence naturelle ou
artificielle de couches de contaminants entre la roue et le rail, le modele par éléments finis est
étendu pour prendre en compte la présence d’une couche de troisieme corps mince entre la
roue et le rail dont les comportements élastique puis élasto-plastique sont étudiés. Des
facteurs de réduction des coefficients de Kalker sont ensuite évalués a partir des résultats de
ce modele.

Dans le quatrieme chapitre, les résultats de notre modele par éléments finis sont appliqués a la
dynamique du véhicule ferroviaire a travers les coefficients de réduction calculés. En
particulier, I’effet de la plasticité et de la présence d’une couche de troisieme corps sur le
risque de déraillement et sur la vitesse critique du véhicule est évalué.

! Méthode par éléments de frontiere implémentée par Kalker dans le logiciel de ce nom.
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Chapitre 1

Etat de I’art : Contact roue-rail roulant



Chapitre 1 : Etat de I’art

1.1. Probleme du contact normal

La résolution du probleme du contact normal entre deux corps consiste a déterminer I’aire de
contact formée ainsi que la pression dans cette aire. Plusieurs méthodes existent et permettent
aujourd’hui une telle résolution comme la méthode par éléments de frontiere basée sur la
solution de Boussinesq, ou encore la méthode des éléments finis. Malgré 1’évolution
croissante des algorithmes de résolution qui ne cesse de réduire le colit de calcul,
I’implémentation de ces méthodes numériques dans les codes de dynamique ferroviaire n’est
toujours pas possible pour répondre aux besoins des ingénieurs, car leur temps de calcul reste
tres élevé en comparaison avec les méthodes analytiques dérivées de la théorie Hertzienne.
Cette section est consacrée a I’étude de la théorie de Hertz [2] ainsi qu’a son extension pour
traiter des cas non-Hertziens appelée méthode semi-Hertzienne [3].

1.1.1. Courbures et géométrie des corps en contact

Quelques quantités liées a la géométrie des corps en contact doivent étre définies avant de
présenter les méthodes de résolution du probleéme normal. Soit S1 et S2 deux corps qui se
touchent en un premier point de contact O de coordonnés (0,0,0) dans le repere cartésien
(0; x,y,z), avec I’axe z pointé dans la direction normale au plan tangentiel aux deux surfaces
comme indiqué sur la Figure 1. 1(a).

gy T

aire du contact

g

s2 22(%.) s2

(a) (b)

Figure 1. 1 : (a) Point de contact et coordonnés du systeme (b) Géométrie de contact

Les profils des surfaces de contact des deux corps S1 et S2 sont respectivement notés par
z1(x,y) et zz(x,y). La pénétration ou le rapprochement subi par les deux corps loin de la
zone de contact apres I’application d’un chargement normal, noté §, est représenté sur la
Figure 1. 1(b). La distance indéformée ou séparation verticale entre les surfaces des corps S1
et S2 est donnée par :

z(x,y) = z1(x,¥) = 22(x, y) (1)

L’addition des déformations normales des deux corps en surface u,; et u,, donne la
déformation normale surfacique u, telle que :
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U (x,y) = uz1 (6, y) — Uz (x,y) (2)
La distance indéformée e, est donc donnée en fonction des quantités précédentes par :
e;(x,y) = u(x,y) + 2(x,y) = § 3)

En appliquant le principe de complémentarité entre la zone de contact C et la zone extérieure
E, le probléme du contact normal peut étre exprimé en fonction de la distance indéformée e,
et la pression de contact p,, de la maniere suivante :

V(x,y)€C e,(x,y) =0,p,(x,y) >0
V(x,y) €EE e;(x,y) > 0,pa(x,y) =0

“4)

1.1.2. Théorie de Hertz

Le probleme du contact normal entre deux corps élastiques a été étudié en 1882 par Heinrich
Hertz [2]. Sa solution permet de déterminer les dimensions de 1’aire de contact ainsi que la
distribution de la pression. Cependant, pour que cette théorie soit applicable, certaines
hypotheses doivent étre considérées :

- Les corps en contact sont élastiques, homogenes et isotropes

- Chaque solide peut étre considéré comme un demi-espace élastique. Ceci implique
que les dimensions du contact sont petites devant les dimensions et rayons de courbure
au voisinage du contact

- Les surfaces sont continus et de seconds degrés. En d’autres termes, les courbures des
deux corps sont constantes

Ellipsoide
de pression

(b)

Figure 1. 2 : (a) Rayons de courbure des corps en contact (b) Aire de contact et distribution
de la pression selon la solution de Hertz

Dans ce cas, la séparation entre les surfaces des deux corps peut s’écrire comme suit :

z(x,y) = Ax* + By? (5)
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A et B représentent les courbures relatives respectivement dans la direction longitudinale et
transversale et sont données par :

1 1

A= 6
2R, 2R, ©

o Lo, 1

" 2R,; 2Ry, ()

Avec Ry et Ry, les rayons des deux corps suivant x et Ry et R, les rayons des deux corps
suivant y comme indiqués sur la Figure 1. 2(a).

Si les hypotheses de Hertz sont respectées, la surface de contact est une ellipse de semi-axes a
et b et la répartition de pression le long de cette surface est définie par un ellipsoide comme
représenté sur la Figure 1. 2(b). Les grandeurs caractéristiques de 1’aire de contact, le
rapprochement loin de la zone de contact et la pression de contact sont donnés dans le cas ou
les deux corps sont quasi-identiques par :

1

3. 1-v2 1 \3 (8)
=m|=F ——
m(z " A+B>

1
(3 _1-v* 1 \3 (9)
b‘"(EF” E A+B>

1
3 1-—v2\* 3 (10)
6—r<(§Fn — )(A+B)>
~ N2 N2
pn(x'y)_pnmax\/l_(a) _(E) (11)

Avec E le module d’Young, v le coefficient de Poisson et p,mq, la pression de contact
maximale est donnée par :

Py = B3k (12)
nmax ZT[ab

m, n et r sont les parametres de Hertz tabulés dans I’annexe A.1 en fonction de 1’angle 6
donné par :

La théorie de Hertz est utilisée dans plusieurs applications dont celle du ferroviaire. Dans le
cadre de cette application, les hypotheses de Hertz sont remplies a 1'échelle qui intéresse la
dynamique de 1'essieu. Si le contact se produit sur la table de roulement, la courbure A, du rail
suivant la direction du roulement x peut étre considérée comme nulle et les courbures de la
roue et du rail dans les autres directions (voir Figure 1. 3) sont données par :
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1

R : A= 14

oue 1™ Rycosy (14)
1

B, = — 15

R (15)

Rail B, = — (16)
R,

Avec : R, le rayon du roulement, y la conicité de la roue, R, et R, les rayons de courbures
respectivement de la roue et du rail suivant la direction y.

Figure 1. 3 : Les courbures dans le cas du contact roue-rail [4]

Cependant, di a la charge élevée du train, la roue et le rail subissent en général une
plastification initiale qui conduit a une baisse des pressions de contact et a une forme de la
zone de contact qui n’est plus décrite par une ellipse [5, 6]. La théorie de Hertz n’étant pas
capable de décrire un tel comportement a cause de 1’hypothese d’élasticité des corps en
contact, la méthode des éléments finis est adoptée comme alternative pour ce genre d’étude
(voir la section 1.2.2.6). Cette méthode permet aussi de prendre en compte la vraie géométrie
3D de la roue et du rail et de s’affranchir de I’hypotheése du demi-espace infini.

Enfin, la derniere hypothese de Hertz est violée dans plusieurs situations de contact roue-rail
ou les courbures varient au voisinage du contact. Dans ce cas, le contact est dit « non-
Hertzien » et la forme de la zone de contact n’est plus elliptique [7]. Dans la section suivante,
la méthode semi-Hertzienne qui prend en compte la courbure dans une direction sera
présentée comme un compromis rapide permettant de fournir aux codes de dynamique une
répartition de pression plus réaliste que les simplifications a des contacts Hertziens
équivalents ou multiples.
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1.1.3. Méthode semi-Hertzienne

La théorie de Hertz présentée dans la section précédente résout le probleme du contact normal
dans le cas ol les corps en contact ont des courbures constantes au voisinage du contact,
lorsque ces courbures varient, cette méthode n’est plus applicable et le contact est dit non-
Hertzien. Ayasse et Chollet ont développé une approche dite « semi-Hertzienne » [3] capable
de traiter des cas non-Hertziens ou la courbure peut varier dans la direction transversale. Ce
modele de contact est basé sur 'interpénétration virtuelle des deux corps en contact a 1’état
non déformé. Dans le cas du contact roue-rail, la méthode semi-Hertzienne permet de tenir
compte de la variation de la courbure dans la direction transversale.

R!‘O e z
hy
ol —

_-—-—-'/\ V
Rraitx\, |

ta;

Figure 1. 4 : Les parametres du contact semi-Hertzien

Sur la base de la méthode d’interpénétration, les semi axes a, et bg sont reliés a la translation
normale h, par :
hy = aéA = bjB (17)
Ce qui donne :
bg A . . e . b
L="2=+1= 5 qui est bien évidemment différent du rapport hertzien [ = - = BAY vu

4g
que [ tient compte de la déformation des deux corps en contact.

Pour obtenir le bon rapport, il faut compenser la valeur locale de 1’'une ou des deux courbures
A et B. Ayasse et Chollet ont étudié plusieurs méthodes de compensation en fonction de I’une
ou des deux courbures compensées. Seule la compensation de la courbure A sera présentée
dans ce qui suit :

b 2
Ac (E) (18)
Ce qui donne :

—=1° (19)
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On peut facilement vérifier que ’ellipse virtuelle a le méme élancement que I’ellipse de

Hertz :
b A b
9 _ 1= /_c:l:_ (20)
ag B a

Afin de superposer les deux ellipses, on impose aussi h tel que :

n%s

A+ @h

hy = a?A, = b?B =

Les dimensions de I’ellipse de contact peuvent €tre calculées a partir de la relation (21).
L’ellipse de contact est discrétisé en bandes paralleles y; comme indiqué sur la Figure 1. 4 et
tous ces derniers parametres sont définis sur chacune de ces bandes, ainsi, on a :

(22)

Et la pression de contact est donnée par :

Pee ) =g [1- ()~ G) @

1.2. Le probleme du contact roulant
1.2.1. Pseudoglissement et vitesse de glissement

Sur une voie considérée comme rigide, un essieu qui se déplace avec une vitesse d'avance V,
suivant la direction x et une vitesse circonférentielle w, présente deux principaux degrés de
liberté comme on peut le voir sur la Figure 1. 5 :

- Le déplacement transversal, ou décalage y
- L'angle de dérive a

La notion de pseudoglissement, ou « creepage » en anglais, a été introduite pour la premiere
fois en 1926 par Carter [8]. A cette époque, le pseudoglissement €tait considéré seulement
dans la direction longitudinale et Carter 1'a défini comme étant la variation de la distance
roulée par une roue lors de la transmission d'une force longitudinale, divisée par la distance
roulée pour le méme nombre de tours sous un roulement pur. Cette définition a ensuite
évolué, pour décrire le pseudoglissement en fonction des vitesses relatives entre les corps, il
est donc défini comme étant le rapport des vitesses relatives entre corps rigides.
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décalage t,

Figure 1. 5 : Degrés de liberté d'un essieu

Suivant la direction considérée, on peut distinguer les trois pseudoglissements &, &, et ¢
respectivement longitudinal, transversal”> et de spin. Pour un essieu ferroviaire, le
pseudoglissement longitudinal §, comprend principalement le terme (V, —rw.)/V, de
différence de vitesse relative. Il comprend aussi un terme da a la différence du rayon de
roulement effectif entre la roue gauche Ry et la roue droite R; a cause de la conicité y des
roues et un terme de vitesse longitudinale estimé par la vitesse de rotation de l'essieu a
multipliée par le demi-écartement de la voie. Le signe de ces deux derniers termes dépend de
si on considere la roue droite ou gauche. On peut donc distinguer selon le coté droit ou
gauche les deux composantes de pseudoglissement &4 et &, suivantes:

Pseudoglissement V —rw,) + (or(Rg —Ry) + de/2
longitudinal : $xa = v, (24)
(V, —rwy) — o (Ry; — Ry) — de/2
Exg = v
X

En pratique, le pseudoglissement longitudinal atteint ses valeurs élevées lors de I'accélération
et du freinage du train.

Le pseudoglissement transversal ou de dérive &, prend une valeur nominale €levée lors de la
prise de courbe d’un essieu avant de bogie ferroviaire classique. Il apparait du fait que
V., — rw, a une composante suivant la direction y due a l'angle de dérive a (voir Figure 1. 5).
De plus, I'essieu se déplace suivant y avec une vitesse y éventuellement non nulle lors des
phénomenes de lacet dynamique :

2 .
« lateral » en langue anglaise

10
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Pseudoglissement
transversal :

25
;, = (25)

wazd

Z,
4 < ! Zyd

Point de contact

Pcint de contact

Y

Figure 1. 6 : Composantes du pseudoglissement de spin

Le pseudoglissement de spin ¢ (terme anglophone pour pivotement) se compose de deux parties :
La premiere composante, cinématique, est due a la vitesse relative de 1'angle de dérive a/V,
qui est constante peu importe le c6té choisi. La seconde composante, géométrique, est une
conséquence de la conicité y de la roue qui conduit a une composante w,, suivant la normale
Z, a la surface de contact. Selon la position transversale de 1’essieu, les conicités de la roue
droite et gauche peuvent étre différentes comme le montre la Figure 1. 6 conduisant aux
pseudoglissements de spin ¢ et ¢, respectivement sur le coté droite et gauche :

Pseudoglissement a sinyy,
P $a =+
de spin : Ve r (26)
@ siny,
b=y =

Tous les pseudoglissements sont a I’origine de 1’usure du matériau au voisinage du contact.

Les vitesses de glissement wg, et wy,, entre deux corps rigides s’écrivent en fonction des
pseudoglissements décrits dans la section précédente de la maniere suivante :
w,
9% _ ¢ _
w, (27)
9y
—==¢&,+x

En pratique, la roue et le rail subissent une déformation élastique et un terme dii a cette
déformation s’ajoute aux vitesses de glissements rigides précédents. Ce terme est donné dans
le cas du roulement transitoire par :

e = e, Ot
* oot *ox
wo = 2y Oy @9

YT ot ¥ ox

11
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ouy

. . L., . Ouy
Dans le cas du roulement stationnaire, les dérivées partielles par rapport au temps > St

sont nulles et les relations cinématiques s’écrivent :

Wox _ o _ o OUx
w ou (29)
ﬂ=5y+xq’)——y
kl/; 0x

1.2.2. Théories du contact roulant

Plusieurs théories permettant la résolution du probleme de contact roulant existent dans la
littérature. La théorie de Carter [8] développée en 1926 constitue la premiere solution du
probleme de contact roulant dans laquelle la notion du pseudoglissement a été introduite pour
la premiere fois. La roue est approximée par un cylindre et le rail par un semi-espace infini.
Cette solution est restreinte a un calcul bidimensionnel. L’extension de la théorie de Carter
dans le cas tridimensionnel est réalisée par Johnson en 1958 pour un contact circulaire dans
deux papiers séparés [9, 10] puis par Vermeulen et Johnson [11] pour un contact elliptique.
Parmi ces théories on trouve aussi les nombreuses contributions de Kalker qui sont
spécifiquement dédiées au contact roue-rail. Les travaux de Kalker sont jusqu’a nos jours
largement utilisés dans le domaine ferroviaire. La théorie linéaire [12], qui permet d’avoir
directement les forces tangentielles au contact, est implémentée dans la plupart des codes de
dynamique ferroviaire. La théorie complete ou exacte [13] présentée a travers le logiciel
CONTACT est utilisée par de nombreuses personnes comme une solution élastique de
référence pour valider ou comparer le résultat avec celui donné par leurs différents modeles.
Cependant, son cofit de calcul élevé rend son implémentation dans un code de dynamique
ferroviaire contraignant, et limitée a des études locales. D’autres théories intermédiaires
existent comme la théorie simplifiée a travers 1’algorithme FASTSIM [14] qui présente un
cofit de calcul faible avec une précision satisfaisante.

Dans ce qui suit, les théories et modeles de contact roulant les plus marquants seront
présentées. L’approche par éléments finis est également introduite et les différents modeles de
contact roue-rail roulant développés avec cette méthode sont discutés.

1.2.2.1. Théorie de Carter

L’étude du contact roulant a commencé avec les travaux de Carter publiés en 1926 [8]. Dans
sa théorie, Carter résout le contact roulant en deux dimensions en approximant la roue a un
cylindre et le rail a un demi-espace infini. Le contact étant bidimensionnel, seul le
pseudoglissement longitudinal &, est considéré (§, = ¢ = 0). En cherchant a trouver une
relation entre ce pseudoglissement et la force tangentielle au contact lors de 1’accélération et
le freinage des trains ferroviaires, il suggere que la zone de contact est divisée en zone
d’adhérence qui se situe au bord d’attaque et une zone de glissement qui se situe au bord de
fuite comme représenté sur la Figure 1. 7.

12
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Sens du roulement

Figure 1. 7 : Contrainte de cisaillement selon la théorie de Carter

En notons par u le coefficient de frottement, la contrainte de cisaillement dans la zone
d’adhérence est donnée par :

T, =Ty + 74 (30)
Avec
—a<x<a Tl (31
(32)
—a—2d<x<a T =

La contrainte de cisaillement dans la zone de glissement est donnée suivant la loi de Coulomb
par :

Tx = UPn (33)

La direction de 7, doit s’opposer au glissement dans la direction longitudinale w, comme suit :

Tx Wy

el Twyl

(34)

13
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La loi qui relie la force tangentielle longitudinale au contact F, au pseudoglissement &, est
donnée par Carter sous la forme normalisée suivante :

4R, R,\* _ 4R,
F —ﬂ—afx+4<#—a) SelSul st H—a|fx|32
X (35)
Uk, $x . 4R,
—— si. —&l=2
\ 1€, ] ua

Avec R,, le rayon de la roue.

Carter n’a pas abordé la question du pseudoglissement de dérive, comme a pu le faire Rocard
[15] dans ses études théoriques du lacet dynamique des locomotives, mais il a ét€ le premier a
proposer une zone de glissement dans le contact.

1.2.2.2. Théorie de Vermeulen et Johnson

Johnson [9] a étendu en 1958 la théorie de Carter au cas tridimensionnel en prenant en compte
d’abord seulement les pseudoglissements longitudinal et transversal (sans le spin). Son
modele découle de I’étude des forces tangentielles au contact d’une bille en roulement sur un
plan. La forme de la zone de contact est, selon la théorie de Hertz, circulaire. Durant la méme
année, il publie un deuxieme papier [10] dans lequel I’effet du spin est considéré. Il découvre
que le spin a un effet sur la force transversale et présente une relation entre ces deux
grandeurs.

A y
b
bf
X
a a
Zone de Zone
glissement d’adhérence

Sens du roulement

—_—

Figure 1. 8 : Zones d’adhérence/glissement selon la théorie de Vermeulen et Johnson

Quelques années plus tard, Vermeulen et Johnson [11] ont généralisé cette théorie pour
décrire les forces tangentielles au contact dans le cas d’une empreinte de contact de forme

14
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elliptique. La zone d'adhérence est représentée par une ellipse dont I’élancement a’/b’ est égal
a celui de l'ellipse de contact a/b. Elle est localisée sur le bord d’attaque comme le montre la
Figure 1. 8 et a la méme orientation que la zone de contact avec laquelle elle est connectée en
un point Cette pour la répartition
d’adhérence/glissement aux points de la zone de contact au voisinage du bord d'attaque (en

sur laxe x. théorie présente une erreur
couleur bleu sur la Figure 1. 8) car la loi de frottement n’est pas satisfaite dans cette zone,
néanmoins elle peut étre considérée comme une bonne approximation pour les zones de

contact.

Les deux auteurs ont ensuite donné une relation entre les pseudoglissements longitudinal et
transversal &, et &, et la force tangentielle au contact sous forme d’une loi polynomiale. Pour
valider leur approche, Vermeulen et Johnson ont réalisé des essais expérimentaux et ont
comparé le résultat avec la solution donnée par leur modele. Cette comparaison est reportée
sur la Figure 1. 9.

1.0 i
//" A “THEORETICAL CURVE"
09| Vermeulen- Johnson _-~" "}
" + a/b=0.276 (,,=273  £=010 (estimated)
08 Y
7 A a/b=0.683 (=328 f=018( " )
07 / &
o © a/b=1570  Cp=b.bb =019 ( " )
0.6 / /X
F /An X alb=2.470 (=553 f=012( “ )
== 05 /
fFz / v=0.28
0.4 /
03 /
/
02
01
00
0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 10 11 12 13

W ——

Figure 1. 9: Comparaison entre le modele de Vermeulen et Johnson et les essais
expérimentaux [11]

1.2.2.3. Théorie linéaire de Kalker

Tandis que Johnson et Vermeulen ont concentré leurs efforts sur 1’extension dans le cas 3D de
la théorie de Carter. De Pater et Kalker ont suivi une approche différente qui reste basée sur
cette méme théorie [16]. En négligeant le terme quadratique dans la relation (35) de Carter

4R . . . . . .
pour “—a‘” |€,] < 2, ils ont pu obtenir la relation linéaire suivante entre la force tangentielle au

contact et le pseudoglissement &, :
(36)

De Pater admet cependant que la relation précédente n’est valable qu’en absence de
glissement sur toute la zone de contact, c’est-a-dire pour &, tres faible. Kalker a suivi cette
démarche durant ses travaux de thése qu’il a présentée en 1967 [12]. Il a proposé une

15
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généralisation de la relation linéaire (35) dans le cas ou les pseudoglissements sont tres faibles
ou lorsque le coefficient de frottement tend vers I’infini. Dans ces conditions, le glissement
disparait et I’empreinte de contact est couverte par la zone d’adhérence. Les relations
cinématiques (29) deviennent :

ou,

e $x — Yo

du, (37
xSy Txe

En intégrant les relations (37) sur toute la zone de contact et en considérant les relations de
comportement (voir le chapitre 2), on obtient un systeme d’équations dont la résolution
permet de déterminer les contraintes de cisaillement au contact T, et T, et par conséquent la
relation entre les forces tangentielles au contact et les pseudoglissements. Selon la théorie
linéaire de Kalker, cette relation s'exprime en fonction des coefficients C;; de Kalker tabulés
en fonction de 1'élancement a/b ou b/a de I'ellipse de contact et en fonction du coefficient de
Poisson v (voir Annexe A.2). Les forces et moment de spin au contact sont donc données par :

Fy = —GabCy, 8 (38)
3

E, = =Gab(y,¢, — G(ab)2(33¢ (39)

M, = G(ab)%(]23¢> — G(ab)?C33¢ (40)

Ayasse et Chollet [4] ont montré qu'il est préférable d'exprimer les C;; directement a partir du

rapport de courbure A/B afin de s'affranchir de la notion d'ellipse, pour pouvoir traiter les cas
dits non-Hertziens.

La comparaison entre la courbe de saturation donnée par la théorie de Carter et celle donnée
par la théorie linéaire de Kalker dans la direction longitudinale est reportée sur la Figure 1. 10.

Fy
Uy tion aven 1a 1o ~
Saturation avec la loi de Coulomb
e e e S i G e -
s 1 I
A0 |
1’ : I
0.8 N . ”/' 1 i
. , )
{‘\é"\& ' i i
— N 1
0.6 . @\\ /,, | E
i Q‘O l’ : 1
- 7 '
8 S i |
0.4 K : 1
i !
P : :
0.2 1 1 I
,[ | 4R, o
o —_—
45 E | e o

0 02 04 06 08 10 12 14 16 18 20

Figure 1. 10 : Courbe de saturation dans la direction longitudinale avec la théorie de Carter et
la théorie linéaire de Kalker [16]
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La théorie linéaire de Kalker est implémentée dans la plupart des codes de dynamique
ferroviaire pour calculer les forces tangentielles au contact dans les différentes directions,
cependant, étant limitée aux valeurs faibles de pseudoglissement, cette théorie doit étre
complétée avec une loi de saturation afin de pouvoir couvrir lors des simulations dynamiques
toutes les valeurs possibles de pseudoglissement qui n’est pas toujours proche de zéro (en
accélération ou en freinage par exemple). Quand les pseudoglissements deviennent
importants, une zone de glissement commence a se développer dans la surface de contact et la
théorie linéaire n’est plus valide. Dans ces conditions, d'autres théories sont utilisées comme
la théorie simplifiée ou la théorie complete de Kalker qu’on va présenter dans les sections
suivantes.

1.2.2.4. Théorie simplifiée de Kalker : FASTSIM

Dans sa théorie simplifiée [17] publiée en 1973, Kalker modélise la roue et le rail par un tapis
de ressorts en supposant que les déplacements €lastiques au contact sont proportionnels aux
efforts tangentiels. La relation entre ces deux grandeurs est donnée par :

{ux = L,T, @1

Uy = Lyt

Avec Ly et L, des flexibilités qui dépendent de la géométrie des corps en contact et sont
identifiées a partir de la théorie linéaire de Kalker ou la zone d'adhérence couvre toute la zone
du contact. En introduisant les relations (41) dans la relation cinématique (29) dans le cas
stationnaire, on obtient :

(42)

Selon la théorie lin€aire, les corps sont en contact adhérence et w, = w,, = 0. En intégration

la relation (42) sous ces conditions, les contraintes de cisaillement peuvent étre déterminées et
et les forces tangentielles sont calculées de la maniere suivante :

( fai fb 8a?b¢,
E, = T, dxdy = ————
! g —-a;’-b ¥ 3Lx

a b 8a%bé, malbo
E =] f T,dxdy = — Y
L Y —-a; —b Y 3Ly 4'Ly

(43)

2
Avec q;(y) =a /1 - (%) le semi-axe d’une bande de contact d’abscisse y. a et b sont les

semi-axes de I’ellipse de contact pour un cas Hertzien (voir Figure 1. 11).
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En comparant les expressions des forces F, et F, obtenues par les relations (43) avec celles
obtenues par la théorie linéaire (38) et (39), on définit par identification les flexibilités L;, L,
et L; pour chacune des valeurs de pseudoglissement qui sont données par :

8a

=506
8a

L2=3c0.¢ (44)
na’®

Ly=———
> 4G\abC,s

Finalement, le systeme final a résoudre est donné par :

45
wy & _gx_ 0ty )
LV;CL L, Ly Ox
L est la flexibilité moyenne donnée par :
Li+¢&,L, +VabolL
| _ &la + &Ly + Vabols )

JE2 + &+ abgp?

Cette approche est implémentée dans 1'algorithme développé par Kalker connu sous le nom de
FASTSIM [14]. Cet algorithme résout a partir du systeme (45) le probléme du contact roulant
entre deux solides quasi-identiques pour différents types de pseudoglissements (en présence
de spin). L'idée principale de FASTSIM est de diviser la zone de contact en plusieurs bandes
paralleles a I'axe x comme représenté sur la Figure 1. 11. Chaque bande est encore divisée en
plusieurs éléments. Les contraintes de cisaillement, supposées constantes dans chacun de ces
éléments, sont calculées a partir de (45) en considérant un contact collant entre les corps. La
loi de Coulomb est ensuite vérifiée, c’est-a-dire que si le module des contraintes de
cisaillement 7, = ,/tZ + 73 est inférieur ou égal a up,, le contact est collant. Si 7, est

supérieur a Up,, la condition 7, = up, est imposée et le contact devient glissant.

YA
b

-3 | a

Yil ‘ ;
1_\}\ —— to—fta,
hN

V.,

1
j=+]

Figure 1. 11 : Discrétisation de la surface de contact avec FASTSIM
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Kalker et d’autres développeurs qui ont étudié les possibilités de cet algorithme ont estimés
I’erreur de FASTSIM par rapport a CONTACT a au pire 10% dans le cas d’un
pseudoglissement pur et dans le pire des cas a 20% dans le cas d’une combinaison de
différents pseudoglissements [13]. Cependant, la solution de FASTSIM est 1000 fois plus
rapide que CONTACT.

1.2.2.5. Théorie complete de Kalker : le logiciel CONTACT

Dans son livre [13] Kalker présente une généralisation du principe des travaux virtuels pour la
résolution du probleme du contact. La démarche proposée a conduit a la théorie complete ou
exacte qui permet de résoudre d'une fagon exacte le probleme du contact. Cette théorie est
basée sur une formulation variationnelle du probleme de contact introduite par Fichera [18]
puis par Duvaut et Lions [19]. En utilisant le principe des travaux virtuels, Fichera a montré
en 1964 I'existence et 1’unicité du probleme du contact normal sans frottement, puis, Duvaut
et Lions ont établis en 1972, en utilisant la méme démarche, ’existence et 'unicité du
probleme tangent.

La résolution du probleme de contact avec I’approche variationnelle est basée sur deux
inégalités dont I’une dérive du principe des travaux virtuels et I’autre de son dual, le principe
des travaux virtuels complémentaires [20, 21]. En introduisant dans ces inégalités les lois
d’élasticité de la mécanique des milieux continus, on obtient respectivement 1’énergie
potentielle et I’énergie complémentaire du systeme. Enfin, en ramenant le probleme en
surface et en satisfaisant les conditions aux limites définies par la loi de Coulomb et le
principe de complémentarité, le probleme du contact (normal et tangent) peut €tre exprimé
sous forme de minimisation de I’énergie potentielle U du systeme ou de maximisation du
I’énergie complémentaire C du systeme. Ce dernier peut s’écrire pour une aire de contact
potentielle A, sous la forme suivante :

1 1
maxCy, = — f (z + Euz> prdS + f (Wt + S Ue = u£> p.dS 47)

Ac Ac

Avec :
t=xy

W, : glissement rigide dans la direction t

On peut distinguer dans la relation (47) deux intégrales, la premiere décrit le probleme du
contact normal et la deuxieme décrit le probleme du contact tangent. La relation entre les
efforts au contact et les déplacements n’est plus linéaire comme avec FASTSIM mais est
définie par I’intégrale de surface suivante :

u(x) = ﬂ- Tk (x, y)p,(y)dS (48)
s

Avec :
Lk=x7y,2
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Tk (x,y) est la fonction d’influence, elle représente le déplacement en x dii & une charge
appliquée en y. Elle peut étre calculée explicitement dans le cas de I’approximation du demi-
espace infini a partir de la solution de Boussinesq-Cerruti.

Les corps en contact sont donc des demi-espaces infinis, cependant, le contact n'est pas
forcément Hertzien et la théorie complete permet de traiter le contact non-Hertzien ou la
surface de contact n'est plus décrite par une ellipse. La zone potentielle de contact est alors
divisée en mailles élémentaires rectangulaires au sein desquelles les forces normales et
tangentielles sont résolues par un schéma itératif basé sur I’approche énergétique décrite
précédemment. Le probleme du contact normal est résolu a travers 1’algorithme NORM [13]
en utilisant les relations (47) et (48). La solution de ce probleme (empreinte de contact et
distribution de pression) est utilisée pour résoudre ensuite le probleme du contact tangentiel et
déterminer les efforts tangentiels au contact en utilisant cette fois I’algorithme TANG.

La théorie complete de Kalker est implémentée dans le fameux logiciel CONTACT. Bien
qu’il assure une meilleure précision que les théories simplifiées, le colit de calcul élevé de
CONTACT rend son utilisation avec un code de dynamique ferroviaire peu souhaitable quand
les simulations ne nécessitent pas une haute précision au contact. Il est cependant considéré
comme I’outil de référence pour la validation des différents modeles de contact [16].

1.2.2.6. La méthode des éléments finis

La résolution du probléme de contact roue-rail roulant avec la méthode des éléments finis a
plusieurs avantages par rapport aux théories de Kalker et a la théorie complete décrite dans la
section précédente. D’abord, cette méthode permet de s’affranchir de I’hypothese des demi-
espaces infinis, et la vraie géométrie 3D des corps en contact peut €tre modélisée. De plus, la
méthode des éléments finis rend possible I'introduction de différentes lois de comportement
non linéaires pour les corps en contact. En particulier, le comportement plastique de la roue et
du rail durant le roulement peut étre pris en compte. D’autre part, afin de mieux décrire la
réalité physique du contact frottant, les différents codes par éléments finis proposent en
général des lois de frottement ou il est possible de considérer la dépendance du coefficient de
frottement a la vitesse de glissement [22].

Plusieurs modeles par éléments finis de contact roue-rail qui traitent le probleme du contact
normal existent dans la littérature. Wiest [23] a étudié les pressions de contact lors du passage
d’une roue par un systeme d’aiguillage. En comparant la solution par éléments finis a celle
donnée par Hertz et CONTACT, il a trouvé un bon accord entre les différentes méthodes en
élasticité. Lorsque le comportement plastique est pris en compte, la pression de contact
maximale présente une baisse allant jusqu’a 42 % par rapport a la solution élastique. Cette
solution confirme les résultats de Yan et Fischer [24] qui avait déja trouvé des conclusions
tres proches pour une étude réalisée sur un couple composé d’une roue UIC-ORE standard en
roulement avec un rail UIC60 standard.

Bijak [25] a développé un modele de contact roue-rail simplifiée pour étudier les contraintes
résiduelles dues a la déformation plastique qui sont d’une grande importance pour 1’étude de
la limite de fatigue et a I’initiation d’une fissure. Il a trouvé qu'une opération d’accélération
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1.2. Le probleme du contact roulant

induit des contraintes de traction dans la direction longitudinale sur la zone avant de I’aire de
contact qui augmentent les contraintes équivalentes. L’opération de freinage conduit au
contraire a des contraintes de compression sur cette méme zone.

Sladkowski [26] a étudié I’interaction entre la roue et le rail pour plusieurs profils différents.
En analysant la distribution des contraintes et les zones de contact, il a pu développer de
nouvelles conceptions des profils du rail.

Un modele élastique 3D plus récent, basé sur un schéma d’intégration explicite, est développé
par Zhao [27] pour étudier le probleme du contact roue-rail normal et tangent. L utilisation de
ce schéma rend le modele intrinsequement adapté a I’analyse transitoire des phénomenes
dynamiques hauts fréquences. La solution est en bon accord avec celle donnée par le logiciel
CONTACT. Bien que I’étude du contact roue-rail roulant avec la méthode des éléments finis
ait commencé depuis les années 80 [28], ils n’y a toujours pas suffisamment de modeles
complets qui permettent de résoudre le probleme du contact roulant en élasto-plasticité et de
traiter sous ces conditions les différents aspects du contact tangent. Dans le but d’identifier
I’origine potentielle du phénomene d’usure ondulatoire, Saulot et Baillet [29] ont mis en
évidence les différents régimes d’instabilités a travers un modele numérique 2D de contact
roue-rail. Les conséquences de ces instabilités sur les déformations plastiques équivalentes et
I’accroissement de la température dans le rail sont évaluées. Zhao [6, 30] a étendu son modele
élastique [27] pour étudier I’effet du comportement plastique sur les efforts au contact. Son
modele peut aider a mieux comprendre nombreux phénomenes de dégradation du rail tel que
I’usure ondulatoire, le « Head-Check » ou encore le « squat ».

1.3. Courbe de saturation

La Figure 1. 12 montre la relation entre la force tangentielle au contact et le pseudoglissement
quon peut également appeler «courbe de saturation ». Si on considere la direction
longitudinale, aucune force tangentielle n’est transmise quand le pseudoglissement est égal a
zéro. La roue et le rail sont en contact adhérent et la zone d’adhérence couvre la totalité de
I’empreinte de contact. On dit que la roue est en roulement libre. En réalité, le
pseudoglissement dans la direction longitudinale n’est jamais égal a zéro car les deux corps en
contact se déforment. Un glissement se produit donc a I’arriere de la zone de contact et on
peut généralement distinguer sur 1’aire de contact deux zones : une zone d'adhérence qui
coincide avec le bord d'attaque et une zone de glissement qui coincide avec le bord de fuite de
la surface de contact et ol les efforts tangentiels respectent la condition de saturation de la loi
de Coulomb. Plusieurs représentations de ces zones existent dans la littérature comme par
exemple celle de Vermeulen et Johnson déja présentée dans la section 1.2.2.2. qui ont
représenté la zone d'adhérence par une ellipse similaire a l'ellipse de contact et orienté dans la
méme direction. La meilleure répartition, représentée sur la Figure 1. 12, est due aux travaux
de Haines et Ollerton [31] qui ont vu la zone d'adhérence comme une région en forme de
citron en bordure sur le bord d'attaque de la zone de contact elliptique. Leurs travaux
expérimentaux sur du matériau photoélastique réalisés en 1963 montrent un bon accord avec
leur prédiction. Lorsque le pseudoglissement augmente, la zone d’adhérence diminue
davantage et la zone de glissement augmente jusqu’a ce que le contact entre les deux corps
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Chapitre 1 : Etat de I’art

soit en glissement pur. La force tangentielle sature alors et atteint la limite uF, selon la loi de
Coulomb.

Zone d'adhérence Zone de glissement

Sens du roulement
—

Force
tangente

HE |-

Pseudoglissement{
Figure 1. 12 : Courbe de saturation et évolution de la répartition adhérence/glissement

1.3.1. Modeles décrivant la relation force tangentielle/pseudoglissement (loi
de saturation)

La nécessité d’avoir dans les codes multi-corps de dynamique ferroviaire un module de
résolution du contact roue-rail a la fois rapide et précis a poussé plusieurs auteurs a
développer des modeles capable d’évaluer le probleme du contact a chaque pas de temps (de
I’ordre de la milliseconde au maximum) durant une simulation dynamique d’un véhicule
complet, ol plusieurs interactions roue-rail se produisent. Le colt de calcul élevé de
I’approche complete de Kalker ou encore de la méthode des éléments finis rend impossible
I’utilisation de ces méthodes dans les codes de dynamique ferroviaire malgré 1I’excellente
précision qu’elles peuvent offrir. Les dynamiciens préferent donc se baser pour leurs calculs
sur des solutions analytiques du probleme de contact simplifié vu le temps de calcul tres
rapide qu’elles donnent.

Dans les codes multi-corps de dynamique ferroviaire, le module de résolution du probleme de
contact se divise généralement en deux sous modules ; le premier résout le probleme normal
en utilisant la solution analytique de Hertz qui donne une ou plusieurs empreintes de contact
elliptique de semi-axes a et b. Certains codes comme VOCO utilisent la théorie semi-
Hertzienne qui permet de tenir compte du contact non-Hertzien dans une direction.
L’empreinte du contact n’est donc plus elliptique dans ce cas. Le deuxieme module résout le
probleme du contact tangentiel a partir de la théorie linéaire présentée dans la section 1.2.2.3.
Cependant, il est rare que la théorie linéaire soit utilisée seule car elle n’est valide que pour
des valeurs de pseudoglissement tres faibles. Ainsi, les forces tangentielles données par les
relations (38) et (39) sont généralement complétées par une loi de saturation afin de satisfaire
la limite puF, donnée par la loi de Coulomb. Plusieurs lois analytiques ou expérimentales
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1.3. Courbe de saturation

issues d’essais existent dans la littérature. Dans le paragraphe suivant, nous allons présenter
les lois de saturation les plus répandues dans les codes de calcul en dynamique ferroviaire

Loi de saturation linéaire

La méthode la plus simple consiste a saturer les forces tangentielles données par la théorie
linéaire avec la loi linéaire suivante :

2 2
g = B+ £ <1 )
.an S;t =1
Avec & = /gg,% + &2 5 &, et &, sont donnés par :
E = — C11Gabé,
* 1,
3 (50)
- —Cy3Gabéy, — Cy3GVab ¢
Y uF,
‘F.\ A
iu'F;l “““““““ — —
I o‘:\ - 8
(\\‘? ~ CONTACT
I Q,’b‘ 7
V74
1 2 S S S S—

Sx

Figure 1. 13: Loi de saturation linéaire avec la théorie linéaire et comparaison avec
CONTACT pour un pseudoglissement longitudinal pur [32]

Une représentation de cette saturation linéaire est reportée sur la Figure 1. 13 pour un cas de
pseudoglissement longitudinal pur. La comparaison avec CONTACT montre un faible accord
dans la zone de transition non-linéaire des faibles valeurs de pseudoglissements aux valeurs
des pseudoglissements élevés.

Loi de saturation polynémiale de Vermeulen et Johnson

D’autres lois plus continues que la loi de saturation linéaire peuvent étre utilisées. Les travaux
de Vermeulen et Johnson présentés dans la section 1.2.2.2 [11] les ont conduit a proposer la
loi de saturation cubique suivante :
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Dans I’expression de &, le pseudoglissement de spin est négligé (¢p = 0).

La Figure 1. 9 montre une comparaison entre les essais expérimentaux et la loi de saturation
(51). La partie linéaire de la courbe n’est pas décrite par la théorie linéaire de Kalker mais
plutdt avec une estimation faite par Vermeulen et Johnson sur les coefficients C;;.

~Z

CONTACT
e
4 Cubic saturation (SHE)

0 ' ‘ ' ‘ -
Sax

Figure 1.14: Loi de saturation cubique de SHE avec la théorie linéaire et comparaison avec
CONTACT pour un pseudoglissement longitudinal pur [32]

Loi de saturation cubique de Shedendrick-Elkins (SHE)

La loi de SHE [33] propose une amélioration a la loi de saturation de Vermeulen et Johnson
(51) en considérant d’abord que les forces tangentielles sont directement données par la
théorie linéaire de Kalker et les coefficients C;; classiques puis en prenant en compte dans
I’expression de & le pseudoglissement de spin ¢. &, et g sont donc donnés par leurs
expressions (50). Le résultat de la saturation par SHE est représenté sur la Figure 1. 14 pour
un pseudoglissement longitudinal pur.

La saturation avec SHE n’est valide que pour un pseudoglissement de spin faible [16]. Cette
loi n’est donc pas capable de traiter certaines situations classiques comme le contact au
boudin ol le pseudoglissement de spin devient important.

Loi de saturation exponentielle CHOPAYA

CHOPAY A [34] est une loi de saturation exponentielle établie a partir d’essais expérimentaux
sous la forme suivante :
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1.3. Courbe de saturation

—=1-e7%t (52)

Le logiciel de dynamique ferroviaire VOCO [35] utilise cette loi pour saturer les forces
tangentielles calculées a partir de la théorie linéaire.

1.3.2. Parametres influencant les courbes de saturation

Depuis la premiere théorie de contact roulant introduite par Carter [8] en 1926, plusieurs
équipes ont tenté de mesurer la force tangentielle au contact en fonction du pseudoglissement
(courbe de saturation). Les essais expérimentaux menés sur bancs a différents échelles dans
des conditions opératoires différentes ont permis de réaliser plusieurs mesures des coefficients
de Kalker. Afin de pouvoir comparer les résultats de ces essais dont plusieurs parametres
peuvent varier tels que la charge normale, le coefficient de frottement, le module d’Young ou
encore la géométrie des corps en contact, Hobbs [1] a représenté sous forme adimensionnelle
les résultats des différents mesures a rail sec sur deux graphes séparés dans les deux directions
longitudinale et transversale. Il a ensuite comparé le résultat obtenu avec la théorie linéaire de
Kalker comme le montre la Figure 1. 15. On constate une forte dispersion par rapport a la
théorie de Kalker surtout dans la direction longitudinale. Cette dispersion se traduit
essentiellement par une baisse de la pente initiale des courbes de saturation par rapport a la
théorie linéaire pour les faibles valeurs de pseudoglissement qui conduit a une baisse des
coefficients C;; de Kalker.

En effet, les mesures de la force longitudinale réalisées par Barwell et Woolacott montrent
une baisse de la pente initiale d’environ deux fois par rapport a la théorie. Par conséquent, le
coefficient de raideur C;; est environ égal a la moitié de ceux prévus par Kalker dans le
tableau de I’annexe A.2.

Bien que toutes les mesures collectées par Hobbs soient réalisées dans des conditions
opératoires différentes, la raison de la baisse de la pente initiale par rapport a la théorie de
Kalker est souvent attribuée a la contamination de la surface. On peut supposer que certains
de ces auteurs n’ont pas soigneusement nettoyé les surfaces de la roue et du rail avant chaque
essai. Par conséquent, les particules et couches de contaminant sont maintenues sur ces
surfaces ce qui éloigne les conditions d’essai de 1’hypothese de corps lisses définie par Hertz
et Kalker dans leurs théories. Les mesures de Johnson confirment cette suggestion car en
nettoyant méticuleusement les corps en contact, Johnson a éliminé toute couche de
contaminant présente en surface conduisant ainsi a un excellent accord avec la théorie de
Kalker dans les deux directions longitudinale et transversale comme le montre la Figure 1. 15.
Hobbs [1] puis Chollet dans sa these [36] ont aussi soigneusement nettoyé leurs surfaces
avant chaque essai et ont aussi trouvé un bon accord avec la théorie de Kalker dans la
direction transversale.
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Figure 1.15: Comparaison des différents essais expérimentaux collectés par Hobbs avec la
théorie linéaire de Kalker [1]

En réalité, les conditions de circulation sont différentes de ceux dans un laboratoire. Il est
pratiquement impossible de contrdler 1’état de surface du rail sur des kilometres de voies
ferrées. Différents types de contaminants externes sont présents sur les rails et ont donc
tendance a €loigner les valeurs mesurées de la force tangentielle de la théorie de Kalker. En
plus des facteurs climatiques qui peuvent intervenir au contact roue-rail comme 1’humidité,
Pritchard [37] a présenté plusieurs types de contaminants qui peuvent coexister sur I’interface
d’un rail et qui conduisent a la baisse de la pente initiale des courbes de saturation. L’huile
lubrifiante ou la graisse, excessivement appliquée au boudin pour réduire I'usure des rails,
atteint souvent la bande de roulement sur le haut du rail. Cependant, cette couche de lubrifiant
disparait apres le passage de quelques trains. Les débris solides provenant de la rouille du rail
(détachement de particules oxydées) ou de son usure sont considérés comme un contaminant
naturel souvent appelé « troisiéme corps» qui peut exister avec d’autres contaminants
externes comme les feuilles mortes amenées par le vent sur le rail.

Pour analyser I’effet de la lubrification sur les coefficients de Kalker, la plupart des
expérimentateurs cités par Hobbs ont aussi conduits des essais sur banc avec rail humide ou
lubrifié. En ajoutant de I’eau sur I'interface de contact entre la roue et le rail, Miiller a
constaté une baisse des coefficients de Kalker de 30 % pour une charge donnée par rapport a
son résultat a rail sec représenté sur la Figure 1. 15. Cette baisse diminue plus que la moitié
quand Miiller a utilisé une charge 5 fois plus élevée. De mé€me, les essais sur banc menés par
Hobbs ont montré que sous I’effet d’une petite quantité de lubrifiant liquide, les coefficients
de Kalker dans la direction transversale ont baissé de 50 % par rapport au résultat de la Figure
1. 15.
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Figure 1.16: Mesures en ligne du coefficient de Kalker dans la direction longitudinale sous
des conditions seches et humides [38]

Cependant, certaines mesures en voie réelle réalisées a British Railways par Pearce et Roses
[38] montrent que la lubrification et la contamination n’ont aucune influence sur les
coefficients de Kalker. En effet, les essais menés par ces auteurs sur rails secs et mouillés
pour mesurer le coefficient C;; dans la direction longitudinale sont tous les deux en bon
accord avec les coefficients de Kalker comme le montre la Figure 1. 16. En contaminant un
seul coté de la voie avec de I’acide oléique puis avec de 1’eau, Pearce et Roses ont également
trouvé un bon accord avec la théorie exacte de Kalker dans la direction transversale. Une
deuxieme série d’essais en ligne réalisée sur 4 jours (rail sec pendant 2 jours et mouillé
pendant 2 jours) a montré que, contrairement aux résultats de Hobbs, les coefficients de
Kalker mesurés sont en bon accord avec les coefficients théoriques dans la direction
transversale comme le montre la Figure 1. 17. Néanmoins, on constate une baisse du
coefficient de frottement pour des valeurs de pseudoglissement plus élevés.

FORCE (T,/N)
03 e ]
SR A
- +
02
T 4« pAY1DRY
01 o DAY 2 WET
+ DAY 3 DRY
5 DAY L WET
— KAKER COEF
1 1
05 10

¥ CREEPAGE (¥,}

a
<
iy

|

Figure 1.17: Mesures en ligne du coefficient de Kalker dans la direction transversale sous
des conditions seches et humides [38]
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D’autres essais réalisés par les mémes auteurs montrent une influence des lubrifiants liquides
sur la dynamique du véhicule. Lorsque les rails sont mouillés, le phénomene de lacet
(oscillation latérale du bogie a partir d’une vitesse critique) disparait pour certains types de
bogie. Pearce et Roses suggerent que ceci ne peut étre dii qu’a une baisse des coefficients de
Kalker malgré que leurs mesures réalisées dans des conditions similaires avec un dispositif
expérimental différent n’aient montré aucun effet de la lubrification des rails sur ces
coefficients.

Nayak et son équipe [39] durant les années 70 ont étudié I’effet d’importants parametres, en
plus de la contamination en surface, sur les coefficients de Kalker et le coefficient de
frottement tels que la rugosité, la vibration en surface et la vitesse de roulement. IIs ont trouvé
que la rugosité n’influe pas sur les coefficients de Kalker pour des charges d’exploitation mais
a un effet sur le coefficient de frottement. Les surfaces rugueuses ont généralement un
coefficient de frottement plus élevé que les surfaces lisses. Les vibrations en surface affectent
considérablement le coefficient de frottement et peuvent €tre la cause de la baisse de ce
coefficient lorsque la vitesse de roulement augmente. Si aucun phénomene de résonance n’est
excité durant le roulement, cette vitesse n’altere pas les coefficients de Kalker.

Nayak et son équipe ont aussi testé ’influence de la contamination de la surface avec de I’eau
et de I’huile et ont trouvé qu’elle réduit le coefficient du frottement ainsi que les coefficients
de Kalker par un facteur compris entre 1/4 et 2/3. Ce résultat confirme donc les conclusions
des travaux de Hobbs [1]. Nayak affirme que le taux de réduction de ces coefficients dépend
de certains parametres caractéristiques du 1’huile comme sa viscosité, sa compressibilité et sa
tendance a réagir avec les surfaces en acier.

Ceci pourrait expliquer pourquoi Pearce et Roses n’ont pas pu observer durant leurs mesures
un effet de la contamination sur les coefficients de Kalker. En effet, ces auteurs affirmaient
avoir utilisé un contaminant (acide oléique) non représentatif de ce qui peut naturellement se
former sur les rails dans la pratique. On peut suggérer que les caractéristiques de ce

contaminant ne sont pas disposées a montrer un effet sur les mesures des coefficients de
Kalker.

Un autre important effet a été étudié par Ohyama [40] qui est I’effet de la pression maximale
de Hertz a rugosité donnée. Ohyama a trouvé une baisse de la pente initiale de la courbe de
saturation pour des pressions au-dessous de 400 MPa comme le montre la Figure 1. 18. Ces
observations ont été confirmées par les mesures réalisées par Chollet [36], bien que plus
récemment Meierhofer [41] ait montré que la baisse arrive avec 1’augmentation de la pression
Hertzienne et non pas I’inverse.

L’effet de la pression de Hertz peut expliquer la dispersion des résultats apercue sur les
figures de Hobbs (Figure 1. 15) pour certains essais car en calculant cette pression dans la
limite des données disponibles dans [1], on a trouvé des valeurs qui varient entre 150 MPa et
1400 MPa. 11 est donc clair que certains expérimentateurs n’ont pas pris soin de respecter
cette pression de contact.
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Figure 1. 18: Effet de la pression maximale de Hertz sur la courbe de saturation [40]

Enfin, les théories de Kalker étant limitées a 1’élasticité linéaire, certains auteurs [37, 42]
attribuent la dispersion entre les mesures des coefficients de Kalker et la théorie linéaire a la
déformation plastique des corps en contact.

Conclusion

Dans ce chapitre nous avons présenté plusieurs théories de contact roulant dont la théorie
linéaire qui exprime les forces tangentielles en fonction des coefficients de raideur de Kalker.
Le désaccord constaté entre certaines mesures expérimentales et cette théorie, traduit par une
baisse des coefficients de Kalker, a permis de mettre en évidence ses limites. En effet, cette
théorie ne décrit pas fidelement la réalité physique du contact roue-rail car d’une part elle
suppose, comme toutes les autres théories de contact roulant, que les surfaces des deux corps
en contact sont lisses et ne permet donc pas la prise en compte de nombreux parametres tels
que la rugosité ou I’existence naturelle ou artificielle d’une couche de contaminant sur
I’interface du contact roue-rail. D’autre part, elle ne prend pas en compte la déformation
plastique des corps en contact.

Afin d’avoir un meilleur ajustement entre les mesures et la théorie, plusieurs auteurs ont
appliqué dans leurs modeles de contact roulant des corrections qui permettent de tenir compte
de la présence d’une troisieme couche de contaminant a I’interface du contact roue-rail [41,
43, 44]. Cependant, certains facteurs comme la plasticité restent a ce jours tres peu €tudiés
tant sur le plan expérimental que théorique. Dans cette theése, nous avons développé un
modele par éléments finis pour 1’étude du contact roue-rail roulant en élasticité et en élasto-
plasticité, ce qui a permis d’une part d’avoir une meilleure compréhension des phénomenes
locaux au contact et d’autre part d’évaluer I’effet de la plasticité sur les coefficients de Kalker.
Ce modele a ensuite été étendu pour tenir compte de la présence d’une troisieme couche
mince et plastique sur I’interface du rail.
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Chapitre 2

Modélisation du contact roue-rail roulant

avec la Méthode d’Inversion de Matrice
(MIM)
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Chapitre 2 : Modélisation avec la Méthode d’Inversion de Matrice

Introduction

Dans le chapitre précédent, nous avons présenté un état de 1’art de I’expérimentation et de la
modélisation du contact roue-rail allant des théories simplifiées jusqu’a des formulations
beaucoup plus complexes telles que la méthode des éléments finis. L’ inconvénient de cette
derniere est son cofit de calcul tres élevé en comparaison avec les autres méthodes. Basé sur
I’approximation de 1’espace semi-infini, la méthode des éléments de frontiere est considérée
comme une alternative a la méthode des éléments finis qui permet de résoudre le probleme du
contact avec un temps de calcul nettement moins élevé.

Le parti pris de ce chapitre est de développer un outil numérique basé sur la méthode des
éléments de frontiere et sur les intégrales de Boussinesq-Cerruti, qui soit capable de résoudre
le probleme du contact roue-rail roulant dans des cas Hertzien et non-Hertzien. Pour y
parvenir, nous proposons une généralisation de 1’approche directe décrite par Johnson dans
son livre [45] pour la résolution du probleme normal. Cette méthode nommée Méthode
d’Inversion de Matrice (MIM) est d’abord validée, dans le cas du contact normal et glissant,
en comparant les résultats obtenus aux solutions analytiques. L’extension de la MIM au
contact roulant est réalisée dans le cas stationnaire. La validation dans ce cas est faite, en
comparant la solution obtenue avec une méthode basée sur une approche différente,
I’approche variationnelle. Cette méthode qui découle de la théorie exacte de Kalker [13] a
déja été implémentée dans le code commercial CONTACT. Une application au contact roue-
rail non-Hertzien est aussi présentée dans ce chapitre. Enfin, le colt de calcul des algorithmes
de résolution de la MIM est évalué en le comparant avec celui du logiciel CONTACT pour un
méme cas Hertzien.

2.1. Méthode des éléments de frontiere

La méthode des éléments de frontiere désignée par son acronyme anglais B.E.M : Boundary
Element Methodest une technique numérique prometteuse qui permet, avec un temps de
calcul acceptable, de résoudre divers problemes dont le probleme du contact. Cette méthode
est tres avantageuse quand le domaine d’étude est infini car le domaine a discrétiser concerne
seulement la surface en frontiere. En considérant par exemple un probléme de contact entre
deux corps élastiques, le maillage s’applique seulement sur la surface potentielle de contact
contrairement a la méthode des éléments finis qui nécessite un maillage de la géométrie 3D
des deux corps. Pour cette raison, la méthode des éléments de frontiere est considérée comme
une alternative a la méthode des éléments finis [46]. Il existe trois types formulations de la
BEM : la formulation directe, indirecte et variationnelle. Cette derniere a le plus été appliqué
au contact mécanique [13]. Cependant, cette application se limite aux corps homogenes et
isotropes en élasticité linéaire qui peuvent étre approximés a des espaces semi-infinis.

2.1.1. Approximation de I'espace semnfini

Dans la pratique, I’aire de contact est petite devant les dimensions des corps élastiques et
devant leurs rayons de courbure pres du contact. Les géométries des corps en contact peuvent
étre alors localement assimilées a des massifs semi-infinis €élastiques. Ceci est également vrai

32



2.1. La méthode des éléments de frontieres

pour I’application principalement visée dans cette theése qui est I’application ferroviaire. Les
corps en contact sont la roue et le rail et les rayons de courbure de ces deux corps sont
suffisamment grands devant la zone de contact dont la taille est de 1’ordre de quelques
millimetres.

Lorsqu’une pression est appliquée a une partie de la surface d’un solide élastique, en utilisant
le principe de superposition en élasticité linéaire, les déplacements peuvent étre calculés par
I’intégrale suivante :

u(x,y,2) = f f T (x,y; ¢, n; 2)p, (¢, n)dldn (53)
S

Avec k et [ les indices des composantes X, y et z.

Tkl(x, v;{,n;z) est la fonction d’influence, elle représente le déplacement en un point
M(x,y,z) d’un corps élastique dii a une charge p appliquée en S et dépend de la forme du
corps. Un autre avantage tres important de 1’approximation de 1’espace semi-infini est que,
sous ces conditions, la fonction T"l(x, v; {,n; z) peut étre calculée explicitement en utilisant
les équations de Boussinesq-Cerruti. Par la suite, les composantes de p; dans les différentes
directions X, y et z seront notées respectivement par Ty, Ty, €t p,.

L’approche classique qui permet de trouver les contraintes et les déplacements élastiques dus
a la pression surfacique et aux efforts tangentiels en surface pour un espace semi-infini est
attribuée a Boussinesq [47] et Cerruti [48].

2.1.2. Probléeme de Boussinesgerruti

La solution de Boussinesq-Cerruti permet d’avoir le champ de déplacement en un point
quelconque M(x, y, z) d’un semi-espace infini qui est di a2 un chargement appliqué a un point
N(¢,n) en surface d’une région S.

‘V

Figure 2. 1: Probléme de Boussinesq-Cerruti
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En appliquant la théorie des potentiels, Boussinesq [47] a résolu analytiquement en 1885 le
probléme du contact normal pour un semi-espace infini en reliant les déplacements uy, u,,, u,
en tout point M a la pression p,, appliquée en surface (Figure 2. 1). Trois ans avant la solution
Boussinesq, Cerruti [48] avait déja donné les déplacements en tout point M qui sont dus a un
chargement tangentiel 7, ou 7,. Les déplacements en un point quelconque de I’espace semi-
infini dus a une force normale concentrée pure F, ainsi qu’aux forces tangentielles F, et E,

sont donnés dans I’annexe B.1.
2.1.2.1. Fonction d'influence

L’utilisation de 1’approximation de l’espace semi-infini pour un matériau homogene et
isotrope rend possible le calcul de la fonction d’influence T*! décrite dans I’équation (48).
Pour d’autres géométries en contact, ce calcul devient coliteux et fastidieux [13]. Avec les
récents progres technologiques et I’augmentation constante de la puissance des machines de
calcul, la méthode des éléments finis devient un moyen qui permet le calcul de cette fonction
pour des géométries beaucoup plus compliquées qu’un espace semi-infini.

Les fonctions T sont donc calculées explicitement et avec exactitude pour un espace semi-
infini a partir des relations de Boussinesq-Cerruti définies dans les sections précédentes. En
suivant le choix du repere cartésien (O; x,y, z) défini sur la Figure 2. 1, ces fonctions sont
données par les expressions analytiques dans I’annexe A.l. Pour I’étude du probleme du
contact normal et tangent, les fonctions T*! sont ramenées en surface en remplacant z par 0.

2.1.2.2. Relations de coportement

Dans cette partie, on s’intéresse aux déplacements relatifs en surface, c’est-a-dire sur la
frontiere z = 0, entre deux corps semi-infinis 1 et 2 qui sont dus aux efforts surfaciques 7,, 7,
et p,, (voir Figure 2. 1). La solution est construite en suivant la procédure décrite par Johnson
[45] en superposant la solution due a I’effort normal pure p, (p, # Oett, = 7, = 0) avec
celle due a I’effort tangentiel pure dans la direction x, T, (7, # 0 etp, = 1, = 0) et Ieffort
tangentiel dans la direction y, 7, (t,, # O etp, = 7, = 0).

Notons par i I’indice du corps en contact, i =1, 2. Avec 1 I’indice du corps en bas et 2 celui
du corps en haut. Sous I’effet de I’effort normal pure p,, qui agit sur une surface de contact C,
c¢’est-a-dire pour 7, = 7,, = 0, les déplacements en tout point donnés en annexe B.1 doivent

satisfaire les conditions suivantes :

uxl(x: Y, z) = Uy (x, Y, —Zz)

Uy (%, y,2) = uy,(x,y,—2) (54)
uzl(xJ Y, Z) = _uZZ(xr Y, _Z)
Dans ces conditions, les déplacements relatifs en surface u,’?", ugn et u;’" qui sont dus a

I’effort normal p,, appliqué sur I’aire de contact C s’obtiennent a partir de la relation (48) en
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2.1. La méthode des éléments de frontieres

remplacant z par 0 dans les fonctions d’influence T**® de 1’annexe B.2 pour chaque corps i
avec k I’indice de la composante x, y et z. On obtient donc :

W3, ) = s (6,0) = e (6,0) =~ | f S p(@mydgdr (55)

Wy (x,y) = Uy (x,,0) = uy, (x,,0) = —— f Y 77m(( n)d{dn (56)
1— n(C,

Wr007) = (03,00 = w3, 0) = [ PE R agay 7

Avec r = \/ ((—x)2+ (m—y)?et G, v etK sont respectivement le module de cisaillement
équivalent, le coefficient de Poisson équivalent et le facteur de quasi-identité qui sont donnés

par :
1 1 1+1 53
G 2°G, G, (58)
v 1 v, v,
=32 G_1+G_2 (59)

Gy, G, : module de cisaillement des corps 1 et 2 ; v, v, : coefficient de Poisson des corps 1 et
2.

En suivant la méme démarche, les déplacements relatifs en surface dus a 1’effort de
cisaillement pure T, sont calculés en utilisant les fonctions d’influence T**® (voir annexe
B.2) pour chaque corps i. On obtient le champ de déplacement en surface suivant :

u;x(x'y) = uxl(x’y' 0) - uxZ(x’y' 0)
1 1-— —{)? 61
=_Gﬂ‘ < rv_l_v(xrs() )Tx((,ﬂ)dfdn (61)
Cc

U;X(X'J’) = uyl(x'yr O) - uyZ(xry' 0)
1 — —
=— f fC v ?fy ") 7,(¢,m)d{dn

(62)

W C9) = (e, 0) = a9, 0) = 2 || e @z (63)

Finalement, les déplacements relatifs en surface dus a I’effort de cisaillement pure 7, sont

calculés en utilisant les fonctions d’influence T*¥® (voir annexe B.2) pour chaque corps i.
On obtient le champ de déplacement en surface pour z = 0 :
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w? (%,7) = uyg1 (x,,0) =y, (x,7,0)

1 - - (64)
__Gﬂ v(x CT)S(y 77)Ty((’77)d{d77
Cc
u;y(x,y) = uyl(xiy' 0) _uyz(x:y; O)
1 1-— —n)? (65)
:_Gﬂ ( rv+v(yr3n) )Ty(f,n)dfdn
c
U (59) = 1 (3,0) ~ (2,9, 0) = - jf LG mdgdn (66)

En superposant les solutions précédentes, on obtient les relations de comportement suivantes :

1 1- — )2 — ) -
wey) = | {( = LG C S BN

5 (67)
iy e >—bn((, n)} dddn
1 — 1— 2
uy(x,y) =— ff {(V(x O(y 77)) x((,n)+< TV+V(yr3n) )Ty(i,n)
(63)
«, n)}didn
wey) =z [[ K k@ + —n@ i ©)

Remarquons ici que tous les efforts (effort normal et des efforts tangentiels) interviennent
dans les différentes expressions des déplacements relatifs. On parle de couplage entre le
probléme du contact normal et tangentiel. Ces deux probléemes sont couplés a travers le
parametre de quasi-identité K. Lorsque les deux corps 1 et 2 ont les mémes parametres de
matériau, K est égale a zéro. On dit que les deux corps sont quasi-identiques. Dans ces
conditions, les problemes normal et tangentiel deviennent découplés et les équations
précédentes s’écrivent sous la forme suivante :

1 f(imy, Va0 V= O =)
wton =g [ {2+ e+ (SR acan a0

1 — ) - 1- —n)?
wn = [[ (2D nem + (S + 2 g acan

r

1 1-
wey) == || = pa@madcan @)
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Au final, en tenant compte du signe opposé de la pression p,, entre les deux corps 1 et 2, on
peut définir pour les déplacements relatifs précédents des fonctions d’influence combinées
Tk entre ces deux corps qui se calcul dans le cas général par :

Vil €(xy2), TH(xy;¢n) =T"D(x,y;{,n;0) — TH®(x,y;,1;0) (73)

T4 sont les fonctions d’influence donnée explicitement dans I’annexe A.l pour un espace
semi-infini.

Bien que la pression normale p,, n’intervienne pas explicitement dans les composantes u, et
uy (€quations (70) et (71)), celle-ci reste liée aux efforts de cisaillement a travers la loi de
Coulomb [49].

La condition de quasi-identité, et par conséquent le découplage entre les problemes normal et
tangentiel, est particulierement vraie dans le cas du contact roue-rail étant donné que ces deux
corps sont composés d’acier. Cependant, la valeur de K se réduit aussi a zéro lorsque les deux
corps en contact sont incompressibles (v; = v, = 0.5) [50].

2.2. Méthode d'inversion de matrice (MIM)

On s’intéresse dans cette partie au contact entre deux corps quasi-identiques. Le probleme
normal est dans ce cas découplé du probleme tangentiel. La résolution numérique peut donc
se faire sur deux étapes en utilisant une méthode itérative directe appelée la Méthode
d’Inversion de Matrice (MIM). On trouve une description de cette méthode dans le livre de
Johnson [45] pour la résolution directe du probleme normal. Cette méthode a été utilisée par
Cesbron [51] et Dubois [52] pour modéliser le contact pneumatique/chaussée, puis, Cesbron
[53] I’a étendu pour 1’étude du contact glissant. Dans cette section, on propose d’étendre la
MIM pour résoudre le probleme du contact roulant et frottant. La premiere étape consiste a
résoudre le probleme du contact normal en déterminant la pression de contact ainsi que la
zone de contact C. La résolution du probleme tangentiel consiste a déterminer les efforts de
cisaillement en surface ainsi que la répartition entre les zones d’adhérence/glissement.

2.2.1. Discretisation du probleme

La Méthode d’Inversion de Matrice est basée sur une discrétisation en surface du massif semi-
infini. La surface est découpée en N rectangles centrés au point de coordonnées (x;,y;)
(i € [1, N]) et de dimensions d, et d,, comme indiqué sur la Figure 2. 2.

T .
Notons u = {ux,uy, uz} le vecteur des déplacements surfaciques avec u; = u(x;,y;),
— T _ T _ T _ T
Uy = {Uxidicpny Uy = {uyl-}l,e[l - et u, = {Uyi}ie[1,n) €t notons p = (T2 Ty, pn} le vecteur
— _ T _ T _ T
effort au contact avec p; = p(X;, ¥1), Tx = {Tuidiepny Ty = {Tyi}ie[w] et Pn = {Pnidieqsn-

Le probleme de contact défini par les équations (70)-(72) peut ainsi s’écrire sous la forme
matricielle suivante :
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u=Ap (74)
J\y
‘N
dy
L | d,
Xj 0 X
Xi -
) I I yi
.1

Figure 2. 2: Discrétisation de la surface du contact
Avec A la matrice d’influence donnée dans le cas de la quasi-identité (K = 0) par :
A A0
A= (Ayx AYY 0 > (75)
0 0 A*#

En supposant que les composantes p; du chargement surfacique p sont constantes sur chaque
élément i, les composantes Ai-‘jl des sous-matrices A¥' peuvent étre calculées a partir de

I’intégrale (48) comme suit :

yj+dy x]'+dx

v (i,)) € [1,N]?, Al = f T* (x;, yi; ¢, m)ddn (76)

Aveck,l € (x,y,2)
Les coefficients Ai-‘jl de la matrice d’influence A sont explicitement donnés dans I’annexe B.3.
2.2.2. Fobleme du contact normal

2.2.2.1. Formulation continue du probléme de contact normal

La relation de comportement (72) qui définit le probleme du contact normal peut s’écrire sous
la forme suivante :
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1, (x, ) = jf T2 (x,y,{,)pn({, m)dSdn (77)
C
1 —
Avee : T%(x,y,¢,m) = = Gr” (78)

Rappelons aussi que la distance déformée e, entre deux corps élastiques en contact définie
dans la section 1.1.1. du premier chapitre est donnée par :

e;(x,y) =u (x,y) +z(x,y) = & (79)

Avec z(x,y) la distance qui définit la séparation entre les surfaces des deux corps a 1’état non
déformé.

Le probleme du contact normal consiste a trouver la zone de contact C ainsi que la pression
pn, tout en respectant les conditions de contact suivantes :

e ¢e,(x,y) = 0 ; Non-pénétration
e p,.(x,y) = 0; Contact compressif
o p,(x,y)e,(x,y) = 0; Complémentarité

La condition de complémentarité a vérifier permet la distinction entre la zone C ou les deux
corps 1 et 2 sont en contact et la zone E ou ils ne le sont pas (zone extérieure) de la maniere

suivante :
V(x,y)€EC e;(x,¥) = 0,p,(x,y) >0

(80)
V(xy)€E e;(%,y) > 0,p,(x,y) =0

Pour un probléme ou le rapprochement § est connu, la solution finale passe par la résolution
des équations (77)-(79) puis par la vérification des conditions précédentes.

Il est aussi possible de résoudre le probleme en imposant la charge normale F, au lieu du
rapprochement §. Dans ce cas, il faut ajouter la relation suivante :

A= fc PG, m)dddn (81)

2.2.2.2. Formulation discrete du probléme de contact normal

La surface du corps €lastique €tant discrétisée en N rectangles de surface (dy X d,), on

considere dans cette partie une pression de contact p,; uniforme sur chacun de ces rectangles.
Dans le cas du contact normal, la relation de comportement sous sa forme matricielle (74)
s’écrit de la maniere suivante :

Uu, = Azzpn (82)

On peut également I’écrire sous sa forme discrétisée comme suit :
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vie [LN], Ui = ) AFn (83

Il est possible d’utiliser directement 1’expression analytique de A%? établie par Love [54]. Le
calcul analytique de A%# a partir de I’intégrale (76) est donné dans I’annexe B.3.

D’autre part, I’écriture de la relation (79) sous sa forme discrétisée donne :
Vi€ [1,N], ezi:uzi+Zi_6 (84)

Un point de coordonnées (x;,y;) est considéré a I'intérieur de la zone de contact si la distance
déformée e,; en ce point est nulle (e,; = 0) et la pression p,,; est strictement positive (p,; >
0). Pour chaque point i du domaine discrétisé€, z; représente la différence de hauteur de la
surface entre les deux corps 1 et 2 en ce point. Pour un contact Hertzien ou les courbures entre
les deux corps sont constantes comme par exemple un contact entre deux spheres, z est une
fonction quadratique et le probleme peut étre résolu analytiquement [2]. La solution
analytique existe aussi pour d’autres géométries en contact de forme simple telle que
I’indentation par une pointe conique ou cylindrique. En revanche, pour des géométries de
forme quelconque, les courbures varient et la résolution analytique n’est plus possible. Une
discrétisation en surface est donc nécessaire pour que le probleme puisse étre résolu
numériquement en utilisant la méthode itérative MIM. Dans la section suivante, la procédure
de résolution numérique du probléme normal sera détaillée.

2.2.2.3. Méthode de résolution numérique

On considere dans cette partie N comme €tant le nombre d’éléments de la surface potentielle
de contact qui doit couvrir la surface réelle de contact. Le nombre d’éléments N est donc a
priori supérieur au nombre réel d’éléments N, inclus dans la zone de contact. L’algorithme de
résolution itérative d’un probléme a rapprochement § connu suit les étapes suivantes :

1. On part de I’hypothese que tous les points de la surface discrétisée sont inclus dans
I’aire de contact. Ceci implique que Vi € [1,N], la distance e,; = 0. La géométrie
des corps en contact étant connue et le rapprochement § étant défini, les déplacements
u,; peuvent étre calculés a partir de 1I’équation (84) ; u,; = § — z;

2. Le vecteur p,, est calculé directement a partir de la relation (82) par une inversion de la
matrice A%*. Plusieurs méthodes numériques ont été testées pour effectuer cette
inversion et trouver le vecteur p,, et la méthode du gradient conjugué [55] a finalement
été retenue car elle présente un colt de calcul légerement inférieur a celui donné par la
méthode Gauss Seidel [56] et nettement inférieur a celui donné par factorisation LU.
Une comparaison du cofiit de calcul entre ces méthodes est présentée dans la section
2.4.

3. Les valeurs du vecteur p,, doivent vérifier la condition de complémentarité (4). Si les
pressions p,; sont positives dans C, on vérifie que les distances déformées e,; sont
nulles en ces points.
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4. Certaines valeurs négatives peuvent apparaitre dans le vecteur pression p,. Ces
valeurs correspondent a des points qui sont en dehors de la surface de contact
(appartenant a E). Les éléments correspondants sont donc a exclure de la zone de
contact et la pression en ces points est mise a zéro. On vérifie également que les
distances e,; sont positives sur E.

5. Onitere a partir de I’étape 2 jusqu'a ce que la condition (4) soit vérifiée.

Si la force normale F, est définie comme c’est généralement le cas en ferroviaire, le
rapprochement § devient une inconnue supplémentaire. Une adaptation de I’algorithme
précédent est donc nécessaire afin de résoudre le probleme en tenant compte de cette
inconnue. Il s’agit d’ajouter au systeme d’équation précédent la relation (81) qui s’écrit sous
sa forme discrete comme suit :

N
B =dydy ) oy (85)
i=1
Un vecteur p,, contenant N + 1 inconnues (les pressions p,; et le rapprochement §) est
construit tel que p;, = {p,, —6}". Le systeme a résoudre devient :
u, = A%'p}, (86)

Pour que la relation (85) soit vérifiée, A% et u, sont modifiés a partir de A** et u, de la
maniere suivante :

A11'_"A1n1

22! oo

4 B ApqAnnl &7
1710

, T
Etu, = {—Zl, ...,—Zn,Fn/dxdy}
2.2.2.4. Résultats et validation

Afin d’évaluer la précision de la MIM et ainsi vérifier sa validité pour la résolution du
probléme normal, la solution numérique est comparée avec les solutions analytiques du
probleme de Boussinesq. Une syntheése de ces solutions existent dans le livre de Johnson [45]
pour des géométries de contact de forme simple qui présentent une symétrie de révolution
autour de I’axe z. Les travaux de Hertz [2] présentés dans la section 1.1.2. du premier chapitre
sont sans doute les plus populaires. Ses études ont permis de trouver la distribution de la
pression et les dimensions de la surface de contact pour des corps lisses et continus dont les
courbures sont constantes. Un cas particulier est celui du contact entre deux spheres (Figure 2.
3(a)), les courbures A et B dans ce cas sont égaux. Love [54, 57] a donné la solution pour un
espace semi-infini indenté par un cylindre et un cone rigide. Les travaux de Sneddon [58, 59]
basés sur une approche différente de celle de Love ont conduit a ces mémes résultats.
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On s’intéresse dans cette partie particuliecrement a deux géométries différentes représentées
sur la Figure 2. 3, le contact entre deux spheres €lastiques de rayons R1 et R2 et le contact
entre un cone rigide avec un angle de pointe 6 et un espace semi-infini. Pour tout point
appartenant a la zone de contact, on peut montrer que la relation (79) entre le déplacement
relatif normal et la géométrie des corps en contact s’écrit pour les deux géométries sous les

formes suivantes :

2

r
Sphere =§—— 88
p u,(x,y) =6 T (88)
Co ey =6-— 89
one U0 Y) =0 Tane )
. . 1 1 1
Avec 1/R la courbure relative donnée par —= 4 —
R 1 R2
b
(a) (®) ® y
Fy
xL
0
L —?\.:: x_
ZZ::ZZ :ZQ::ZZ 4
Z
v

Figure 2. 3: Contact normal pour deux géométries différentes (a) contact sphere/sphere
(b) contact cone rigide/plan

Les deux géométries conduit a une aire de contact circulaire de rayon a donné par Hertz et

Love respectivement par :

1
Sphere - (3FnR)3 (90)
4E
Céne g = |Mntand ©1)
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* , . . 1 1-— Vlz 1-— sz
E* est le module de Young équivalent donné par: — = +
E* E; E,

La distribution de pression p,, est donnée dans 1’aire de contact par :

N 3
Sphere pa(r) = Epnm (92)
a
Cone pn(r) = pymarcosh (;) (93)
Avec ppm = F,/ma? est la pression normale moyenne.
La loi de contact qui relie la charge normale F,, a § est donnée par :
. 4 3
Sphere E, = 3 E*VR$2 94)
A 2
Cone E, = ;E*tane 52 (95)

I1 convient de dire que pour le contact entre deux spheres €lastiques, & qui est la somme de &,
et 0, est appelé « rapprochement ». Dans le cas du contact entre le cone rigide et le massif
semi-infini, le cone ne se déforme pas et § se limite aux déplacements des corps rigides. Il est
donc appelé « indentation ».

Les résultats analytiques précédents sont comparés a la solution de la MIM pour les deux
géométries de contact présentées sur la Figure 2. 3. Les caractéristiques €élastiques utilisées
sont celle de 1’acier avec un module d’Young E = 210000 MPa et un coefficient de Poisson
v = 0.28. Les rayons des spheres S1 et S2 sont respectivement égalent a R1 = 300 mm et
R2 = 460 mm. Des €éléments carrés de taille d, = d,, = 0.5 mm sont utilisés pour obtenir la
solution numérique avec cette géométrie. Pour la deuxieme géométrie, 1’angle de la pointe
conique est & = 80° et le maillage est fixé a d, = d,, = 0.15 mm.
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Figure 2. 4 : Distribution de la pression en 3D par MIM (a) Contact sphere/sphere (b) Contact

cOne/plan

La distribution 3D de la pression de contact avec MIM est représentée sur la Figure 2. 4. On
remarque que la forme de I’empreinte de contact est circulaire pour les deux géométries (a) et

43



Chapitre 2 : Modélisation avec la Méthode d’Inversion de Matrice

(b) ce qui est en accord avec la théorie pour des corps en contact présentant une géométrie de
révolution (la théorie de Hertz pour (a) et la solution de Love pour (b)).
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| N N .
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Figure 2. 5 : Distribution de la pression normalisée suivant ’axe y = 0, 6 = 0.4 mm

La Figure 2. 5 représente la distribution de la pression normalisée en fonction de la distance
radiale normalisée suivant I’axe y = 0 pour les deux géométries de contact représentées sur la
Figure 2. 3. La mé&me valeur du rapprochement ou indentation § est fixée dans les deux cas
avec & = 0.4 mm. Les relations (92) et (93) sont utilisées pour obtenir la solution analytique.
Un bon accord est trouvé dans les deux cas pour la pression normale entre la méthode
numérique MIM et la solution analytique. Cependant, comme on peut le voir sur la Figure 2. 5
pour une distance radiale r/a proche de zéro, la MIM présente certaines limites dans cette
région qui correspond au sommet de la pointe conique car la pression tend normalement vers
des valeurs infinies dont la méthode numérique est incapable de traiter.

La Figure 2. 6 représente la loi de contact ou encore la force totale F, en fonction de § pour
des valeurs entre 0 et 0.7 mm. Si § est connu, F, est déterminée numériquement a partir des
pressions py; sur 1’aire de contact comme suit :

N¢
E, = z Pni dxdy (96)
i=1

Encore une fois, la solution numérique par MIM est en bon accord avec la solution analytique
dans I'intervalle de valeurs étudiées. Ainsi, on peut conclure a partir des résultats précédents
que la MIM présente une bonne précision pour la résolution du probléme de contact normal.
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2.2. La méthode d’inversion de matrice

Si les courbures des deux corps en contact ne sont pas constantes, le probleme du contact
normal est dit «non-Hertzien» et ne peut plus étre résolu analytiquement mais
numériquement avec la méthode des éléments de frontiere type MIM ou CONTACT [60] ou
encore avec la méthode des éléments finis. D’autres alternatives existent pour résoudre un
contact non-Hertzien comme la méthode semi-Hertzienne [3] qui prend en compte la variation
de la courbure dans une seule direction.

10°
127 T T T T T T

contact sphére/sphére - Analytique, Hertz
O Contact sphére/sphére - MIM

10~ | = = = Pointe conique - Analytique, Love

¥ Pointe conique - MIM

0.7

Figure 2. 6 : Loi de contact normal pour deux géométries de contact différentes

Selon les conditions cinématiques imposées aux deux corps en contact, le probleme du
contact tangentiel peut étre classé en contact glissant et contact roulant. Le contact glissant
considere les déplacements relatifs aux points appartenant a 1’interface de contact dans la
direction de la force tangentielle appliquée tandis que le contact roulant considere également
la vitesse relative angulaire entre les deux corps. Par la suite, la MIM sera étendue pour
résoudre d’abord le probleme du contact glissant puis le probleme du contact roulant sachant
que ces deux conditions peuvent simultanément exister dans la réalité.

2.2.3. Probleme du contact glissant
2.2.3.1. Formulation continue du probleme de contact glissant

On considere dans cette section un contact glissant entre deux corps €lastiques 1 et 2. Sous
’action des forces tangentielles F, et F,,, les deux corps subissent une déformation €lastique
dans les deux directions x et y. Un glissement se produit entre deux points Al et A2 de
I’interface de ces deux corps qui sont initialement confondus [45]. Ce glissement est donné
dans les deux directions x et y respectivement par :
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Chapitre 2 : Modélisation avec la Méthode d’Inversion de Matrice

Sx(%,Y) = $x1(%,Y) = Sx2(%,Y) = Uy (X, y) — 6y
Vx,y)ecC (97)
Sy(er) = Syl(er) - Syz(x'J’) = uy(x;y) - 63/

Uy = Uy — Uyp €L Uy = Uyq — Uy, sont les déplacements €lastiques subis par les deux points

Al et A2 respectivement dans les directions x et y. 6, = 81 — 8y, €t §,, = 6,1 — §,,, sont les

y
déplacements rigides entre les deux corps 1 et 2 évalués a deux points loin de I’interface

déformée. On notera par s le vecteur glissement tangentiel de composante s, et s, dans le

repere cartésien (0 ; x,y, Z).

Lorsque deux corps glissent I’'un sur I’autre, I’aire de contact est divisée en deux zones ; une
zone ou les points en contact adhérent appelée zone d’adhérence et une zone ou les points en
contact glissent appelée zone de glissement. La distinction entre ces deux zones pour tout
point (x,y) appartenant a la zone de contact se fait généralement a I’aide de la loi de
Coulomb selon la condition suivante :

vV (x,y) €EC

{Tt x,y) < upn(x,y) Adhérence 98)

s(x,y) =0

7e(x,¥) = upnp(x,y)
s(x,y) #0 ' ©99)
s(x,y) Glissement

kT(X, y) = —mﬂ(% y)

Avec 1, = |||l = /1% + 75 ; ¢ = ||s]| = /s + sj respectivement les modules de I’effort de
cisaillement et du glissement. u est le coefficient de frottement

Le probleme décrit par les équations (98) et (99) est non linéaire a cause de la relation entre
les efforts tangentiels a travers la norme 7, et la pression de contact p,,. Les points qui sont
dans la zone d’adhérence subissent le méme déplacement tangentiel imposé et 1’effort
tangentiel en ces points ne peut pas dépasser sa valeur limite up,,. La direction de la vitesse
du glissement peut étre déduite de la derniere relation dans (99).

La résolution du probleme de contact glissant consiste essentiellement a trouver les efforts
tangentiels ainsi que la partition entre les zones d’adhérence et de glissement. La résolution
numérique qui sera présentée dans la section 2.2.3.3. est réalisée a partir des relations de
comportement (70) et (71), les relations décrivant la cinématique des deux corps (97) et la

condition d’adhérence/glissement décrite par les relations (98) et (99).

2.2.3.2. Formulation discrete du probléme de contact glissant

.. T . . . )
On définit par u = {ux, uy} le vecteur du déplacement tangentiel de dimension 2N, avec

— — T — T
up = u(x, ¥i)s Uy = (Weidiepng € Uy = {uyi}l-e[l,NC]-

I’intérieur de la zone de contact déduit a partir de la solution MIM du probleme normal. On

N, est le nombre d’éléments a

. ) T . . )
définit aussi par T = {Tx,l'y} le vecteur effort tangentiel de dimension 2N, avec t; =
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2.2. La méthode d’inversion de matrice

T ) T
(X, Y) Ty = {rxi}iTe[l,NC] et T, = {Tyi}ie[l,NC]' On notera également par s = {sx, sy} le

. . T T
vecteur glissement tangentiel avec s; = s(x;, y;), Sy = {sxi}ie[l,Nc] ets, = {syi}iE[IN I
HwYe

La relation de comportement qui décrit le probleme tangentiel peut €tre extraite sous sa forme
matricielle directement a partir de la relation de comportement (74). On obtient :

u= At (100)

Avec A' la sous matrice de dimension 2N, X 2N, définit & partir de la matrice d’influence
(75) par :

A A
Att = (A"" A"y> (101)
yx yy

L’écriture de (100) sous sa forme discrete conduit a la relation suivante :

2N,
Vie€[1,2N,] u; = Z Atz (102)
=1

La condition cinématique (97) sous sa forme discrete est donnée par :

Sxi = Uxi — Oy
Vie[lN,] 5 (103)
Syi = Uyi = Oy

Enfin, les relations (98) et (99) définissant la partition adhérence/glissement s’écrivent sous
leur forme discréte comme suit :

< 2’
vie[lLN,] {Tt;n UDni Adhérence (104)
Tt = .upm Glissement
{ - (105)

— 2 2 — 2 2
Avec T = /Txi + 15 et Sy = ’sxi + 55

La direction de I’effort tangentiel T doit s’opposer au glissement s sur chaque élément i [45]

telque: t; = _s_nT“

2.2.3.3. Méthode de résolution numérique

Une fois le probleme du contact normal est résolu et les pressions p,, sont déterminées, on
peut procéder a la résolution du probleme de contact tangent. La difficulté dans ce cas est de
trouver les zones de contact ou il y a glissement et les zones ou il y a adhérence. Si les
glissements rigides &, et &, sont connus, I’algorithme de résolution du probléme de contact

glissant suit les étapes suivantes :
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1. On suppose d’abord que tous les points de la zone de contact C appartiennent a la zone
d’adhérence. Ceci implique qu’initialement, aucun glissement ne se produit dans la
zone de contact, c’est-a-dire que Vi € [1,N.], sy; = sy; = 0. En remplacant ces
valeurs dans (103), on obtient :

Uy = (Sx
Vie[lN,] s (106)
Uy; = Oy

2. La relation (106) implique que tous les points dans 1’aire de contact subissent les
mémes déplacements tangentiels. Les vecteurs u, et u, sont donc déterminés et le
vecteur u est construit. Le vecteur effort tangentiel T est ensuite directement calculé a
partir de la relation (100) par une inversion de la matrice A.

3. On vérifie que les conditions (104) et (105) sont satisfaites. Si V i € [1, N,], certaines
valeurs 7,; dépassent la limite up,,; tel que 7;; = uUpy,i, la loi de Coulomb est violée et
la valeur de 7;; en ces points est remise a Up,; a l'incrément k + 1 de la maniere
suivante :

k
(‘L'k+1 _ UDPniTyi

xi k
T
Vi€ [1,N,],Sitk > up,; alors : t i (107)
k+1 _ HPnilyi
yi ok
ti

4. La méthode est itérée a partir de 1’étape 2 jusqu’a ce que les conditions (104) et (105)
soient vérifiées pour tous les points appartenant a I’aire de contact ce qui permettra
une distinction entre la zone d’adhérence et la zone de glissement.

Si les forces tangentielles F, et F, sont connues et §, et 6, sont inconnus, une adaptation de
I’algorithme similaire a celle décrite pour la résolution du probleme normal (section 2.2.2.3)
doit étre faite.

2.2.3.4. Résultats et validation

La théorie de Hertz qui résout le probleme du contact normal entre deux spheres élastiques a
été étendue par Cattaneo [61] et Mindlin [62] pour prendre en compte le glissement entre ces
deux corps. Une synthese de leurs principaux résultats peut étre trouvée dans la monographie
de Johnson [45]. Les résultats de la MIM pour la résolution du probleme de contact glissant
ont été validés dans cette section avec la solution analytique de Cattaneo-Mindlin dans le cas
d’un contact entre deux spheres déja pressées entre eux (Figure 2. 7). Les mémes parametres
de calcul que ceux choisis pour la résolution du probleme normal et présentés dans la section
2.2.2.4. ont été utilisés. Le déplacement rigide &, dans la direction x est égal a 0.06 mm alors
que celui dans la direction y, &, est fixé a 0 mm. Un coefficient de frottement u = 0.2 entre

les deux corps est également considéré.
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2.2. La méthode d’inversion de matrice

Si on considere ¢ la limite entre la zone d’adhérence et la zone de glissement, I’expression
analytique de I’effort de cisaillement dans la zone de glissement, c’est-a-dire pour ¢ < r < a,
est donnée dans [45] par :

Pourcsr<a (%) = 71(x,Y) = upa (%, y) = Upno (108)

Figure 2. 7: Contact glissant entre deux spheres

Dans la région ou il y a adhérence, c’est-a-dire pour 7 < ¢, I’expression analytique de 1’effort
de cisaillement est donnée par la somme de 7] et ;" avec :

c r?
POUTSC 7(xy) =706 )) + T EY) =T + b [1-7 (109

La Figure 2. 8 montre une comparaison entre la solution analytique précédentes et solution
numérique par MIM. Un treés bon accord est trouvé entre ces deux solutions. La condition
d’adhérence (104) est bien vérifiée, aucune valeur 7;; ne dépasse la limite up,,;. La distinction
entre les zones d’adhérence et de glissement est représentée sur la Figure 2. 8.

La loi de contact qui exprime la force tangentielle F, =.,/FZ + FE? en fonction du

déplacement tangentiel rigide §, = \/8Z + 83 pour un contact glissant entre deux sphéres est
également donnée dans [45] par :

3
2

16aGé;
F, = uF, — uF, (1 — —— 2t (110)
£ = H “”( 6(2—1/)an)
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Figure 2. 8: Pression et effort de cisaillement normalisé par MIM et avec la solution

analytique dans le cas d’un contact entre deux spheres, u = 0.2

Cette loi de contact est étudiée dans ce travail pour des valeurs de §; entre 0 et 0.09 mm. La

solution numérique de Fy et F, et par conséquent F, est calculée en intégrant respectivement

T, et T, sur toute I’aire de contact. La comparaison entre les résultats analytique et numérique

représentée sur la Figure 2. 9 montre un treés bon accord entre les deux solutions.
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Figure 2. 9 : Loi de contact glissant entre deux spheres, u = 0.2



2.2. La méthode d’inversion de matrice

2.2.4 Probleme ducontact roulant

Plusieurs théories de contact roulant existent dans la littérature et permettent le calcul des
efforts tangentiels sous 1’action de différentes valeurs de pseudoglissements. Une synthese de
ces théories est présentée dans le chapitre 1. Basée sur la formulation variationnelle décrite
dans la section 1.2.2.5 du premier chapitre, la théorie exacte de Kalker [13] est une célebre
méthode de résolution numérique du probleme de Boussinesq-Cerruti qui a conduit au logiciel
commercial CONTACT. Dans cette section, on propose d’étendre la méthode de résolution
directe MIM pour I’étude du contact roulant.

2.2.4.1. Formulation continue du probleme de contact roulant

On s’intéresse dans cette partie a 1’étude du probleme de contact roulant entre deux corps
élastiques avec la présence d’un coefficient de frottement pu. Ce type de contact concerne
plusieurs applications y compris celle du ferroviaire. En effet, la roue étant en roulement avec
la vitesse angulaire w,, introduit en combinaison avec la vitesse d’avance du train V des
glissements relatifs dit « pseudoglissements ». En comparaison avec le contact glissant qu’on
a vu dans la section précédente, la description de la cinématique des deux corps en roulement
est plus complexe car les expressions des vitesses de glissement prennent en compte les
pseudoglissements ainsi des termes stationnaire et transitoire des déplacements élastiques.
Cette description est donnée en détail dans le cas transitoire dans le chapitre 1 (section 1.2.1).
Dans cette partie, la MIM est appliquée seulement dans le cas du roulement stationnaire,
c’est-a-dire quand les forces et les géométries de contact ne varient pas au cours du temps.
Dans ce cas, les termes aa% et aaity sont nuls et les équations cinématiques s’écrivent V (x,y) €
C:

Wy  Sx B _6ux
v v Y dx

Avec wy et wy, les vitesses de glissement locales respectivement dans la direction x et y, &,
¢, et ¢ sont respectivement les pseudoglissements longitudinal, transversal et de spin et V' est
la vitesse d’avance dans la direction x.

. . (e . a
Les relations cinématiques (111) comportent deux dérivées partielles = St o

nécessitent une discrétisation avec un développement de Taylor. En notant par X = (x,y) la

qui

position du point M et par h une constante appartenant a R, la formule de Taylor donne :

ou

u, (X + h) = u, (X) + h—=+ he(h)
aazf (112)
u, (X +h) =u,(X) + ha—; + he(h)

En négligeant (h), on obtient :
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Ouy,  uy(X 4+ h) —up(X)

ox h (113)
du, u, (X +h) —u,(X)
ox h

En notant par u, (X + h) = u, et par u,(X + h) = uy, les relations (111) peuvent s’écrire

comme suit :

Wx uJ’c_ux

- =S~ Y-

v.oor h (114)
Wy_ uy—uy

T2

La partition adhérence/glissement pour tout point (x,y) appartenant a la zone de contact se
fait a I’aide de la loi de Coulomb qui peut s’écrire en fonction de la vitesse de glissement de la
maniere suivante :

Te(x,y) < X, Adhérence
V(xy)€C { t( Wy()x ygll:% %) s
Tt(xiy) = .upn(x::Y)
w(x,y) # 0
w(x,y) Glissement (116)
U(x'y) = —mft(x,y)

Avec w, = |lw]| = \/wZ + w le module de la vitesse de glissement.
2.2.4.2. Formulation discréete du probléme de contact roulant

On considere que Vi € [1,N,], X; = (x;,y;) sont les coordonnées d’un point i. Afin de tenir
compte des déplacements tangentiels a la position X; + h, on définit le vecteur déplacement

: ! ! ! T ! ! ! ! T
tangentiel u’ = {u}, u},} tel que u; = u(X; + h), uy = {uxi}iTE[LNC] et uy, = {uyi}ie[l _ La
matrice Bt a la position X; + h est donnée 2 partir de la matrice A par :

BI(X,) = A™(X, + h) (117)

Dans le cas du roulement stationnaire, u et u’ sont des inconnues et 7’ est égale a 7 [13]. La
relation de comportement dans ce cas est donnée par :

u' = Bt (118)

Les relations cinématiques (114) s’écrivent sous la forme discrétisée de la maniere suivante :

@_E — 3 Uy — Uy

— Sx Y 5

Vie[LN,] 4 h (119)
Wyi uyl

ul .
_ yi
2R A e
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T . .
En notant par w = {Wx,wy} le vecteur vitesse de glissement avec w, = {Wxi}iTe[LNC] et

T T . . .
wy, = {Wyi}ie[LNc] et par ¢ = {cx, cy} la partie rigide de la vitesse de glissement avec

Cy = {Cxi}iTe[LNC] etc, = {Cyi}iTe[LNc] puis en remplacant (100) et (118) dans (119), on obtient

la forme matricielle de la relation cinématique sous la forme suivante :

( Btt _ Att)T
w=Vc— VT (120)
Enfin la partition adhérence/glissement donnée par (115) et (116) s’écrit sous sa forme

discrete comme suit :

< ; p

Vie[LN,] {Tﬁ, ) illz)m Adhérence (121)
Tti = UDPni Glissement

{ e %0 (122)

Avec wy; = Iwii + W;i et la direction de I’effort tangentiel T doit s’opposer a la vitesse de

glissement w [45] sur chaque point i tel que : 7; = —%Tti
ti

2.2.4.3. Méthode de résolution numérique

L’extension du la MIM pour la résolution du probleme de contact roulant dans le cas
stationnaire part de la méme hypothese initiale que celle du probleéme de contact glissant :

1. On suppose que tous les points inclus dans la zone de contact appartiennent a la zone
d’adhérence. Ceci implique que la vitesse de glissement est nulle pour tous ces points
(w=0).

2. Le vecteur glissement rigide ¢ peut €tre construit a partir des valeurs prédéfinies des
pseudoglissements et le vecteur effort tangentiel T est calculé a partir de la relation
(120). On choisit h = d,,.

3. On reprend I’étape 3 de I’algorithme de résolution du probleme tangent. Si la loi de
Coulomb n’est pas vérifiée et les conditions (104) et (105) ne sont pas satisfaites, on
impose a I'incrément k + 1

xi k
T
Vi€ [1,N,],Sitk > up,; alors : t i (123)
k+1 _ .upniTyl
yi ok
ti

4. La méthode est itérée a partir de 1’étape 2 jusqu’a ce que les conditions (104) et (105)
soient vérifiées pour tous les points appartenant a 1’aire de contact.
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2.2.4.4. Résultats et validation

Le contact roulant a fait I’objet de plusieurs études durant le siecle précédent qui ont conduit a
diverses théories dont les plus importantes sont présentées dans le chapitre 1 (section 1.2.2)
Reynolds [63] était le premier a avoir étudié le contact roulant sans glissement entre deux
corps avec des propriétés élastiques différentes. Il a fallu attendre jusqu’a 1926 pour que le
probleme du contact roulant avec frottement soit étudié par Carter [8] puis par Fromm [64] et
par Foeppl [65]. La prise en compte du spin a été réalisée par Johnson [10] pour un contact
entre une sphere et un plan élastique. I a montré que le spin pur conduit a un
pseudoglissement transversal &, et par conséquent a une contrainte de cisaillement
transversale. Kalker a également apporté plusieurs contributions dans le domaine du contact
roulant comme la théorie linéaire [12] ou la théorie complete implémentée dans le logiciel
commercial CONTACT [13]. Cette derniere sera considérée comme la solution de référence
pour la comparaison avec la MIM qui a été étendue pour 1’étude du contact roulant avec

frottement dans le cas stationnaire.

(Eyvy)

(Eyv2) 1 B //

Z

v
Figure 2. 10: Contact roulant entre deux spheres

On s’intéresse pour I’étude du contact roulant avec MIM au cas d’un contact hertzien entre
deux spheres de rayons R1 et R2 (voir Figure 2. 10). La sphere de rayon R1 roule sur la
deuxieme avec une vitesse angulaire w et avance avec la vitesse V. Les parametres de calcul
pour la résolution du probleme normal sont les mémes que ceux utilisés auparavant dans la
section 2.2.2.4. La solution du probleme de contact roulant par MIM est comparée a la
solution donnée par CONTACT pour trois situations de roulement différentes ; avec un
pseudoglissement longitudinal pur ¢, = 3%o0, avec un pseudoglissement transversal pur
§y =3 mrad et avec un pseudoglissement de spin pur ¢ = 0.0006. Etant donné qu’on

travaille dans le cas stationnaire, la solution finale ne dépend pas de la vitesse d’avance V. On
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choisit dans ce cas V = 35 Km/h. On choisit également de fixer la valeur de la distance h a
celle du pas d,. Les contours et les vecteurs de la contrainte de cisaillement 7, avec la MIM
dans les trois cas cités précédemment sont représentés sur la Figure 2. 11 et comparés avec la
solution de CONTACT (a droite). La solution donnée par MIM est en excellent accord avec

celle de CONTACT.
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Figure 2. 11 : Contours et vecteurs de la contrainte de cisaillement 7, en contact roulant entre
deux spheres, avec MIM (a gauche) et CONTACT (a droite). En haut : pseudoglissement
longitudinal pur, au milieu : pseudoglissement transversal pur et en bas : pseudoglissement de
spin pur.

La Figure 2. 12 représente la contrainte de cisaillement normalisée 7,/up,, les trois cas de
pseudoglissement définis dans le paragraphe précédent. En respectant les conditions
d’adhérence/glissement définies par (104) et (105), on peut facilement déduire a partir de la
Figure 2. 12 que les nceuds appartenant a la zone d’adhérence sont ceux pour lesquels
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Chapitre 2 : Modélisation avec la Méthode d’Inversion de Matrice

T./upnest inférieure a 1 et les nceuds appartenant a la zone de glissement sont ceux pour
lesquels 7;/up, = 1 (en couleur rouge). Encore une fois la solution donnée par MIM est en
tres bon accord avec CONTACT.
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Figure 2. 12 : Contrainte de cisaillement normalisée 7,/up, en contact roulant entre deux
spheres, avec MIM (a gauche) et CONTACT (a droite). En haut: pseudoglissement
longitudinal pur, au milieu : pseudoglissement transversal pur et en bas : pseudoglissement de
spin pur.

La courbe de saturation dans la direction longitudinale est représentée sur la Figure 2. 13 avec
les deux méthodes MIM et CONTACT. La solution est donnée pour 25 valeurs de
pseudoglissement &, qui sont comprises entre -20%o0 et 20%o¢. Les deux courbes de saturation
sont confondues comme le montre la Figure 2. 13. On peut donc déduire que la MIM donne
une excellente précision par rapport au logiciel CONTACT pour toutes les grandeurs
caractéristiques du probléeme de contact roulant.
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Figure 2. 13 : Courbe de saturation dans la direction longitudinale en contact roulant entre
deux spheres.

Pour des soucis de validation de la MIM, une géométrie de contact de forme simple a été
choisie dans les sections précédentes. Le cas du contact Hertzien entre deux spheres est utilisé
pour la résolution du probleme de contact normal, glissant et roulant. Dans ce cas, z(x,y) est
une fonction quadratique dont les coefficients sont les courbures des deux corps dans les
directions x et y. Dans la section suivante, la MIM sera étendue pour 1’étude des corps de
géométrie plus complexe tel que le contact non-hertzien ou les courbures des deux corps
peuvent varier.

2.3. Extension au contact non-Hertzien (contact roue-rail)

Pour plusieurs situations de contact en ferroviaire, la théorie de Hertz est suffisante
pour résoudre le probleme du contact normal tant que les hypotheses de celle-ci restent
vérifiées. Si les courbures de la roue et du rail varient a proximité de la zone de contact, la
théorie de Hertz n’est plus applicable et le contact est dit « non-Hertzien ». Dans ce cas, la
solution peut étre trouvée avec des méthodes numériques telles que la méthode des éléments
finis ou la méthode des €léments de frontiere type CONTACT ou MIM.

Dans ce qui suit, ’algorithme de résolution de la MIM est modifié¢ de facon a pouvoir tenir
compte de la variation des courbures du couple roue-rail dans la direction y. La roue sera
considérée comme un corps de révolution de rayon R, ce qui veut dire que la courbure est
constante dans la direction x [66].

Dans cette section, on s’intéresse a une situation réaliste de contact non-Hertzien du couple
S1002/UIC60 qui existe pour la position centrée de I’essieu (pour t,, = 0) sur le rail inclin€ au
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Chapitre 2 : Modélisation avec la Méthode d’Inversion de Matrice

40eme. Afin de se mettre dans de telles conditions, on réalise avec le logiciel de dynamique
ferroviaire VOCO [35] une simulation dynamique ou on consideére un train composé de 2
bogies et 4 essieux, qui roule sur une voie rectiligne pendant une certaine durée de temps. Il
est ensuite facile d’exploiter les résultats de ce calcul pour déterminer d’abord le point de
contact initial O a la position centrée comme indiqué sur la Figure 2. 14. On définit ensuite le
repere local cartésien (0; x’,y’, z’) tel que (02’) est la direction normale a la surface de contact
et (ox’) est confondue avec (Ox). (0;V’,z") est incliné par rapport a (0;y,z) de I’angle au
plan tangent Apt autour de I’axe (0x’) (voir Figure 2. 14).

$1002.wth / UIC60aud40eme.rth - Contact a ty=0.0 mm
T T T | T T

R(y)

z (mm)

| | | | | | | | |
0 10 20 30 40 50 60 70 80
y (mm)

Figure 2. 14 : Contact en position centrée (t,, = 0) entre une roue gauche S1002 et un rail
gauche UIC60 incliné au 40eme.

La séparation h entre les deux profils est initialement calculée dans le plan (O;y, z). Afin de
tenir compte de la séparation dans le plan (0;y’,z") qu’on notera Az, on tourne h par 1’angle
au plan tangent —Apt autour de 1’axe x telle que Az = h.cos(Apt). La distance Az est
calculée pour différents points suivant y a proximité du point initiale de contact et qui sont
séparés par une distance dy’. Il est maintenant possible de trouver, en procédant par
interpolation, la séparation entre la roue et le rail f(y) en fonction de n’importe quel point y
appartenant a I’intervalle d’étude. La distance indéformée z(x,y) s’écrit dans ce cas de la
maniere suivante :

2
206,9) = 50—+ ) (124)

Avec R,, est le rayon de courbure effective donnée dans la direction normal a la surface de
contact par :

R(y)

m = cos(Apt) (125)

58



2.3. Extension au contact non-Hertzien

En écrivant la relation (124) sous sa forme discréte, on obtient :

2
Vi€ [1,N] zi = 2);1"1 + () (126)

La Figure 2. 15 représente la séparation Az entre la roue et le rail a I’état indéformé dans le
plan (0;y’,z"). La fonction d’interpolation f est tracée pour tous les coordonnées y; des
éléments de la surface discrétisée.

Angle de contact 1.38°
T

—O— Séparation Az dans le repére normal
—k— Interpolation de f(yi) pouri e [1, N]

0.05 -

Figure 2. 15: Séparation entre les profils de la roue et du rail dans le plan (0y'z")
interpolation entre les coordonnées ;.

t

(@]

La résolution numérique du probleme normal avec la MIM peut maintenant se faire dans le
cas non-Hertzien en prenant en considération la relation (126) dans les étapes de calcul
présentées dans la section 2.2.2.3. Le rapprochement § étant inconnu, nous procéderons a
I’étude avec la force normale F,, imposée qui est due dans le cas du contact roue-rail au poids
du train. Il est donc nécessaire d’appliquer a 1’algorithme de résolution, les modifications
décrites dans le dernier paragraphe de la section 2.2.2.3.

Pour I’étude du couple S1002/UIC60, on choisit une force normale par roue égale a F,=54530
N. L’angle au plan tangent a la position centrée est égale a Apt=1.38°. Les pseudoglissements
¢x» €y et ¢ sont calculés avec le logiciel VOCO a partir du comportement dynamique de
I’essieu au dernier pas temps du calcul. En position centrée, le rayon de roulement de la roue
droite est égal a celui de la roue gauche. Par conséquent, le pseudoglissement longitudinal est
faible avec &,,=-0.161 %o. Le roulement étant sur une voie rectiligne, I’angle de dérive a est
tres proche de zéro et le pseudoglissement transversal &, est négligeable. Enfin, le spin ¢ est
calculé avec sa formule donnée par sin(Apt)/R, ce qui donne ¢p=5.227e-05

La surface potentielle du contact est discrétisée autour du point initial de contact en 46x100
€léments de méme taille avec d, = d, = 0.223 mm. La distance indéformée Az dans le

repere normal est donnée pour 149 points autour du point initiale de contact pour y entre -
14.374 mm et 7.908 mm.
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Chapitre 2 : Modélisation avec la Méthode d’Inversion de Matrice

La Figure 2. 16 montre la pression de contact pour le couple S1002/UIC60 (incliné au
40eme). On remarque dans la représentation 2D (Figure 2. 16(a)) que la zone de contact n’est
plus elliptique mais peut étre divisée en deux ellipses ou la pression de contact est la plus
élevée et qui sont reliées avec une zone de transition ou la pression est moins élevée comme
on peut clairement le voir sur la représentation 3D (Figure 2. 16(b)). On remarque aussi que la
longueur de la zone de contact dans la direction y est en accord avec la distance indéformée

représentée sur Figure 2. 15. Enfin, Le rapprochement di a la force normale F, est dans ce cas
égal a 6=0.049 mm.
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Figure 2. 16 : Pression de contact pour le couple S1002/UIC60 en position centrée, (a)
représentation 2D, (b) représentation 3D.

Les vecteurs et les contraintes de cisaillement sont représentés sur la Figure 2. 17 pour un
coefficient de frottement u=0.36. Les efforts de cisaillement sont principalement dus au spin
étant donné que les pseudoglissements longitudinal et transversal sont négligeables. Les
fleches sont dirigées dans la direction de la contrainte de cisaillement 7, et leur longueur est
proportionnelle a son amplitude. Les contraintes de cisaillement dues au spin sont orientées
dans le sens horaire. La contrainte de cisaillement est presque nulle sur le bord d’attaque puis
augmente progressivement jusqu’a atteindre la saturation sur le bord de fuite.

Les zones d’adhérence/glissement sont déduites des contraintes de cisaillement normalisées
représentées sur la Figure 2. 18. Un nceud est dans la zone de glissement si le rapport 7, /up,
est égal a 1 (en couleur rouge foncée sur la Figure 2. 18). Un nceud est dans la zone
d’adhérence si le rapport t,/up,, est inférieur a 1 (toute couleur différente du rouge foncé).
Sous I’action du spin pure, la zone d’adhérence se situe sur le bord d’attaque et couvre la
partie la plus large de la zone de contact.
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Figure 2. 17 : Vecteurs et Contrainte de cisaillement au contact pour le couple S1002/ UIC60
en position centrée. Avec &,=-0.161 %o, §,=0 %o et $=5.227e-05. u=0.36.
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Figure 2. 18 : Contrainte de cisaillement normalisée t,/up,, pour le couple S1002/ UIC60 en
position centrée. Avec §,=-0.161 %o, §,,=0 %o et $=5.227e-05. u=0.36.
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2.4. Comparaison entre MIM et CONTACT

Une étude de la sensibilité de maillage a été réalisée afin d’évaluer la MIM en terme de temps
de calcul en comparaison avec le code CONTACT. Comme son nom !’indique, la MIM
(Méthode d’Inversion de Matrice) nécessite au moins une inversion des matrices d’influences
durant les étapes de résolution du probleéme normal et tangent. Cette inversion est 1I’étape la
plus coliteuse de tout 1’algorithme de calcul. Le temps de calcul dépend directement de la
méthode de résolution numérique choisie. Il existe plusieurs méthodes qui permettent la
résolution d’un systeme d’équations non linéaire. Le logiciel CONTACT utilise pour la
résolution du probleme normal une méthode nommée « Bound-Constrained Conjugate
Gradients » (BCCG) qui dérive de la méthode du gradient conjugué [67] ainsi que deux
versions adaptées de l’algorithme de la méthode de Gauss-Seidel pour la résolution du
probleme de contact tangentiel transitoire [68] et stationnaire [69].

Dans ce travail, trois méthodes de résolution numérique ont été testées avec la MIM; la
méthode de décomposition LU [70], la méthode du Gradient Conjugué (GC) [55] et la
méthode de Gauss-Seidel (GS) [56]. Les deux premicres méthodes ont été enticrement
utilisées pour résoudre la totalité du probleme de contact (probleme normal et tangent) tans
dis que la derniere a seulement été utilisée pour la résolution du probleéme normal et combinée
avec la méthode GS pour la résolution du probleme tangent. Le colit de calcul de ces
méthodes est évalué dans le Tableau 2. 1 pour I’étude du probleme de contact normal et
tangentiel en utilisant différentes tailles d’éléments entre 0.01 et 0.05 mm.

Tableau 2. 1 :Comparaison du temps de calcul entre la MIM et CONTACT

Taille du maillage | Nombre Temps de calcul (s)
d, xd,, d’élément | Factorisation GS GC+GS CONTACT

(mmXmm) KnXLn LU
0.05x%0.05 20%20 1 0.2 0.1 0.1
0.03x0.03 35%35 12 6 3 0.3
0.02x0.02 50%50 163 53 24 1.1

0.015x0.015 70X70 1018 264 142 1.1
0.01x0.01 100x100 12919 2380 1278 17

Le résultat montre que la méthode de factorisation LU est la plus coliteuse en temps de calcul
surtout pour les maillages les plus fins (environ 12919 s pour le maillage 0.1x0.01). La
résolution du probleme de contact avec la méthode GS permet une réduction importante de ce
temps qui reste néanmoins élevé pour le maillage le plus fin (2380). Enfin, en remplagant la
GS par la méthode GC lors de la résolution du probleme normal, le colt de calcul est divisé
environ par deux pour toutes les tailles utilisées. Malgré cette amélioration, la combinaison du
GC avec GS reste peu efficace en comparaison avec les algorithmes de résolution de
CONTACT qui permettent 1’obtention d’un cofit de calcul extrémement faible (17 s pour le
maillage le plus fin 0.01x0.01). Ceci est essentiellement di a 1’utilisation avec I’algorithme
BCCG de CONTACT d’un pré-conditionneur construit avec la transformation de Fourrier
rapide (FFT) qui s’est montré tres efficace et plus rapide que la méthode classique [67]
(environ 100 fois plus rapide). De plus, 1’adaptation faite sur I’algorithme de résolution du
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probléme tangentiel a permis d’améliorer les performances de cette méthode par un facteur
supérieur a 2.

Plusieurs autres techniques de résolution existent dans la littérature et peuvent aussi étre
utilisées telles que la stratégie « Multi-level Multi-Integration » [71] ou encore la méthode
basée sur la FFT présentée par Stanley et Kato [72]. Une synthese des différentes techniques
peut étre trouvée dans [73]. Il est clair qu’a ce stade du travail, le code CONTACT est plus
performant en termes de cofit de calcul que la MIM surtout quand le maillage devient tres fin.
Cependant, 1’objectif principal de ce chapitre n’est pas de rivaliser avec le logiciel
commercial CONTACT mais de développer un outil numérique robuste capable de résoudre
le probleme du contact normal et tangentiel (glissant et roulant dans le cas stationnaire) du
contact roue-rail en se basant sur la méthode des éléments de frontiere et I’approximation de
I’espace semi-infini.

Conclusion

Dans ce chapitre, une méthode numérique directe dite « Méthode d’Inversion de Matrice »
(MIM) basée sur I’approximation de 1’espace semi-infini et sur 1’approche de Boussinesq-
Cerruti a été développée pour la résolution du probleme de contact normal et glissant puis
étendue pour résoudre le probleme du contact roulant en régime stationnaire. Cette méthode a
été validée avec succes dans le cas du contact normal et glissant en comparant la solution
numérique avec les solutions analytiques pour des géométries de forme simple des corps en
contact. La validation dans le cas du contact roulant est réalisée en comparant la solution avec
le code CONTACT basé sur une formulation différente, la formulation variationnelle [13]. La
MIM est appliquée dans le cas du contact Hertzien lorsque les courbures des corps en contact
sont constantes et dans le cas du contact non-Hertzien ou les courbures peuvent varier. Une
application a une situation classique de contact non-Hertzien entre une roue S1002 et un rail
UIC60 incliné au 40eme a montré que la forme de la zone de contact n’est plus décrite par
Iellipse de Hertz mais plutét par deux formes elliptiques connectées entre eux. La
comparaison avec le logiciel CONTACT a montré que la MIM présente une bonne précision
mais avec un colt de calcul plus élevé. La réduction du cotit de calcul de la MIM nécessite
une optimisation des algorithmes de résolution numérique ou I’utilisation d’autres algorithmes
plus performants et plus rapides, ce qui n’a pas ét€ abordé dans ce chapitre car le travail vise
essentiellement a développer un outil de résolution numérique du probleme de contact roue-
rail roulant et stationnaire, capable de gérer les différentes situations de contact ferroviaire
telles que le contact non-Hertzien. La possession et la maitrise d’un tel outil nous permettra
d’explorer d’autres thématiques qui restent a ce jour inaccessibles avec la méthode des
éléments de frontiere comme par exemple la prise en compte de la plasticité des corps en
contact. Toutefois, il est important de mentionner qu’a ce jour ni la MIM ni CONTACT ne
sont utilisées dans les codes de dynamique ferroviaire car, malgré 1’avantage de CONTACT,
le temps de calcul de ce dernier reste tres €levé en comparaison avec les méthodes simplifiées
telles que FASTSIM [17] ou la théorie linéaire de Kalker [12].

Bien qu’en comparaison avec la méthode des éléments finis, la MIM est largement plus
rapide, cette derniere reste limitée au contact entre des corps €élastiques et homogenes. Or,
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I’élasticité linéaire ne permet pas une description fidele de la réalité du contact roue-rail car
ces deux corps subissent une plastification. Dans ce cas, la méthode des éléments finis
s’impose comme 1’approche la plus convenable a la résolution du probleme car il est
relativement simple de prendre en compte le comportement élasto-plastique des corps en
contact. Dans le chapitre suivant, I’étude du contact roue-rail roulant sera abordée avec la
méthode des éléments finis d’abord en élasticité linéaire puis en élasto-plasticité. L’ influence
de I’addition d’une couche mince et élastique a I’interface du rail sur les forces au contact sera
aussi étudiée.
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Modélisation par éléments finis du contact
roue-rail roulant
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Introduction

Ce chapitre est dédié a 1’étude du contact roue-rail roulant a I’aide de 1a méthode des éléments
finis. Les différents modeles présentés précédemment sont limités a la résolution du probleme
de contact entre deux corps lisses et élastiques. En effet, les théories de Kalker classiques sont
incapables de prendre en compte le comportement élasto-plastique du matériau ainsi que
I’existence naturelle ou artificielle d’une couche de troisieme corps et de contaminants a
I’interface séparant la roue et le rail [43]. Ce dernier parametre est souvent considéré comme
responsable de la dispersion constatée sur les mesures des coefficients de Kalker conduites
durant les années 80s [1]. Pour en tenir compte, Certains auteurs ont étendu les théories de
Kalker en considérant dans leurs modeles la présence d’une couche mince de troisieme corps.
Cependant, leurs modeles sont parfois limités a I’étude d’une couche élastique [44] ou encore

au contact linéique [41].

Par sa facilité a introduire le comportement plastique du matériau et sa capacité a gérer les
problemes non-linéaires, la méthode des €éléments finis s’impose comme une alternative aux
théories de Kalker qui permet de surmonter les restrictions des autres modeles de contact
roulant. Ainsi, I’étude du contact roue-rail roulant sera abordée dans ce chapitre avec la
méthode des éléments finis d’abord en élasticité linéaire afin de vérifier la cohérence des
résultats avec les autres méthodes puis en élasto-plasticité. L’influence sur les courbes de
saturation et les coefficients de Kalker de 1’élasto-plasticité ainsi que de 1’addition d’une
couche mince élasto-plastique a I’interface du rail sera également étudiée.

3.1. Schémas d’intégration temporelle

L’équation générale d’équilibre qui gouverne la réponse dynamique d’un systeme non linéaire
sous sa forme discrétisée pour un élément fini est donnée par :

MGni1 + Cdni1 + Kqni1 = Fexe(tne1) (127)

Avec M la matrice de masse, C la matrice d’amortissement, K la matrice de rigidité.
q le vecteur de déplacement, g le vecteur vitesse et ¢ le vecteur accélération.
F,.+ le vecteur des efforts extérieures a I’instant t,,, ;. Le temps est discrétisé en pas de temps
At et I’indice n correspond au temps t, = nAt.

La résolution numérique de cette équation différentielle se fait généralement en utilisant des
schémas d’intégration temporelle directe qui peuvent étre explicite ou implicite et qui sont
basés sur la méthode des différences finies.

La méthode de Newmark-f8 [74] est une célebre technique d’intégration temporelle utilisée
dans la plupart des codes de calcul par éléments finis pour la résolution numérique des
systemes différentiels du second ordre qui peuvent étre linéaires ou non linéaires comme le
systeme (127). Ces algorithmes appartiennent a la famille des schémas de différences finies.

Gn+1 = qn + dtq, + dtz(i Gn + B(Gn+1 — Gn)) (128)
C.In+1 = qn + dt((l - y)qn + an+1) (129)
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Avec [3 et y sont les parametres de controle.

Selon les valeurs de f et y, on peut savoir si le schéma est conditionnellement ou
inconditionnellement stable, et ainsi distinguer le type de schéma d’intégration qu’on veut
utiliser. Il existe plusieurs schémas qui dépendent du choix de ces deux valeurs. Dans certains
codes par élément finis comme Abaqus [75], le choix de ces parametres conditionne le
comportement dissipatif de I’analyse.

3.1.1. Schéma d’intégration explicite

Le schéma d’intégration explicite utilise fréquemment la méthode de différences finies
centrées ol la solution en déplacement a I’instant t,, 4 est calculée entierement en fonction de
la solution a I’instant t,,. Cette condition est satisfaite dans 1’équation (128) quand f=0. La
méthode de différences finies centrées est construite a partir du schéma de Newmark-f pour
B=0 et y=1/2, avec ces valeurs, les équations (128) et (129) deviennent :

1
On+1 = qn + dtg, + Edtzéin (130)
. R
n+1 = qn t Edt(Qn + Gn+1) (131)

En absence d’amortissement (C=0), la solution est trouvée comme suit: Le déplacement
(n+1 @ 'instant t,, ., est d’abord calculé a partir de 1’équation de (130), ensuite, I’accélération
4, est trouvée a partir de (127) apres inversion de la matrice de masse M. L’avantage de la
méthode explicite est que cette opération n’est pas colteuse en temps de calcul, en
comparaison avec la méthode implicite, car généralement la matrice de masse est diagonale
donc facile a inverser. Enfin, le calcul de la vitesse q,,4 a I’instant t, .4 devient possible en
utilisant 1’équation (131) puisque les vitesses et les accélérations a I’instant t,, sont maintenant
connues et qu'en plus I'accélération a I’instant t,,,; a été déterminée. Cette procédure de
résolution rend cette méthode facile a implémenter dans les codes par éléments finis.

L’inconvénient du schéma explicite est la nécessité d’avoir un pas de temps suffisamment
petit pour pouvoir assurer la stabilité du schéma d’intégration. Une approximation de la limite
de stabilité At., est donnée par la condition de stabilit¢ de Courant-Friedrichs-Lewy [76].
Cette condition définit cette limite comme étant le temps nécessaire pour qu'une onde
élastique traverse le plus petit élément dans le modele.

lmin

At ~ (132)

Ca

Avec L,in est la plus petite taille d’élément dans le maillage, c; est la vitesse de I’onde de
dilation déterminée dans Abaqus [75] en calculant le module effectif hypo-élastique du
matériau a partir de sa loi de comportement. Pour un matériau élastique et isotrope, c; est
donnée par :
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_ E(1-v)
€a = 1+v)(A-2v)p (133)

Si la condition At < At., est respectée, on peut admettre que le schéma d’intégration est
stable.

3.1.2. Schéma d’intégration implicite
3.1.2.1. Méthode de résolution

Le déplacement q,,, au temps actuel t,,; est calculé non seulement en fonction de la
solution a I’instant t,, mais aussi en fonction de quelques quantités au méme instant t, 4.
Plusieurs schémas de différences finies implicites existent dans la littérature [74, 77, 78, 79].
Ces schémas peuvent étre construits a partir du schéma de Newmark-£ en assignant a § et y
des valeurs particulieres.

Nous présentons dans ce qui suit le schéma de I’accélération moyenne qui est donné pour
B=1/4 et y=1/2, dans ces conditions les équations (128) et (129) deviennent :

.1 .
Gn+1 = qn + dtg, + Zdtz(Qn + Gn+1) (134)
. N
n+1 = qn + Edt(Qn + Gn+1) (135)

En remplacant (134) dans (127), et en considérant que le systeme comme non amorti (C=0),
on obtient :

1 1
[M + ZdtzK] Gn+1 = Foxt(tns1) — K (qn + dtq, + Zdtzqn) (136)

La résolution avec le schéma d’intégration implicite commence par la détermination
I’accélération ¢,,q a I'instantt,,,;. Le calcul de cette quantité nécessite I’'inversion de la

matrice M +Zdt2K qui, contrairement au schéma explicite, n’est pas diagonale. Son
inversion est donc plus coliteuse. Ensuite, le déplacement q,,,; a 'instant t,,, est calculé a
partir de 1I’équation (134) en fonction de valeurs connues a I'instant t, (déplacement et

vitesse) et aussi en fonction I’accélération ;.1 qu’on a calculé dans la premiere étape. Enfin,
la vitesse g, 412 'instant t,, ;est trouvée a partir de I’équation (135).

Le schéma implicite présente 1’avantage d’étre inconditionnellement stable pour des systemes
linéaires. Aucune restriction sur le pas de temps n’est requise contrairement au schéma
explicite ou la stabilité de la solution est conditionnée par le pas de temps critique qui peut
étre parfois tres petit et donc peut conduire a une solution tres coliteuse.

3.1.2.2. &atégies de calcul dans le code Abaqus

Le logiciel par éléments finis Abaqus propose plusieurs stratégies de résolution avec le
schéma d’intégration implicite. Le choix de la bonne stratégie dépend de I’application qu’on
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3.2. Contact roue-rail élastique

veut étudier et de la solution qu’on souhaite obtenir. Deux stratégies de calcul sont adaptées a
notre cas d’étude et permettent I’obtention d’une solution quasi-statique; La procédure
implicite dissipation modérée (DM) et la procédure implicite quasi-statique (QS).

Quand I’étude dynamique se limite aux modes de basse fréquence, il est intéressant d’utiliser
une certaine forme de dissipation numérique qui amortit les modes de vibration hautes
fréquences qui peuvent participer. Plusieurs méthodes numériques ont ces propriétés
d’amortissement comme la méthode Houbolt [78] ou encore la famille de méthode Newmark
[74]. La procédure de calcul implicite DM utilise I'intégration temporelle de Hilber-Hughes-
Taylor [79] qui est une extension de la méthode Newmark-f. Cette méthode permet un
meilleur contrdle de la quantité d’énergie dissipée en pilotant d’autres parametres que le pas
de temps.

Comme son nom I’indique, la procédure implicite DM permet la dissipation d’une quantité
modérée de 1’énergie avec un amortissement visqueux, par plasticité si le comportement
plastique est prise en compte dans le modele ou par d’autres effets numériques [75]. Cette
dissipation permet de réduire le bruit et d’améliorer la convergence sans trop dégrader la
précision de la solution.

La procédure implicite QS utilise dans sa résolution le schéma d’Euler implicite [80] pour
déterminer la réponse quasi-statique finale du systeme. Comme indiqué auparavant, la
quantité d’énergie dissipée associée a I’intégration temporelle dépend du schéma utilisé et des
parametres de controle choisis. Le schéma d’Euler implicite est connu comme étant plus
dissipatif que le schéma de Hilber-Hughes-Taylor [75]. Dans la procédure implicite QS, une
dissipation considérable d’énergie est assurée ce qui garantit la convergence et la réponse
quasi-statique finale. Le temps de calcul avec cette méthode n’est généralement pas élevé car
de grands incréments de temps sont pris quand c’est possible.

Il existe également une troisieme stratégie implicite dans le code Abaqus prédestinée a 1’étude
des phénomenes transitoires. Cette procédure utilise des incréments de temps petits pour
obtenir avec précision la réponse vibratoire de la structure. Le choix des opérateurs de
controle dans le schéma de Hilber-Hughes-Taylor garantit une dissipation minimale de
I’énergie. Cette procédure n’est pas adaptée a notre cas d’étude car les non-linéarités liées au
contact et au comportement du matériau en élasto-plasticité rendent la convergence tres
difficile.

L’étude du contact roue-rail roulant basée sur I’approche dynamique explicite est aussi
possible avec le code Abaqus. Une telle approche est intrinsequement adaptée a 1’étude
dynamique des phénomenes transitoires hauts fréquences. Plusieurs travaux sur la
modélisation du contact roue-rail roulant avec 1’approche dynamique explicite existent dans la
littérature dont une synthese est présentée dans la section 1.2.2.6 du premier chapitre.
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3.1.3 Choix de I'approche de résolution

Dans le choix de la bonne approche de résolution d’un probleme dynamique non-linéaire avec
la méthode des €léments finis, le colit de calcul et la précision de la solution sont deux criteres
trés importants.

La sélection de la valeur des opérateurs de controle des schémas d’intégration temporelle
implicites permettent de choisir selon le type d’application, la quantité de dissipation
numérique liée au pas de temps et ainsi la nature de la solution désirée. DG a la nature
implicite de résolution, la matrice de masse et la matrice de rigidité sont inversés et 1’équilibre
est vérifié a chaque pas de temps. En revanche, 1’analyse dynamique avec le schéma
d’intégration explicite utilise comme déja mentionné, la méthode des différences finies
centrées. Les déplacements et les vitesses sont calculés en fonction des quantités connues a
I’incrément de temps précédent, ainsi, les matrices de masse et de rigidité n’ont pas besoin
d’étre inversés et méme d’étre construites, ce qui implique un colit de calcul moins élevé
qu’avec le schéma implicite. Cependant, la nécessité d’avoir un pas de temps suffisamment
petit pour garantir la stabilité, rend le cofit global du calcul plus élevée comparée au schéma
implicite pour un probléme qui n’est pas fortement non linéaire.

Le choix entre le schéma implicite et explicite est parfois évident. Cependant, dans I’étude du
contact roue-rail roulant, le choix dépend des grandeurs physiques qu’on souhaite étudier.
L’expérience est dans ce cas le meilleur moyen pour trancher.

Dans ce travail, les deux schémas implicite et explicite seront utilisés avec le code Abaqus
puis comparés avec une solution de référence en élasticité donnée par le logiciel CONTACT.
Ce code est largement utilis€é dans le domaine du ferroviaire pour valider les différents
modeles de contact (analytiques, semi-analytiques ou méme par éléments finis).

A T’exception de la méthode implicite QS présentée dans la section précédente qui, par la
nature de son schéma dissipatif, donne une réponse quasi-statique, toutes les autres méthodes
et schémas sont adaptés pour résoudre un probleme dynamique transitoire. Pour assurer que
les résultats par éléments finis soient comparables avec les solutions statiques comme la
théorie de Hertz ou CONTACT, I’état quasi-statique doit €tre atteint durant le calcul. Il est
donc essentiel de minimiser les vibrations et les oscillations liées au pas d’intégration. Pour ce
faire, différents types d’amortissement peuvent étre appliqués au modele pour assurer la
réponse quasi-statique.

3.2. Contact rouerail élastique
3.2.1. Gestion du contact en éléments finis (Abaqus)

Lorsque deux solides se touchent, des efforts sont transmis de 1’un a I’autre par leurs surfaces
de contact. Dans certains cas, seule la contrainte normale est transmise. Le comportement
dans la direction normale est modélisé dans Abaqus a travers 1’option « Hard Contact> en
considérant le contact entre les deux corps comme étant parfait. Les surfaces ne transmettent
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3.2. Contact roue-rail élastique

aucune pression a moins que les noeuds esclaves entrent en contact avec la surface maitre.
Aucune pénétration n’est permise avec cette option.

S’il y a frottement, des contraintes de cisaillement peuvent aussi €tre transmise en appliquant
aux neceuds la loi de Coulomb. L’option « Penalty» permet de saisir la limite des contraintes
de cisaillement transmises en définissant directement un coefficient de frottement non nul.

Afin de pouvoir transférer une charge entre les éléments de deux corps différents, les noeuds
de ceux-ci doivent €tre connectés entre eux. Les interactions entre les particules maillées sont
définies par des conditions qui évitent la pénétration des surfaces. La procédure implicite dans
Abaqus/Standard propose plusieurs formulations de contact. Chaque formulation est basée sur
le choix d'une méthode de discrétisation du contact parmi les deux méthodes « nodeto-
surface» et « surfaceto-surface». L’approche « surfaceto-surface» est choisie au détriment
de « nodeto-surface» dans notre étude car, comme le montre I’exemple fourni dans [75],
celle-ci assure une meilleure précision des résultats liés aux contraintes et a la pression de
contact. Contrairement a « nodeto-surface», la méthode de discrétisation « surfaceto-
surface» considere la forme des deux surfaces maitre et esclave. Les conditions de contact
sont appliquées dans des régions a proximité des nceuds esclaves plutot qu’individuellement
au niveau de chaque nceud esclave. Ces régions sont approximativement centrées sur les
nceuds esclaves, de sorte que chaque effort est appliqué non seulement a un seul nceud esclave
mais aussi a tous les nceuds esclaves adjacents.

La procédure explicite dans Abaqus/Explicit fournit deux méthodes pour appliquer un effort
donné ; « Kinematic contact methodet « Penalty contact method La premiére méthode
évalue 1’état cinématique du modele a travers une prédiction de la configuration du contact
sans considérer les conditions de contact. L’algorithme détermine ensuite les nceuds esclaves
dans la configuration prédite qui pénetrent la surface maitre. La profondeur de pénétration de
chaque nceud esclave ainsi que plusieurs autres parametres sont utilisés pour calculer la force
de résistance requise pour opposer la pénétration. Si le comportement « Hard contact» est
défini, cette force est calculée de sorte que le noceud esclave contacte exactement la surface
maitre.

Enfin, de grands déplacements relatifs de translation et de rotation étant possible entre la
surface de la roue et celle du rail, la formulation de glissement entre les nceuds de la surface
esclave par rapport a la surface maitre est fixée a grand glissement a travers 1’option « Finite
sliding ». Cette option autorise les corps a se mouvoir selon une grande amplitude.

3.2.2. Présentation du modele numégue

Le logiciel commercial Abaqus est utilis€ dans ce chapitre pour modéliser le contact roulant
entre la roue et le rail en élasticité et en élasto-plasticité. La méthode Newmark-f est utilisée
dans ce code pour résoudre les équations différentielles générales et trouver la réponse
dynamique du systeéme. Dans ce travail, les deux schémas d’intégration explicites et implicites
sont utilisés et le résultat en élasticité est comparé a une méme solution de référence donnée
par le logiciel CONTACT. Cette comparaison a permis 1’évaluation de la précision de
chacune de ces méthodes ainsi que leur cofit de calcul. La méthode la moins cofiteuse et qui
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donne une meilleure précision est ensuite favorisée pour 1’étude des courbes de saturations
qui, en raison des simulations répétées nécessaires, est énormément cofiteuse.

Le calcul de la réponse dynamique avec le schéma d’intégration implicite est effectué pour les
deux applications décrites dans les sections précédentes, la procédure implicite DM et la
procédure implicite QS.

Figure 3. 1 : Maillage du modele EF et raffinement sur la bande de roulement

Lors de cette étude, on ne s’intéresse qu’aux phénomenes qui se déroulent a proximité de la
zone de contact. Les traverses, attaches et semelles élastomere ne sont pas ici modélisées. De
plus, La partie supérieure de la roue ainsi que la partie inférieure du rail ont été enlevées du
modele 3D afin de I’alléger et de réduire le nombre d’éléments et par conséquent de réduire le
temps de calcul. La roue et le rail ont été maillés avec des éléments hexagonaux a 8 nceuds.
Le maillage est raffiné sur toute la bande de roulement (Figure 3. 1) délimitée par les deux
plans autour du point de contact qui a été€ déterminé par une procédure analytique élaborée sur
Matlab et qui sera expliquée dans le paragraphe suivant. Zhao [27] a montré qu’un maillage
1.3X1.3 mm peut assurer une précision satisfaisante pour la plupart des applications en
ingénierie. L’étude de la sensibilité du maillage réalisée dans la section 3.2.4.1 nous a permis
de choisir une taille de maillage 0.5 mm pour 1’étude du probleme normal et tangentiel avec
un nombre total d’éléments de 382420, et une taille de maillage de 1 mm pour I’étude des
courbes de saturation avec un nombre total d’éléments de 91000.

Tous les profils de roue et de rail ont été préparés avec une routine Matlab sur la plateforme
Expro [81] (inclinaison du rail, point de contact, rayon de roulement, lissage des profils...)
avant de les importer dans le modele élément finis. Le profil de la roue sur le schéma de la
Figure 3. 1 représente un S1002 modifié avec une table conique (la bande de roulement a été
remplacé par un cone) avec une conicité au 1/10eme afin de pouvoir augmenter 1'effet de spin
tout en s’éloignant d’une zone de transition de courbure du rail, et le rail est un UIC60 incliné
au 1/10eme et dont la longueur est de 250 mm. Les deux surfaces en contact sont considérées
comme lisses. L’algorithme « surface-to-surface » est utilisé pour définir I’interaction entre la
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3.2. Contact roue-rail élastique

roue et le rail en présence d’un coefficient de frottement p=0.2. La formulation de contact
frottant par pénalisation décrite dans la section précédente, a ét€ employée dans cette étude.

La roue et le rail sont tous les deux en acier RO00A couramment utilisés pour la fabrication
des rails avec un module d’Young E=210 GPa et un coefficient de poisson v=0.28, la densité
de cet acier est p=7800 kg/m3. Tous les parametres du modele sont présentés dans le Tableau
3. 1.

Tableau 3. 1: Parametres du modele

Parametre Valeur
Charge par roue Cy 7.5 kN
Vitesse de roulement V,, 50 km/h
Module d’Young E 210 GPa
Coefficient de poisson v 0.28
Densité p 7800 kg/m’
Limité d’élasticité o, 489 MPa
Coefficient de frottement pu 0.2
Diametre de la roue d, 920 mm
Conicité de la roue 1/10
Inclinaison du rail 1/10
Longueur du rail 250 mm

Certaines valeurs des parametres utilisés dans ce travail ne sont pas celles utilisées dans les
situations réelles de contact roue-rail dans le domaine du ferroviaire, comme l'inclinaison du
rail et la conicité de la roue. Ces valeurs ont été sélectionnées uniquement pour assurer une
zone de contact elliptique centrée (selon les conditions de Hertz) de facon a ce que les
résultats puissent €tre facilement comparés avec les différentes méthodes.

T T T T

1] S USSRPNPPRNS SSPMPSIN| N SNPNRENIS FNIE SN A

20 Ry =460 Mmoo

L Yoz

D, = 1360 mm ©

-10
20Nk

1435 mm [

A0 F it 2L .

B0 70 - théorique 1
i i 1 1 i i |

-40 -20 0 20 40 60 80

Figure 3. 2: Positionnement de la roue par rapport au rail

La position transversale de la roue par rapport au rail est fixée en fonction de la valeur de t,,

qui représente le déplacement de la roue par rapport au rail (Figure 3. 2). Ainsi, pour une
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position t,,, donnée (par exemple la position pour laquelle 1’essieu est centré sur la voie), le

profil lissé (y,,,z,,) de la roue se déplace en latéral dans le repere ou le profil du rail (y,., z,)
est défini.

La nouvelle position du profil de la roue est donnée par :

Dr — Dw
Yw=yw————+t (137)

ZW S ZW + tZO + tzo (138)

Avec Dw écartement entre les roues, Dr écartement entre les rails et ¢,y décalage du profil de
la roue dans la direction normale z.

Un repere cartésien (Oxyz) est défini comme le montre la Figure 3. 1, le centre O est connecté
au centre de l'essieu, la roue est liée a 1'essieu rigide (non représenté sur la Figure 3. 1) ol une
charge normale Cy;, correspondant a la masse du train et des voyageurs par roue, est appliquée
en son centre.

3.2.3. Protocole de simulation

La résolution générale est faite en deux étapes : la premiere étape consiste a établir un contact
normal et a appliquer la charge normale Cy. Le rail repose sur une fondation rigide et la roue,
en adhésion avec I’essieu, suit le mouvement de ce dernier et se déplace dans la direction ou
la charge Cy est appliquée comme indiqué dans la Figure 3. 1. La deuxieme étape est 1'étape
de roulement : une vitesse d'avance V, est appliquée au rail dans le sens opposé au sens du
roulement. La vitesse du roulement w, est appliquée autour de I'axe de rotation de I’essieu
dans le sens indiqué sur la Figure 3. 1. Cet axe coincide avec I'axe y pour un angle de dérive a
égal a z€éro. Durant cette étape, la charge Cy est maintenue jusqu’a la fin du calcul.

L’application des vitesses V, et w, d’une facon instantanée peut perturber le calcul et la
convergence au début de la phase de roulement. Pour éviter cette perturbation, ces vitesses
sont appliquées progressivement en utilisant la procédure « Smooth step. Les vitesses V, et
w, atteignent leurs valeurs maximales apres 21 % de la distance parcourue. Leurs valeurs sont
toutes les deux définies afin de pouvoir contrdler la valeur du pseudoglissement &, donnée
pour des corps rigides par :

Vi —rw,
=" — (139)

Vi
Lors de cette méme étape, la rotation de la roue autour de y est libérée, I’avance du rail dans la
direction x commence. Ainsi, la roue et le rail peuvent successivement rouler et avancer. La
charge normale Cy est maintenue jusqu’a la fin du calcul.

Le pseudoglissement transversal &, est défini en imposant un angle de dérive a autour de I'axe

z c’est-a-dire entre la roue et le rail (Figure 3. 1). D a cet angle, la vitesse de roulement de la
roue w, aura deux composantes wry €t Wy, respectivement le long des axes x et y, qui sont

donnés par :
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3.2. Contact roue-rail élastique

Wy = —Wy SiN QA (140)
Wry = Wy COSA (141)

Le spin est pris en compte automatiquement par la procédure de calcul. Il est dii aux
géométries des corps en contact c’est-a-dire la conicité de la roue et la courbure du rail et a
I’inclinaison du rail.

3.2.4. Validation du modele élastique

Avant de présenter la solution, le modele par éléments finis du contact roue-rail décrit dans
section précédente nécessite d’étre validé. En particulier, la sensibilité du maillage sur les
grandeurs physiques étudiées, la validité du schéma d’intégration implicite ainsi que le temps
nécessaire pour atteindre la stabilité seront évalués.

3.2.4.1. Validation du maillage

Afin de trouver le meilleur compromis entre la précision de la solution et le temps de calcul,
I'influence de la taille du maillage sur les grandeurs caractéristiques a été évaluée. Cette
évaluation est importante pour un modele basé sur une discrétisation du domaine. Etant
intéressé principalement par les grandeurs physiques liées au contact roue-rail roulant, la taille
de maillage ne sera modifiée que sur la bande de roulement (Figure 3. 1). Ainsi, 5 tailles
d’éléments différents dont la valeur sur la bande de roulement est comprise entre dl=
1.3x1.3 mm et d5=0.35x0.35 mm ont été testées. Le temps de calcul avec le schéma implicite
dépend du nombre total d’éléments dans le modele tandis qu’avec le schéma explicite, il
dépend aussi du pas de temps qui est proportionnel a la plus petite taille de maillage dans le
modele. Dans ce qui suit, I'influence de la taille du maillage est abordée seulement avec la
méthode implicite DM dans le cas élastique. Une étude similaire utilisant la méthode explicite
peut étre trouvée dans [27]. L’étude est portée sur la solution du probleme normal et tangent,
c’est-a-dire la pression maximale Pmax, les dimensions de la zone de contact elliptique de
demi-axes théoriques a et b et la contrainte de cisaillement en surface longitudinale t,,.

Le nombre total d’éléments dans le modele ainsi que le temps de calcul correspondant a
chacune des tailles de maillage utilisées sont reportés dans le Tableau 3. 2. Pour cette série de
simulations, le pas de temps At est égal a 3.7e-04 s. Il est évident que si ce pas est réduit, le
temps de calcul sera plus long.

Tableau 3. 2: Temps de calcul pour différentes tailles de maillage

Maillage | Taille du maillage (mm) | Nombre total d’éléments | Temps de calcul (min)
dl 1.3x1.3 71247 52

d2 Ix1 125876 60

d3 0.7x0.7 187293 200

d4 0.5%0.5 382420 455

ds 0.35%0.35 530722 940

L’obtention de ces grandeurs par la méthode des éléments finis ne nécessite qu’une seule
simulation pour chacune des tailles de maillage avec un temps de calcul raisonnable méme
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pour le maillage le plus fin. En revanche, 1’étude des courbes de saturation multiplie le
nombre des calculs par le nombre de points souhaités, soit environ 20 fois, ce qui multiplie
aussi le temps de calcul par 20. Ceci rend 1’étude de sensibilité tres coliteuse surtout pour le
maillage le plus fin dS5. Pour cette raison, nous nous sommes limités dans 1’étude de ces
courbes au maillage d4. Le Tableau 3. 3 présente I'erreur relative entre les différents
maillages et le maillage le plus fin d5 pour les grandeurs physiques liées au contact.

Tableau 3. 3: Erreur relative entre les différents maillages et le maillage le plus fin d5

d1-d5 d2-d5 | d3-d5 d4-d5
Semi-axe, a 122 % | 6.3 % 23 % -0.3 %
Semi-axe, b 114% | 95% |6.6% 4.7 %
Pression de contact maximale, Pmax 3.1 % 28% | -44 % -0.7 %
Contrainte de Von Mises maximale, 0yy,qx -183% | -154 % | -102 % | -3.2 %
Contrainte de cisaillement maximale en surface, | 21 % 15.3% | 13.8 % 33%
Ttmax

L’influence de la taille du maillage est mise en évidence dans le Tableau 3. 3 par la contrainte
de cisaillement maximale en surface dans la direction longitudinale. L’erreur relative par
rapport a d5 est comprise entre 3.3 % et 21 % respectivement avec les maillages d4 et dl.
Etant donné que le temps de calcul est relativement faible, le maillage d4 induisant une erreur
relative inférieure a 4.7 % est le meilleur compromis entre la précision de la solution et le
temps de calcul pour I’étude des grandeurs liées aux problemes de contact normal et tangent.

Tableau 3.4 : Erreur relative entre les différents maillages et le maillage d4 pour 1I’étude des
courbes de saturation

dl-d4 | d2-d4 |d3-d4
Force résultante en longitudinale F, 3 % 0.5 % 0 %
Pente initiale de la courbe de saturation en longitudinal | 2 % 0 % 0 %
Limite de saturation supérieure en longitudinale 5 % 0 % 0 %
Limite de saturation inférieure en longitudinale 3% 0% 0 %

A cause du colt de calcul élevé que nécessitent les simulations avec d5, 1’étude des courbes
de saturation avec cette taille de maillage est inabordable. L’erreur relative est donc calculée
entre d1, d2, d3 et le maillage d4. Le Tableau 3. 4 montre le résultat pour les grandeurs liées
aux courbes de saturation dans la direction longitudinale. L’erreur relative est faible pour
toutes les grandeurs (inférieure a 5 %). Cependant, les maillages inférieurs a d2 présentent
une meilleure précision car I’erreur relative induite est pratiquement nulle. d2 est le maillage
le plus avantageux en temps de calcul (voir le Tableau 3. 2), il est donc le meilleur compromis
entre la précision et le temps de calcul pour I’étude des courbes de saturation.

3.2.4.2. Validation du schéma d’intégration implicite

L’étude dynamique des problémes non-linéaires avec les schémas d’intégration temporelle
implicites du logiciel Abaqus utilise différentes stratégies numériques pour calculer la réponse
transitoire ou quasi-statique d’un systeme donné. En fonction de 1’application qu’on veut
étudier, la quantité d’amortissement numérique liée au pas de temps dépend du choix de la
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3.2. Contact roue-rail élastique

stratégie de calcul utilisée. Certains schémas sont plus dissipatifs que d’autres et ceci peut
avoir une influence considérable sur les grandeurs physiques étudiées. Dans ce qui suit, la
différence entre les différentes stratégies de calcul implicite due a la nature dissipative du
schéma d’intégration et au pas de temps sera étudiée.

Une incrémentation automatique du pas de temps est utilisée par défaut dans le logiciel
Abaqus avec les procédures implicites de calcul dynamique des problemes non-linéaires. Les
principaux facteurs qui contrdlent 1’ajustement de la taille du pas de temps dans un calcul
implicite dynamique sont la convergence des itérations de 1’algorithme de Newton-Raphson et
la précision de I’intégration temporelle. La taille du pas de temps peut considérablement
varier durant un calcul en fonction du comportement de la convergence [75]. Avec les deux
procédures implicites choisies dans notre étude et qui sont les plus adaptées pour I’étude de
notre probleme du contact roue-rail roulant, c’est-a-dire la procédure implicite QS et la
procédure implicite DM, le pas de temps est réduit si la solution a tendance a diverger et il est
agrandit si une convergence rapide se produit durant I’incrément précédent. Cette stratégie est
considérée comme la plus optimale et la plus fiable pour résoudre un calcul dynamique
implicite [75]. Il est généralement recommandé d’employer une telle stratégie automatisée
dans le calcul du pas de temps en implicite, c’est-a-dire une stratégie flexible qui permet
I’augmentation et la réduction du pas de temps durant le calcul car, n’ayant aucun critere qui
permet de la choisir, une taille de pas de temps élevée peut conduire a la divergence de
I’algorithme de Newton-Raphson. De méme, une taille tres petite peut conduire a un temps de
calcul tres élevé qui est peu commode pour notre étude, en particulier, pour I’étude des
courbes de saturation.

a. Instabilités liées a la procédure de calcul implicite

Pour un calcul élastique ol les non-linéarités sont principalement dues au contact entre la roue
et le rail, la convergence pour chaque itération est immédiatement obtenue et le pas de temps
est maximisé a At,=3.7e-04 s. La Figure 3. 3 montre le champ de pression avec les deux
schémas implicites Euler et Hilber-Hughes-Taylor qui sont utilisés respectivement dans les
procédures QS et DM du logiciel Abaqus. Le pas de temps utilisé ici (probleme élastique) est
égal a At,.
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Figure 3. 3 : Pression de contact avec la procédure implicite (a) QS (b) DM avec At, par
défaut
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La solution implicite QS est en accord avec celle prévue par la théorie, le champ de pression
est symétrique et la pression est maximale au centre de I’ellipse de contact. Cependant,
lorsque la méthode implicite DM est employée, le champ de pression est dissymétrique par
rapport a y=0 (Figure 3. 3(b)) et I’ellipse de contact devient plus allongée dans la direction x.
Par conséquent, la longueur du semi-axe a est plus large dans ce cas avec a=16 mm comparée
a a=14 mm avec la procédure QS. Malgré cette différence, la valeur de la pression maximale
n’est pas beaucoup affectée par la procédure de calcul utilisée. Les deux procédures QS et
DM donnent respectivement Pmax=1163 Mpa et Pmax=1128 Mpa.

La Figure 3. 4 présente les contraintes de Von Mises avec différentes procédures implicites.
La dissymétrie du champ de pression avec la procédure implicite DM est aussi accompagnée
d’une dissymétrie du champ de contraintes de Von Mises comme le montre la Figure 3. 4 (e).
Afin de mieux comprendre 1’origine de cette dissymétrie, une coupe a été réalisée suivant le
plan C-C. En amplifiant les déformations par un facteur de 100, on peut clairement observer
sur la Figure 3. 4 (f) des ondulations a I’arriere de la surface de contact d’une longueur d’onde
égale a 10 mm et d’une amplitude maximale égale approximativement a 2 mm.

(a)
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[ +6.2

(c) (e)

s, Mises

(Avg: 75%)
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. +8.910e+02
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S, Mises
(Avg: 75%)

+1.772e+
+8.859
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+1.214e-03
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Figure 3. 4 : Contraintes de Von Mises en surface (en haut) et en coupe suivant A-A, B-B et
C-C (en bas) avec différents schémas implicites, (a)-(b) implicite QS (c)-(d) implicite DM
avec amortissement de Rayleigh (e)-(f) implicite DM sans amortissement de Rayleigh,
déformation amplifiée par un facteur 100 sur (f).

Cette dissymétrie est aussi accompagnée par une valeur plus élevée de la contrainte de Von

Mises maximale égale a 0,;,4,=1002 Mpa comparée a Gp;q,=797.3 Mpa avec le calcul
implicite QS et 0,yq,=791.6 Mpa quand I’amortissement de Rayleigh est appliqué.

La Figure 3. 4 montre clairement que les ondulations, et par conséquent la dissymétrie, sont
liées a la nature dissipative du schéma de Hilber-Hughes-Taylor utilisé dans la procédure
implicite DM. En effet, lorsque cette méthode est employée, seulement une partie de 1’énergie
totale du systeme est dissipée artificiellement par artéfact numérique. La dissipation liée aux
parametres de contrdle choisis pour ce schéma ne suffit pas pour amortir certains modes de
vibrations hautes fréquences qui semblent étre a 1’origine de ces oscillations. Nous avons
ajouté un amortissement visqueux comme facteur dissipatif supplémentaire afin de voir son
influence sur ces ondulations et sur la dissymétrie des champs de pression et des contraintes
de Von Mises. Il s’agit de I’amortissement de Rayleigh qui est proportionnel a une
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3.2. Contact roue-rail élastique

combinaison linéaire de masse et de rigidité. La matrice d'amortissement C est dans ce cas
donnée par :

Les coefficients de Rayleigh ay et Br ont été choisis apres plusieurs essais o on a appliqué
différentes valeurs pour trouver ceux qui permettent un meilleur amortissement. Les
coefficients retenus et qui sont utilisés sur la Figure 3. 4(c)-(d) sont az=0.01 et Sz=1e-06.

La Figure 3. 5 montre également I’influence de 1’amortissement de Rayleigh sur la pression
de contact quand le schéma implicite DM est employé. Sous I’effet des coefficients ay et S,
les oscillations observées sur la Figure 3. 4(f) disparaissent et le champ de pression devient
symétrique (Figure 3. 5). L’enveloppe de la pression dans ces conditions devient alors tres
proche de la solution implicite QS.

1500 T ;
—©— Implicite QS
Sens du roulement —<— Implicite DM
< +aR=0.01, BR=1e-06

1000+~

Pression (MPa)

500~

0 ’f ¥ @ !
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Figure 3. 5 : Influence de I’amortissement de Rayleigh sur la pression de contact suivant y=0

La procédure implicite QS ne nécessite aucun amortissement additionnel pour amortir de
telles oscillations car le schéma d’Euler implicite permet naturellement plus de dissipation
que le schéma de Hilber-Hughes-Taylor [75].

La solution du probleme normal montre que la solution implicite DM ne permet pas une
obtention directe d’un résultat cohérent au niveau de la distribution de la pression de contact,
les dimensions de la zone de contact et le champ de contraintes de Von Mises. Un facteur
dissipatif supplémentaire doit €tre appliqué pour éviter le bruit numérique dii aux modes de
vibrations hautes fréquences qui n’ont pas pu étre amortis avec seulement la dissipation
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numérique liée au schéma de Hilber-Hughes-Taylor. L’utilisation de la procédure QS semble
mieux convenir a nos besoins et a I’étude du probleme normal de contact roue-rail car le
schéma d’intégration temporelle implicite d’Euler fournit directement le résultat souhaité.

Ainsi, I’influence du schéma implicite utilisé est mise en évidence par des ondulations en
surface de contact quand le schéma implicite DM est employé. Ces oscillations engendrent
une dissymétrie du champ de pression et des contraintes de Von Mises. Par la suite, nous
verrons que 1’origine de ces instabilités est en réalité liée au pas d’intégration implicite choisi.

b. Instabilités liées au pas d’intégration temporelle

La Figure 3. 6(a) et (b) représente une visualisation 3D de la contrainte de cisaillement au
contact donnée par les deux procédures implicites QS et DM avec I’amortissement de
Rayleigh de coefficient ay et f. La distribution de cette contrainte est presque la méme avec
les deux méthodes. La contrainte de cisaillement prend la forme d’une onde oscillante sur la
zone de contact d’une fréquence importante donnant ainsi une distribution tres différente par
rapport a nos prédictions et par rapport a CONTACT.

(a) (b)
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Figure 3. 6 : Représentation 3D de la contrainte de cisaillement 7, nodale (a) implicite QS (b)
implicite DM avec un amortissement de Rayleigh (c) vue de coupe de la force suivant y=0.

La présence de ces instabilités a une influence directe sur les grandeurs physiques locales
qu’on veut étudier, notamment sur la zone d’adhérence-glissement qui est fortement altérée
par rapport a CONTACT comme on peut le voir sur la Figure 3. 6(c) qui représente une vue
en coupe suivant y=0 de la contrainte de cisaillement 7,. Cependant, elles n’influent pas
beaucoup sur la valeur maximale de la contrainte de cisaillement qui est a peu pres égale a
Trmax=226 MPa avec les différentes méthodes.
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3.2. Contact roue-rail élastique

Bien qu’a ce stade de 1’étude, nous ne connaissions pas encore 1’origine de ces instabilités,
elles peuvent étre attribuées encore une fois a 1’existence naturelle des modes de vibration
hautes fréquences que méme la procédure fortement dissipative QS (qui utilise le schéma
d’Euler (Figure 3. 6 (a))) n’a pas réussi a les amortir. Ce qui montre que la nature du schéma
implicite employé n’est pas la cause de leur existence. Afin de comprendre I’origine de ces
instabilités, une étude de sensibilité du pas de temps sera menée dans le paragraphe suivant.

Influence du pas de temps

Comme tous les schémas d’intégration implicites, les schémas de Hilber-Hughes-Taylor et
d’Euler sont inconditionnellement stables pour un systeme linéaire, c’est-a-dire que la
stabilité de la solution est assurée indépendamment de la taille du pas de temps choisi.
Cependant, le probleme du contact roue-rail roulant comprend plusieurs sources de non-
linéarités liées principalement au contact ou au comportement des matériaux si la plasticité est
prise en compte. Dans ces conditions, la taille du pas de temps peut avoir une influence sur la
cohérence de la solution recherchée.
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Figure 3. 7 : Influence de la taille du pas de temps At sur la contrainte de cisaillement (a
droite) et sur la contrainte de cisaillement normalisée (a gauche) (a)-(d) At;=3.7e-04 s, (b)-(e)
Atz=1e-04 s, (c)-(f) At,=2e-05 s.
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Afin de voir I’effet du pas de temps sur la stabilité locale de la solution, quatre pas de temps
différents At;=3.7e-04 s, At,=2e-04 s, At;=1e-04 s et At,=2e-05 s ont été testés. Le pas de
temps At; est celui utilis€é par défaut dans tous les calculs précédents. Il est calculé
automatiquement par le logiciel Abaqus suivant la procédure expliquée auparavant. Il est
évident que la solution devient plus coliteuse quand le pas de temps est réduit, en particulier
avec At,. La Figure 3. 7 représente la contrainte de cisaillement normalisée et en 3D avec ces
trois pas de temps. Il est clair que la distribution de cette contrainte varie beaucoup en
fonction du pas choisi. Les oscillations semblent s’amortir en fonction du raffinement du pas
de temps jusqu’a disparaitre completement avec le pas de temps le plus petit At,.

Une étude similaire a été réalisée avec le modele cylindre-UIC60 plat. La géométrie simple et
I’absence de la conicité de la roue dans ce modele rend négligeable I’effet de spin. Ceci
permet d’une part, de comparer plus facilement la solution implicite avec les autres méthodes
et d’autre part, de mettre en évidence I’influence du pas de temps sur 1’oscillation de la force
de cisaillement. La Figure 3. 8 représente une coupe de la contrainte de cisaillement donnée
par ce modele suivant y=0. Trois pas de temps différents ont aussi été utilisés. On remarque
que la fréquence des oscillations est linéairement proportionnelle a la taille du pas de temps.
L’amplitude et la longueur d’onde de ces oscillations diminuent quand le pas de temps est
réduit jusqu’a disparaitre completement avec At=5e-05 s.

250 —&—At=2e-04 s
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Figure 3. 8 : Influence de la taille du pas de temps At sur la contrainte de cisaillement 7, en
vue de coupe suivant y=0

En conclusion, les oscillations observées sur la Figure 3. 7 et la Figure 3. 8 sont en réalité des
instabilités numériques li€es au pas d’intégration implicite. Le schéma implicite présente
I’avantage d’étre inconditionnellement stable pour un systeme linéaire. Aucune restriction
n’est appliquée sur la taille du pas de temps At. En revanche, pour un systeme non-linéaire,
nous avons Vvérifié dans I’étude précédente que la précision de la solution nécessite un pas de
temps assez petit pour éviter le bruit numérique qui affecte a la fois la solution du probleme
normal et tangent. Un pas de temps petit peut rendre le calcul tres coliteux surtout pour I’étude
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3.2. Contact roue-rail élastique

des courbes de saturation ou des simulations répétées avec différentes valeurs de
pseudoglissement doivent étre effectuées.

Afin de trouver le meilleur compromis entre la précision de la solution et le temps de calcul,
I’effet de la taille du pas de temps sur les grandeurs physiques du probléeme normal et
tangentiel a été évalué. Le Tableau 3. 5 montre le temps de calcul pour les différents pas de
temps fixés pendant 1’étape du roulement de la roue sur le rail. La taille de maillage pour cette
série de simulations est d4=0.5 mm. Le Tableau 3. 6 montre I’erreur relative sur les grandeurs
physiques étudiées entre différents pas de temps (Aty, At, et At3) et le pas le plus petit At,.

Tableau 3. 5: Temps de calcul pour différents pas de temps implicites

Pas de temps Taille du pas de temps (s) Nombre d’incréments | Temps de calcul (min)
Aty 3.7e-04 70 455
At, 2e-04 87 560
Ats le-04 128 630
At, 2e-05 453 1770

Tableau 3.6 : Erreur relative entre différents pas de temps (At;, At,, At3) et le pas le plus
petit At,

Aty- At, At,- At, At;- Aty
Pression de contact maximale, Pmax -2.5% -0.6% 0.3%
Semi-axe, a 10.3% 0% 0%
Semi-axe, b 0% 0% 0%
Contrainte de Von Mises maximale, | 31.5% 10.6% 0.7%
vaax
Contrainte de cisaillement maximale en | 8% 8% 6%
surface, T,;max
Force résultante en longitudinale, E, 27.2% 17.3% 7%

L’influence de la taille du pas de temps est mise en évidence par la contrainte maximale de
Von Mises et par le semi-axe a qui donnent respectivement une erreur relative de 31.5 % et
10.3 % avec At,. Bien que At; donne des erreurs relatives faibles pour toutes les grandeurs
physiques étudiées (entre 0% et 6%) avec un temps de calcul relativement faible, 1’oscillation
de la force tangentielle est toujours présente avec ce pas de temps comme on peut le voir sur
la Figure 3. 7(b)-(e). Ces oscillations n’influent pas beaucoup sur les grandeurs physiques
étudiées, notamment sur les contraintes de cisaillement en surface et les forces résultantes,
mais rendent le résultat moins attirant et moins facile a comparer avec les autres méthodes
numériques. Afin d’éviter au maximum ce bruit numérique, le pas At, est choisi pour 1’étude
du probleme normal et tangent. En revanche, pour 1’étude des courbes de saturation,
I’influence du pas de temps est mise en évidence par la force résultante en longitudinale F,
qui donne une erreur relative égale a 27.2 %, 17.3% et 7% respectivement avec At;, At, et
At;. Cet écart se traduit sur la courbe de saturation en longitudinale par une différence
relativement élevée des pentes initiales données par ces différents pas comme on peut
observer sur la Figure 3. 9. Ainsi, présentant I’erreur relative la plus faible, le pas de temps

83



At est le meilleur compromis entre la précision et le temps de calcul pour I’étude des courbes
de saturation.

On remarque également que les oscillations a I’arriere de la zone de contact, observées sur la
Figure 3. 4(f), disparaissent completement avec les pas de temps inférieurs ou égaux a At,,
sans méme faire appel a ’amortissement de Rayleigh, ce qui conduit a la disparition de la
dissymétrie du champ de pression (voir Figure 3. 11 (d)) et du champ de contrainte (voir
Figure 3. 14(b)). Ceci est di a I’amortissement i€ au pas de temps. En effet, le schéma
implicite de Hilber-Hughes-Taylor [79] dissipe a travers son pas d’intégration temporelle une
quantité d’énergie qui est d’autant plus grande que la taille du pas de temps est réduite et
permet ainsi I’amortissement de toute vibration et fluctuation dans le systeme.
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Figure 3. 9: Influence du pas de temps sur la courbe de saturation dans la direction
longitudinale

On peut prévoir qu’avec la solution élasto-plastique, les fluctuations sont encore plus réduites
sous I’effet de la déformation plastique, car une quantité de 1’énergie cinétique est dissipée par
plasticité. Cette partie fera 1’objet de la section 3.3.

Cette étude concerne principalement la vérification de la validité du schéma implicite ainsi
que la sensibilité du pas de temps. La comparaison avec les différentes méthodes numériques
sera menée dans la section 3.2.5

3.2.4.3. Validation du temps de calcul

Afin de vérifier la stabilité des schémas numériques utilisés avec la méthode des éléments
finis, 1’évolution temporelle de la force tangentielle globale F,; dans la direction
longitudinale et la force tangentielle globale F,; dans la direction transversale est considérée
dans cette partie. Ces grandeurs sont déterminées a partir des forces nodales en sommant sur
toute la zone de contact la force tangentielle longitudinale F, (i) et la force tangentielle
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transversale F, (i) de chaque nceud i inclus dans cette zone, ou encore a partir des contraintes
de cisaillement nodales au contact 7, (i) et 7,, (i) telle que :

FxG:ZIiVFx(i) = Z{VTx(l)dz (143)
FyG=Z§V Fy(i) = Z{V Ty(i)- d?

Avec d la taille du maillage dans le modele éléments finis. Un nceud du maillage est considéré
dans la zone de contact si P, (i)>0.

La Figure 3. 10 montre I’évolution temporelle par la méthode des €léments finis des forces
tangentielles globales Fy; et F,; respectivement dans la direction longitudinale et
transversale. Ce résultat est obtenu pour &,,=-0.7 %o et a=0 mrad. Les deux schémas explicite
et implicite sont testés. A t=tl, le roulement n’a pas encore commencé, les forces tangentielles
dans les deux directions sont égales a zéro. Leurs valeurs augmentent ensuite avec
I’augmentation progressive des vitesses V, et w, jusqu’a ce qu’elles atteignent leurs valeurs
maximales a I’instant t=t2 apres avoir parcouru une distance d2=41 mm.
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Figure 3. 10 : Evolution temporelle de la force longitudinale F,; et de la force transversale
F,; en situation de freinage avec la méthode des €léments finis

A partir de I’instant t=t2, la solution devient stable et I’état quasi-statique est établi jusqu’a la
fin du calcul a t=t4. Malgré le respect de la condition de Courant, des oscillations de la force
tangentielle dans les deux directions sont toujours présentes avec le schéma explicite.
L’existence de telles fluctuations est liée aux vibrations hautes fréquences du systeme. Ainsi,
la solution donnée par cette méthode pourrait décrire plus fidelement la réalité pour certains
phénomenes de courte longueur d’onde comme 1’étude du roulement transitoire [42].
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3.2.5. Solution en élasticité

Un modele EF 3D de contact roulant entre une roue S1002 élastique conique et un rail UIC60
élastique a été développé en utilisant la technique décrite dans la section 3.2.3 Afin de vérifier
certains phénomenes difficiles a observer avec ce modele a cause de la dissymétrie des efforts
tangentiels due au spin, un deuxieme couple avec une géométrie plus simple composé d’un
cylindre roulant sur un rail UIC60 non-incliné est aussi testé. Ce dernier ne présente aucun
effet de spin ce qui rend également la comparaison entre les différentes méthodes numériques
plus directe. Dans ce qui suit, les résultats de calcul liés au probleme normal et tangentiel
seront présentés et comparés avec la solution fournie par le logiciel CONTACT [60]. La
solution est extraite a la distance d3= 115 mm du début du rail (voir Figure 3. 10).

Dans le choix d’une approche de résolution par éléments finis d’un probleme dynamique avec
différentes sources de non-linéarités, le colit de calcul et I’efficacité d’une méthode a gérer les
non-linéarités du probleme tout en fournissant une solution stable, sont des aspects tres
importants. Dans certains cas le choix entre la méthode implicite et explicite est trivial, mais
dans plusieurs autres cas comme I’étude du contact roue-rail roulant, le choix dépend du
résultat qu’on souhaite avoir. Dans ce travail, les deux schémas explicite et implicite seront
utilisés et comparés. Le pas de temps critique en explicite calculé avec I’expression (132) est
égal a At..=6.41e-08 s. Le pas de temps implicite est choisi suite a 1’étude de sensibilité
réalisée dans la section 3.2.4.2. A cause du temps de calcul conséquent nécessaire pour
I’étude des courbes de saturation, un seul schéma d’intégration temporelle, celui qui sera
validé en élasticité, sera utilisé ensuite pour 1’étude des courbes de saturation en élasto-
plasticité.

3.2.5.1. Solution du probléme normal

Dans ce qui suit la solution par éléments finis du probléme normal sera présentée et comparée
avec la solution de Hertz et celle du logiciel CONTACT. Afin de faciliter cette comparaison,
les profils de la roue et du rail et leur disposition sont choisis de facon a pouvoir assurer une
zone de contact elliptique (voir section 3.2.2). Les grandeurs physiques étudiées dans cette
partie sont principalement la pression du contact et les dimensions de 1’ellipse de contact.

La Figure 3. 11 montre la distribution de la pression de contact durant 1’étape du roulement
obtenue avec les différentes méthodes par éléments finis et comparée avec CONTACT. La
solution par €léments finis est étudiée une nouvelle fois a un instant t;=8.14e-03 s du calcul
de I’étape de roulement qui correspond a la distance d;=115 mm parcourue par la roue sur le
rail (Figure 3. 10).

La Figure 3. 11 montre un bon accord pour la distribution de la pression p, entre les
méthodes par éléments finis et la solution de CONTACT. La forme de ’aire de contact est
elliptique comme nous 1’avons prévu précédemment. Le champ de pression est symétrique
et la pression est maximale au centre de I’ellipse de contact.

Cet accord est mieux observé sur la vue de coupe de la pression suivant I’axe y=0 (Figure 3.
12), la pression maximale au centre est Iégerement plus élevée avec les méthodes implicites.
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Figure 3. 11: Distribution de la pression de contact p, avec les différentes méthodes
numériques (a) CONTACT (b) EF dynamique explicite (¢) EF implicite QS (d) EF implicite
DM
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Figure 3. 12 : Pression de contact en vue de coupe suivant y=0

Les dimensions a et b de ’ellipse de contact ainsi que 1’aire de la zone de contact et la
pression maximale obtenue avec les différentes méthodes par éléments finis ont aussi été
comparés avec la théorie de Hertz et avec CONTACT. Le résultat est récapitulé dans le
Tableau 3. 7.
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La méthode des éléments finis et la méthode des éléments de frontiere (CONTACT) sont
basées sur une discrétisation du domaine d’étude, les dimensions de I’ellipse de contact
dépendent de la nature de cette discrétisation et de la taille des éléments sur la surface de
contact. Dans cette étude, ces éléments sont des carrés de coté 0.5 mm. Les semi-axes a et b
de I’ellipse de contact ne peuvent donc €tre que des multiples de cette taille d’éléments.

Le semi-axe b donné par CONTACT est égal a 5.25 mm ce qui correspond a la longueur de
10.5 éléments. Ce résultat est tres proche de la solution Hertzienne qui donne b=5.05 mm, soit
la longueur de 10.1 éléments. Toutes les solutions par éléments finis donnent la méme
longueur b=5.5 mm légerement supérieure d’une maille a celle donnée par CONTACT avec
une erreur relative de 4.7%.

Tableau 3. 7: Solution du probléme normal

Semi-axe a | Semi-axe b | Aire (mm?) | Pression maximale

(mm) (mm) (MPa)
Hertz 6.66 5.05 104.7 1160
CONTACT 6.75 5.25 111.3 1132
Dynamique Explicite 7.25 5.5 125.2 1126
Implicite QS 7 5.5 120.9 1158.3
Implicite DM 7.25 5.5 125.2 1158.6
Erreur relative Dynamique | 7.4% 4.7% 12.4% -0.5%
explicite / CONTACT (%)
Erreur relative implicite | 3.7% 4.7% 8.6% 2.2%
QS / CONTACT (%)
Erreur relative implicite | 7.4% 4.7% 12.4% 2.2%
MD / CONTACT (%)

Le semi-axe a donné par CONTACT est égal a 6.75 mm correspondant a la taille de 13.5
éléments. Cette longueur est également tres proche de la solution Hertzienne qui donne
a=6.6 mm ce qui est égal a la longueur de 13.2 éléments. Les méthodes par éléments finis
explicite, implicite QS et implicite DM donnent respectivement a=7.25 mm, a=7 mm et
a=7.25 mm conduisant a des erreurs relatives par rapport a CONTACT respectivement
égalent a 7.4%, 3.7% et 7.4%.

Cette erreur sur les dimensions de 1’ellipse de contact peut en partie étre expliquée par la
violation de I’hypotheése des semi-espaces infinis quand la méthode des éléments finis est
employée. Cette hypothese est en effet la condition de base de la théorie exacte de Kalker
implémentée dans le logiciel CONTACT, les corps en contact sont considérés comme des
semi-espaces infinis. Or, avec la méthode des €léments finis, les corps sont définis par la
géométrie de la roue et du rail qui sont dans ce cas des corps finis. Plus les dimensions de ces
corps tendent vers des semi-espaces infinis, plus la solution par éléments finis est proche de la
solution CONTACT et plus I’erreur relative tendra vers zéro. Dans toutes les études par
éléments finis, comme dans la présente étude, les dimensions réelles de la roue et du rail
doivent étre limitées (Figure 3. 1) dans le but de minimiser le nombre d’éléments, ce qui
éloigne encore plus la solution par éléments finis de celle donnée par CONTACT et par Hertz.
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3.2. Contact roue-rail élastique

L’erreur relative est encore plus élevée sur 1’aire de contact qui est proportionnelle au produit
axb. Malgré cette erreur, la procédure de calcul par éléments finis n’influe pas beaucoup sur
la valeur de la pression maximale. Le Tableau 3. 7 montre que la pression maximale donnée
par les différentes méthodes par éléments finis est tres proche de celle donnée par CONTACT
avec une erreur relative maximale de 2.2%.

En général, en prenant en compte I’erreur due a la discrétisation, la solution du probleme
normal avec les différentes méthodes par éléments finis est en bon accord avec CONTACT et
la solution Hertzienne.

L’analyse des pressions montre que les écarts de surface mal déterminés par la discrétisation
ne sont pas le bon critere pour différencier les résultats. La méthode des éléments finis, en
principe plus précise puisqu’elle permet d’aborder la plasticité, est impactée par les conditions
aux limites car celles cis ne peuvent pas étre prises assez loin du contact. Il n’y a donc pas de
modele idéal. Avec les éléments finis, on va pouvoir aborder la plasticité, mais avec modestie
sachant que les contraintes sont déterminées a 5% pres.

3.2.5.2 Contraintes de Von Mises

Le critere de plasticité, ou critere d’écoulement plastique de Von Mises, permet de se
positionner par rapport a la limite d’élasticité o,, c’est-a-dire de savoir si un matériau soumis
a une certaine sollicitation se déforme plastiquement ou s’il reste dans son domaine. Ce critere
est valable seulement pour des matériaux homogene et isotrope.

La contrainte effective selon le critere de Von Mises est donnée par 1’expression suivante :

Oeff = EJ (01 — 0)2 + (0,—03)% + (05 — 0)2 (144)

Avec o0y , 0,, 03 les contraintes principales

Ce critere est généralement utilisé pour évaluer les performances d’un matériau donné soumis
a différents types de sollicitation. La Figure 3. 13 montre en vue de coupe suivant y=0, les
contraintes de Von Mises en sous-surface avec différentes méthodes par éléments finis durant
I’étape de contact normal (Figure 3. 13(a)-(b)-(c)) et durant I’étape de contact roulant (Figure

3. 13(d)-(e)-(D)).

Les solutions par éléments finis montrent un bon accord entre les différentes approches testées
avec une contrainte de Von Mises maximale légerement supérieure quand la procédure
implicite est utilisée. En 1’absence d’effort tangentiel, ¢’est-a-dire quand la roue et le rail sont
en contact normal seul, la pression en surface due a la charge normale est élevée mais comme
on peut voir sur la Figure 3. 13(a)-(b)-(c), la contrainte de Von Mises est maximale dans une
zone en sous surface. Ce qui implique une plastification, si on se réfere a la limite d’élasticité
de I’acier R900A, 0,r9004=489 MPa, a environ 1 mm en sous surface. La Figure 3. 14(a)
montre qu’aucune plastification ne se produit en surface. Ceci peut étre expliqué par le critere
de Von Mises qui tient compte des contraintes dans les trois directions de 1’espace et non
seulement dans la direction normale.
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Figure 3. 13 : Contraintes de Von Mises en coupe suivant le plan (XOZ) a gauche contact
normal, a droite contact roulant, (a)-(d) EF dynamique explicite, (b)-(e) EF implicite QS, (c)-
(f) EF implicite DM

Quand le roulement entre la roue et le rail s’établi, des efforts tangentiels qui sont dus au
frottement entre les deux corps en contact s’ajoutent a I’effort normal conduisant ainsi a une
distribution des contraintes de Von Mises différente de celle observée pour le contact normal.
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3.2. Contact roue-rail élastique

La contrainte maximale de Von Mises qui augmente légerement sous ’effet de ces efforts
tangentiels, se localise cette fois-ci en surface et I’écoulement plastique se produit tout
d’abord en surface, a proximité du bord d’attaque et du bord de fuite de la zone de contact
comme le montre la Figure 3. 14(b), puis en sous surface sous forme d’un arc comme le
montrent les Figure 3. 13(d)-(e)-(f). Enfin si les efforts sont assez élevés, une plastification se
produit au centre de la surface de contact.
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Figure 3. 14 : Contraintes de Von Mises en surface avec la méthode implicite DM
3.2.5.3. Solution du probleme tangent

L’estimation précise des efforts de cisaillement est d’une extréme importance dans la
modélisation du contact frottant, puisque 1’ampleur de la force tangentielle de frottement en
surface peut déterminer la trajectoire d’initiation et de propagation d’une fissure, ainsi que le
développement de 1’usure.

La Figure 3. 10 montre que, contrairement au schéma explicite, le schéma d’intégration
implicite permet d’atteindre un état quasi-statique quasiment parfait pour la force tangentielle
globale dans les directions longitudinale et transversale. Afin de vérifier la stabilité de la
solution au niveau local et ainsi la cohérence entre les différentes méthodes numériques, nous
allons comparer les efforts tangentiels aux nceuds obtenus par la méthode des éléments finis
avec ceux obtenues avec CONTACT.

a. Contrainte de cisaillement au contact

La Figure 3. 15 montre le contour et les vecteurs de la contrainte de cisaillement en surface
donnée par CONTACT (Figure 3. 15(a)) et par les différentes méthodes par éléments finis
(Figure 3. 15(b)-(c)-(d)). Les fleches sont dirigées dans la direction de la force et leurs
longueurs sont proportionnelles a leurs normes.

La distribution de la contrainte de cisaillement par les différentes méthodes par éléments finis
ainsi que l’orientation des vecteurs de contrainte est en bon accord avec CONTACT,
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cependant, I’effet du spin semble étre plus important quand la méthode explicite est utilisée,
ceci se traduit sur la Figure 3. 15 (b) par une 1égere modification de I’emplacement de la zone
ou la contrainte de cisaillement est la plus élevée.

La roue de forme conique tend naturellement a se déplacer en rotation autour de I’axe passant
par le sommet du cone. Cependant, les conditions aux limites imposées dans le modele pour
une seule roue, obligent la roue a avancer dans la direction x. En réalité, cette condition est
directement atteinte quand les deux roues droite et gauche sont reliées a un méme essieu
limitant ainsi leurs degrés de liberté. La forme conique des roues a plusieurs avantages ; elle
donne plus de stabilité au wagon qui avance sans sortir de la voie. Elle contribue avec le
boudin pour empécher la roue de dérailler et elle facilite le mouvement d’inscription en
courbe en assurant un rdle de différentiel. Mais, la surface de contact n’étant pas tout a fait
parallele a I’axe de rotation de I’essieu, ceci se traduit sur la zone de contact par un couple
autour de la normale au contact, dont ’effet est appelé effet de spin. Le modele développé
dans cette partie est choisi de fagcon a pouvoir observer et étudier cet effet a 1’aide de la
méthode des éléments finis. La norme des vecteurs de la contrainte de cisaillement au contact
sur la Figure 3. 15 est évidemment plus élevée dans la zone de glissement. L’orientation de
ces vecteurs donnée par CONTACT et par les différentes méthodes par €léments finis est

dirigée vers le sens horaire.
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Figure 3. 15 : Contours et vecteurs de la contrainte de cisaillement au contact pour &,=-0.7%o
(a) CONTACT (b) EF dynamique explicite (¢) EF implicite QS (d) EF implicite DM

Afin de vérifier la consistance des méthodes par éléments finis utilisées dans ce travail, nous
avons testé une autre configuration plus simple, sans spin, composée d’une roue cylindrique
en contact avec un rail UIC60 plat. Ceci nous permet également d’évaluer I’effet de la
conicité de la roue sur les contraintes tangentielles au contact. La Figure 3. 16 montre les
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3.2. Contact roue-rail élastique

vecteurs de la force de cisaillement avec les méthodes par éléments finis et avec CONTACT.
L’orientation de ces vecteurs est completement dirigée dans la direction longitudinale vers le
sens du roulement et leurs normes augmentent du bord d’attaque vers le bord de fuite. En
comparant I’orientation des vecteurs de la contrainte tangentielle sur la Figure 3. 15 et la
Figure 3. 16, I’effet de spin peut étre mis en évidence. Cet effet disparait completement quand
I’angle de conicité est enlevé avec la roue cylindrique.
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Figure 3. 16 : Contours et vecteurs de la force de cisaillement au contact pour &,=-1.5 %o (a)
CONTACT (b) EF dynamique explicite (¢) EF implicite DM

La Figure 3. 17 représente la contrainte tangentielle en vue de coupe suivant y=0 avec le
modele simplifié cylindre-UIC60 plat. La contrainte tangentielle selon les différentes
méthodes numériques est en accord dans la zone de glissement. Elle suit I’enveloppe de la
pression de contact. En revanche, 1’allure de cette contrainte est différente dans la zone
d’adhérence. Le logiciel CONTACT donne une allure concave, tandis que la méthode par
éléments finis implicite donne une allure convexe et la méthode explicite une zone bombée.

Indépendamment du couple roue-rail utilisé, la contrainte de cisaillement maximale Typ,qy
donnée par les différentes méthodes par éléments finis est en bon accord avec CONTACT. En
effet, la Figure 3. 15 montre que la valeur de T;y,q,, environ égale a 180 MPa avec les deux
méthodes implicites, est tres proche de celle donnée par CONTACT environ 184 MPa tandis
que Timax avec la méthode explicite est 1égerement plus élevée avec environ 200 MPa. Ce
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résultat est tres important pour I’étude des différents types d’endommagement du rail étant
donné que le niveau maximum des contraintes de cisaillement au contact est le parametre
responsable de la détermination de I'initiation et de la propagation d’une fissure ainsi qu’au
développement de I’usure.
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Figure 3. 17 : Contrainte de cisaillement au contact en vue de coupe suivant y=0 avec le
modele cylindre-UIC60

b. Zone d’adhérence-glissement

Les zones d’adhérence-glissement sont distinguées sur la surface de contact a 1’aide de la loi
de Coulomb ; les corps sont en adhérence en un noeud quand t.(i)<up,(i) et ils sont en
glissement quand 7.(i1) =up,(1). En tracant ’effort de cisaillement local normalisé, on peut
donc déduire la répartition de ces zones. La Figure 3. 18 montre ce résultat par les différentes
méthodes par éléments finis et par CONTACT. La zone de glissement (en couleur rouge
sombre) correspond a la zone ou les nceuds du maillage ont une valeur de contrainte de
cisaillement normalisée 7.(1)/up,(1) égale a 1 et la zone d’adhérence est la zone ou cette
valeur est inférieure a 1.

Les deux méthodes implicites QS et DM donnent pratiquement le méme résultat. Dans la suite
de I’étude, la méthode implicite sera représentée seulement par la procédure DM. En
comparant la Figure 3. 18 (d) avec la Figure 3. 18 (a), on remarque que la solution implicite
DM est globalement en accord avec CONTACT bien que la zone de glissement est plus large
avec la méthode implicite. La solution explicite est plus €éloignée de CONTACT. Bien que
I’emplacement des zones d’adhérence-glissement soit en accord, la surface de contact reste
largement dominée par la zone de glissement.
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Figure 3. 18 : Force tangentielle normalisée par up,, pour &,=-0.7%0 (a) CONTACT (b) EF
dynamique explicite (¢) EF implicite QS (d) EF implicite DM

3.2.5.4. Etude paramétrique

Afin de vérifier la validité et la flexibilit¢é du modele, une étude paramétrique est conduite
dans cette section. Cette étude permet de vérifier la reproductibilité du notre modele dans des
situations de contact différentes et d’évaluer la sensibilité d’un parametre du modele sur le
résultat final. Seule la méthode implicite DM est employée étant donné que, comme on I’a vu
dans les sections précédentes, la solution avec la méthode implicite QS est pratiquement la
méme quand le pas de temps est égal a At,.

Sauf indication contraire, les parametres du calcul présentés dans le Tableau 3. 1 demeurent
inchangés durant toute I’analyse paramétrique.

a. Influence du point de contact

Lorsque le train est en circulation, le guidage est assuré par I’asservissement en position que
constitue le bicone, ce qui implique que I’essieu se déplace transversalement selon un
mouvement pseudopériodique. Le contact roue-rail peut se produire a différentes positions
transversales en fonction de la translation ty, couvrant plusieurs situations de roulement entre
le contact sur le cone extérieur de la roue, en passant par la position centrée (vers laquelle
converge I’essieu stable roulant sur une voie rectiligne sans défaut) jusqu’au contact au
boudin (lors de la prise en courbe serrée par forte adhérence).

La forme de l'aire de contact dépend des courbures antagonistes donc de la position
transversale ty [82]. La Figure 3. 19 montre le point et I’aire de contact sur la roue et le rail en
fonction de la translation ty imposée donnée avec le logiciel Expro [81]. Les dimensions de
I’aire de contact sont déterminées suivant la théorie de Hertz. Au moins un saut de contact
existe entre la position centrée et le contact au boudin. La surface de contact, elliptique en
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position centrée, devient plus élancée dans la direction du roulement lors de la mise en contact
au boudin.

|
y roue20 100 120

yrail 0 20 40 60 80
| | | | |
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Figure 3. 19: Points et aires de contact en fonction de la translation arbitraire ty

La pression de contact calculée avec la méthode des é€léments finis est présentée sur la Figure
3. 20 en fonction de la translation imposée ty. Le saut de contact est fidelement reproduit avec
notre modele. La surface de contact garde la méme forme elliptique et la pression de contact
est conservée jusqu’a ty=11.4 mm. Au-dela de cette valeur, le contact prend place au boudin,
I’aire de contact est élancée dans la direction longitudinale (direction du roulement) avec une
importante élévation de la pression maximale de 1102 MPa jusqu’a 5647 MPa a ty=14.4 mm
(en hypothese élastique) pour la méme charge par roue Cy=75 kN. On peut conclure que la
position transversale de 1’essieu joue un rdle important dans 1’étude du contact roue-rail. Sa
modification impacte significativement la pression de contact ainsi que sa distribution.
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Figure 3. 20: Pression et surface de contact en fonction de la translation ty avec la méthode
des éléments finis

b. Influence du pseudoglissement longitudind, (freinage et accélération)

La valeur du pseudoglissement longitudinal & définit la condition opératoire du véhicule,
c’est-a-dire si le véhicule est en situation de freinage (quand £;<0) ou d’accélération (quand
£.>0). Une troisieme situation, en roulement libre, peut également exister lorsque &, est égal a
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3.2. Contact roue-rail élastique

z€ro. DU au couple de spin, la valeur de I’effort tangentiel 7, en roulement libre est non nulle.
Ceci se traduit par une force transversale positive pour a=0 (voir Figure 3. 27).

La Figure 3. 21 représente les contours et vecteurs de la contrainte de cisaillement surfacique
en freinage et en accélération. Pour §,=-0.7%o0, ces vecteurs sont dirigés vers le sens du
roulement et 1’effort tangentiel au contact tend a freiner la roue. Inversement, pour &,=1.5%o,
les vecteurs contrainte de cisaillement surfacique sont dirigés dans le sens opposé et I’effort
tangentiel tend a I’accélérer. L’ orientation globale imposée par le spin, reste dans les deux cas
la méme (dans le sens horaire).
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Figure 3. 21: Contours et vecteurs de la contrainte de cisaillement en surface avec la
méthode des éléments finis (a) en freinage avec §,=-0.7%o (b) en accélération avec &=1.3%o

Les zones d’adhérence-glissement, déduites de la contrainte de cisaillement normalisée, sont
représentées sur la Figure 3. 22 pour les deux valeurs de pseudoglissement &;. En freinage ou
en accélération, la zone d’adhérence est toujours sur le bord d’attaque et la zone de glissement
est sur le bord de fuite. Cependant, compte tenu de la dissymétrie par rapport a y=0 de la
distribution des efforts tangentiels qui est due essentiellement au spin, la frontiere entre la
zone d’adhérence et de glissement est inversée avec les deux conditions opératoires.
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Figure 3. 22 : Contrainte de cisaillement normalisée par up,, avec la méthode des éléments
finis (a) en freinage avec §,=-0.7%o (b) en accélération avec §x=1.3%o
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c. Influence du coefficient de frottement

Le coefficient de frottement p au contact roue-rail détermine 1’effort maximum qui peut étre
transmis sur la surface de contact selon la loi de Coulomb. Le coefficient u joue un rdle
important dans la procédure de maintenance en ferroviaire car il impacte directement le
processus de dégradation de la roue et du rail et détermine le niveau de I’usure et de la fatigue
de contact de roulement. En fonction de plusieurs facteurs qui interviennent au niveau du
contact telle que les conditions climatiques et la contamination de surface, la valeur du
coefficient de frottement au contact roue-rail peut largement varier d’environ 0.05 (en
présence d’un lubrifiant liquide type huile ou graisse) jusqu’a atteindre parfois la valeur de 0.7
(en été). Par exemple, I’étude de Popovici [83] sur la variation du coefficient de frottement
dans le réseau ferré Hollandais a montré avec une série de mesure que la valeur de u pendant
I’automne est a 80% des cas comprise entre 0.05 et 0.2.
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Figure 3. 23 : Contours et vecteurs de la contrainte de cisaillement en surface avec la
méthode des éléments finis (a) u=0.2 (b) u=0.3 (c¢) u=0.4

Plusieurs équipes citées par Popovici ont été amenées a utiliser des modificateurs de
frottement afin d’augmenter les efforts tangentiels au contact et avoir une meilleure réponse
lors d’une opération de freinage ou d’accélération en conditions de basse adhérence. Certaines
autres équipes ont appliqué des modificateurs de frottement de composition différente ou des
lubrifiants pour au contraire réduire les efforts tangentiels et le coefficient de frottement, et
par conséquent, réduire 1’usure des rails et étendre leur durée de vie [84]. D’autres travaux
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3.2. Contact roue-rail élastique

dirigés par Eadie [85] ont montré la capacité de ces modificateurs de frottement a
significativement atténuer 1’apparition de I’usure ondulatoire en courbe. En revanche, tres peu
d’études portent sur 1’effet de ces matériaux sur la fatigue de contact de roulement (RCF). Le
coefficient u en circulation étant donc variable, notre modele par éléments finis doit étre
capable de s’adapter avec ce changement. Ainsi, l'effet de différents coefficients de
frottement sur les efforts de cisaillement au contact est étudié.

La Figure 3. 23 montre les contours et vecteurs de la contrainte de cisaillement surfacique
donnés avec la solution par éléments pour trois coefficients de frottement u=0.2, u=0.3 et
u=0.4. On remarque que la zone de maximum d’effort tangentiel est réduite quand le
coefficient 4 augmente. Par conséquent, la zone de glissement, représentée sur la Figure 3. 24
en couleur rouge sombre pour 7, /up,=1, diminue et la zone d’adhérence augmente. Ainsi, les
entreprises de gestion de I’infrastructure ferroviaire sont amenées, dans des situations de
contact au boudin, a baisser le coefficient de frottement, en introduisant un systeme de
lubrification, afin d’augmenter le glissement entre la roue et le rail dans cette zone et éviter
une éventuelle montée de la roue sur le rail, par adhérence, ce qui réduit par conséquent le
risque du déraillement du train.
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Figure 3. 24 : Contrainte de cisaillement normalisée par up, avec la méthode des éléments
finis (a) u=0.2 (b) u=0.3 (c) u=0.4
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La Figure 3. 23 montre aussi que la valeur maximale de la contrainte de cisaillement T;p,qy
augmente avec le coefficient de frottement de 7;,,,,=180 MPa avec le coefficient le plus bas
u=0.2 jusqu’a atteindre T;pq,,=290 MPa avec le coefficient le plus élevé u=0.4. Ainsi,
I’élévation du coefficient de frottement augmente le risque du développement de 1’usure et
d’apparition d’une fissure dans les zones de maximum de contrainte de cisaillement. Pour
cette raison, plusieurs équipes de maintenance tentent, dans certaines zones, de limiter 1’usure
du rail, en appliquant sur ces zones de risque (en courbe par exemple) des lubrifiants liquides
qui permettent de baisser le coefficient de frottement et par conséquent les contraintes de
cisaillement maximales.

3.2.5.5. Courbes de saturation

Les différentes théories de contact roulant dont la théorie complete de Kalker implémentée
dans CONTACT, se basent sur 1’équation (139) dans le calcul du pseudoglissement
longitudinal ¢,.. Cette relation est aussi utilisée dans notre modele par éléments finis et w, est
déduit dans le cas du roulement libre sans glissement, c’est-a-dire pour un pseudoglissement
&, nul, de la relation suivante :

(145)
wy =

Z|==

Le rayon de roulement R, est calcul€ pour une position t,, donnée en considérant la roue et le
rail comme étant deux corps rigides. Or, dans le modele par élément finis, les deux corps en
contact sont élastiques. La roue et le rail se déforment a proximité de la zone de contact et la
surface de contact sur la roue se déplace dans la direction normale z (Figure 3. 25). Le rayon
de roulement Rygr par la méthode des éléments finis Rygr est donc, en réalité, inférieur a
celui calculé avec I’hypothese de rigidité des deux corps. Par conséquent, la vitesse de
roulement w, est 1égerement différente de celle imposée au départ.

Ry

(a) (b)

Figure 3. 25 : Rayon de roulement : (a) contact entre corps rigides (b) contact entre corps
élastiques

Ceci se traduit sur la courbe de saturation dans la direction longitudinale par un « offset »
(décalage) de toute la courbe. La force longitudinale F,; est donc, contrairement aux théories
classiques du contact roulant et a CONTACT, différente de zéro pour un pseudoglissement &,
€gal a zéro. Afin de pouvoir assurer une bonne comparaison avec les différentes méthodes
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3.2. Contact roue-rail élastique

utilisées, les courbes de saturation par éléments finis dans la direction longitudinale sont
remises a z€ro en les décalant par la valeur §;4.4;. Cette valeur est calculée en procédant par
une interpolation linéaire entre deux valeurs de pseudoglissement pour lesquelles la force
longitudinale globale est positive et négative. Ces deux points doivent étre choisis dans la
partie linéaire de la courbe.

La Figure 3. 26 représente la courbe de saturation dans la direction longitudinale avec la
méthode des éléments finis, CONTACT, FASTSIM et la théorie lin€aire de Kalker. Les deux
schémas d’intégration explicite et implicite DM ont été testés, on remarque une différence
considérable entre ces deux solutions; Les pentes initiales des différentes méthodes
numériques (partie a proximité des pseudoglissements nuls sur la Figure 3. 26) sont comprises
entre la pente la plus élevée donnée par la théorie linéaire de Kalker et la pente la plus basse
donnée par la méthode implicite DM. La solution de cette derniere est tres proche de
CONTACT et FASTSIM. En revanche, la pente initiale de la courbe est plus raide avec la
méthode explicite se rapprochant ainsi plus de la théorie linéaire.

x10°
—4—EF explicite
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1.5 - CONTACT
FASTSIM
—— Kalker linéaire

0.5+
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Figure 3. 26 : Courbes de saturation dans la direction longitudinale avec différentes méthodes
numériques

La solution implicite est en bon accord avec CONTACT avec une méme limite de saturation
inférieure égale a -3%0 et une limite de saturation supérieure égale a 3.5%¢ et 4%o
respectivement avec CONTACT et la solution implicite DM. La pente initiale, plus élevée

avec la solution explicite, conduit a une limite de saturation inférieure et supérieure
respectivement égale a -2%o et 2.5%o.

L’accord entre la solution implicite DM et CONTACT est moins vérifi€é dans la direction
transversale, la Figure 3. 27 représente la force transversale en fonction de 1’angle de dérive
a. Pour des raisons de colt de calcul élevé, la méthode explicite n’a pas été utilisée. De méme
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que dans la direction longitudinale, la solution de CONTACT et FASTSIM sont en bon
accord et la pente initiale la plus élevée est donnée par la théorie linéaire de Kalker. Encore
une fois, la pente initiale la moins raide est donnée par la méthode par éléments finis implicite
DM. Ceci conduit a une saturation a un niveau plus élevée dans la borne supérieure et a un
niveau plus bas dans la borne inférieure avec des limites de saturation supérieure et inférieure
respectivement €gales a 4.5 mrad et -9 mrad avec la solution par éléments finis comparée a 2
mrad et -5 mrad avec CONTACT et a 3.5 mrad et -7 mrad avec FASTSIM. Autrement dit, la
transition entre la zone des micro-pseudoglissements et la zone des macro-pseudoglissements
(ou zone de saturation) est plus lente avec la méthode implicite DM qu’avec CONTACT et
FASTSIM.

px10° :
—%— EF implicite
~6-CONTACT
1.5/ FASTSIM
——Kalker linéaire

I . . . . . . —

F (N)

o (mrad)

Figure 3. 27 : Courbes de saturation dans la direction transversale

L’effet du spin peut étre évalué a partir de la courbe de saturation sur la Figure 3. 27. Pour un
angle de dérive a=0 mrad, la force transversale induite par la conicité de la roue est égale a
Fy1in=6414 N, Fypast=6161 N, F)con= 6011 N et Fygpe=4115 N respectivement avec la
théorie linéaire, FASTSIM, CONTACT et la méthode des éléments finis implicite DM. Il y a
donc moins d’effet du spin quand la méthode des éléments finis est employée en comparaison
avec les autres méthodes.

Les coefficients de Kalker étant proportionnels aux pentes initiales des courbes sur la Figure
3. 26 et la Figure 3. 27, on peut déduire que les coefficients Cjjgr par €léments finis €lastiques

sont inférieurs aux coefficients C;; de Kalker utilis€s dans sa théorie lin€aire [12]. Pourtant, on

aurait pu penser que le rapprochement des limites allait « raidir » le comportement ; c’est sans
doute la forme élancée du rail apportée par le maillage éléments finis qui au contraire donne
des résultats plus « souples » que les demi-espaces des deux autres méthodes.
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3.2. Contact roue-rail élastique

Afin d’évaluer avec précision la variation entre les différents modeles et ainsi quantifier
I’effet de la méthode numérique sur les coefficients de Kalker, en particulier 1’effet de la
méthode par €léments finis, les dérivées A, et A,, entre chaque points successifs des courbes
de saturation dans la direction longitudinale et transversale sont tracées. Pour tout point n de
la courbe, ces dérivées sont calculées en utilisant les expressions suivantes :

_ Fx(n) - Fx(n - 1)

A.(n) = (146)
) = =& 1)
E,(n)—E,(n—-1)
A =2 Y 147
v a(n) —a(n—1) (147)
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Figure 3. 28 : Dérivée A, de la courbe de saturation dans la direction longitudinale en
fonction du pseudoglissement &,

Le résultat dans la direction longitudinale est représenté sur la Figure 3. 28. Le pic de chaque
courbe correspond a la pente initiale de la courbe de saturation. Le résultat confirme la
remarque précédente. Contrairement a la solution explicite, la pente initiale avec la solution
implicite est en bon accord avec CONTACT et FASTSIM dans cette direction. De plus, les
pentes initiales avec les différentes méthodes numériques sont inférieures a celle donnée par
la théorie linéaire de Kalker, par conséquent, les coefficients de raideur qu’on peut évaluer a
partir de la solution élastique par éléments finis, de FASTSIM ainsi que de CONTACT sont
inférieurs aux coefficients classiques de Kalker prévus dans sa théorie linéaire. Cette baisse
est €valuée a partir de la Figure 3. 28 avec des coefficients réducteurs qu’on notera K;;. Dans
le cas de la solution élastique implicite DM par éléments finis, le coefficient C;1gp, est réduit

par K;1,=0.72 par rapport au coefficient C;,; de Kalker qui est, d’apres le tableau de 1’annexe
A2, égal a4.57.
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De méme, la Figure 3. 29 qui représente les dérivées A, de la courbe de saturation dans la
direction transversale en fonction de 1’angle de dérive a, montre d’une part le bon accord
entre les solutions de FASTSIM et CONTACT constaté sur la Figure 3. 27. Les pentes
initiales des deux solutions sont tres proches et sont comprises entre la théorie linéaire et la
solution implicite DM. D’autre part, le coefficient réducteurs K,,,, permettant d’évaluer le
coefficient C,,5r, donné avec la solution élastique implicite DM, est dans notre cas d’étude
égal a 0.56 de réduction par rapport au coefficient de Kalker C,, égal a 4.12 dans ce cas.

En utilisant les corrections K;; dues a la solution €lastique par €léments finis (et par la suite a

la solution élasto-plastique), il est possible d’évaluer I’influence de ces parametres sur la
vitesse critique du véhicule. Cette étude sera réalisée dans le chapitre suivant.
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Figure 3. 29 : Dérivée A,, de la courbe de saturation dans la direction transversale en fonction
de I’angle de dérive o

3.3. Contact roue-rail élasto-plastique

Les théories de contact roulant classiques ne décrivent pas fidelement la réalité physique du
contact roue-rail car elles ne prennent pas en compte la plasticité des corps en contact. De
méme, le logiciel CONTACT basé sur la théorie complete de Kalker ne permet pas la prise en
compte du comportement élasto-plastique des matériaux lors de la résolution du probleme de
contact. Les non-linéarités dues a 1’élasto-plasticité rendent son implémentation dans une
méthode de type éléments de frontiere tres complexe. La méthode des éléments finis est
particulicrement efficace pour la résolution de ce type de comportement, I’introduction de
I’élasto-plasticité des matériaux en contact est relativement simple mais la convergence est
parfois difficile a atteindre a cause de I’augmentation des non-linéarités du systeme ; de plus
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3.3. Contact roue-rail élasto-plastique

nous avons vu dans la partie 3.2.5.1 que les limites du modele ont une influence sur les
contraintes normales calculées.

Dans cette partie, le modele par éléments finis validé dans la section précédente est étendu
pour résoudre le probleme du contact roue-rail roulant élasto-plastique. Le but étant d’étudier
I’effet de la plasticité sur la contrainte de cisaillement au contact et sur les courbes de
saturation.

Une loi a écrouissage isotrope non-linéaire est utilisée dans ce travail. Les parametres du
matériau sont issus d’un essai de traction réalisé au sein de TataSteel sur I’acier RO900A (voir
I’annexe C). La limite d’élasticité de ce matériau est ,gq9004=489 MPa. Certains points sur la
figure de I’annexe C ont été enlevés dans Abaqus car ce dernier ne gere pas la phase de
striction qui précede la rupture. Il est important de mentionner que cet acier est neuf et non
écroui. Dans ce qui suit, la solution en élasto-plasticité pour le probléeme du contact normal et
tangentiel sera présentée. Pour examiner I’influence de la plasticité sur le contact roue-rail, la
solution élasto-plastique est comparée a la solution élastique.

L’étude par éléments finis en élasticité a montré que, pour un pas de temps assez petit, la
solution implicite DM du probléme normal et tangentiel est en parfaite accord avec la solution
implicite QS. Une seule de ces deux procédures sera donc utilisée par la suite. D’autre part, la
solution explicite est parfois éloignée de la solution de référence donnée par CONTACT
comme le cas des zones d’adhérence-glissement sur la Figure 3. 18 ou encore pour la courbe
de saturation longitudinale sur la Figure 3. 26. Dans la suite de 1’étude, la méthode des
éléments finis sera finalement représentée dans la plupart des cas par la procédure implicite
DM. Comme pour le modele élastique, la solution élasto-plastique des problemes normal et
tangentiel est donnée pour un pseudoglissement longitudinal &,=-0.7 %o et un angle de dérive
a=0 mrad.

3.3.1. Contraintes

La distribution des contraintes de Von Mises est examinée afin de vérifier si la déformation
plastique se produit sur la zone de contact et en sous surface dans les conditions d’étude. En
comparant les contraintes de Von Mises en surface en élasticité (Figure 3. 14) avec celles en
élasto-plasticité (Figure 3. 30. (a)), on constate une baisse considérable de la contrainte
maximale qui devient égale a 490 MPa sur presque toute la zone de contact. Compte tenu de
la limite d’élasticité g,gq9904, ON déduit que, contrairement au cas €lastique, la déformation
plastique se produit sur toute la surface de contact.

La vue de coupe A-A sur la Figure 3. 30.(b) montre qu’une zone en sous surface plastifie
€galement sous I'effet de Ieffort tangentiel. La contrainte de cisaillement 7,,, suivant ce plan
de coupe (Figure 3. 30.(c)) montre deux composantes de méme taille et de méme norme; une
de traction et une de compression. Cette contrainte est maximale a une distance d’environ 3

mm en sous surface et tend a disparaitre en surface. Ce résultat est également vérifié par Ma
dans [86].
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La contrainte de Von Mises suivant le plan de coupe B-B (Figure 3. 30.(d)) est maximale dans
une région de forme circulaire avec un rayon égal a environ 6.5 mm. Des contraintes
résiduelles sont générées sur le rail apres un premier passage de la roue. Les deux
composantes de traction et de compression de la contrainte de cisaillement 7,, (Figure 3.
30.(e)) sont légerement attirées vers le sens opposé a celui du roulement sous I’effet de

I’effort de traction longitudinal appliqué au contact roue-rail.
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Figure 3. 30 : Contraintes de Von Mises avec 1’acier R900A : (a) en surface (b) suivant la
coupe A-A (d) suivant la coupe B-B. Contraintes de cisaillement : (c) suivant la coupe A-A
(e) suivant la coupe B-B.
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3.3. Contact roue-rail élasto-plastique

3.3.2. Contact normal

La Figure 3. 31 montre la distribution de la pression de contact avec les différentes solutions
élasto-plastiques par la méthode des éléments finis (Figure 3. 31(b)-(c)-(d)). Pour montrer la
différence entre la solution élastique et la solution élasto-plastique, cette pression est
comparée a la solution élastique de référence donnée par CONTACT (Figure 3. 31(a)).
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Figure 3. 31 : Distribution de la pression de contact en €lasto-plasticité et comparaison avec
CONTACT. (a) CONTACT (b) EF explicite (c¢) EF implicite QS (d) EF implicite DM

La Figure 3. 31 montre que la forme de la zone de contact, elliptique pour un contact élastique
(Figure 3. 11), s’élargit au bord de fuite et prend la forme d’un ceuf avec les différentes
solutions élasto-plastiques. Cette variation est due aux courbures de la roue et du rail a
proximité de la zone de contact qui, sous I’effet de la déformation plastique (Figure 3. 30), ont
subi un changement irréversible conduisant ainsi a cette nouvelle forme. Lors du roulement, le
bord d’attaque entre en contact en dernier, la surface de contact sur le rail dans cette région
s’écrase moins et subit moins de déformation plastique que la zone a I’arriere de la surface, ce
qui explique pourquoi la forme de la zone de contact au bord d’attaque reste inchangée
comparée a la solution élastique. On peut s’attendre a une forme encore différente apres un ou
plusieurs passages de la roue sur le rail, par écrouissage. Cet aspect est étudié dans la these de
Saint-Aimé [87].

Le changement de forme de la surface de contact en élasto-plasticité est accompagné d’une
baisse de la pression de contact. La représentation de la pression de contact en vue de coupe
suivant y=0 sur la Figure 3. 32 montre clairement cette baisse sous ’effet de la plasticité. Les
solutions €lasto-plastiques par les différentes méthodes éléments finis sont encore une fois en
bon accord.
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Figure 3. 32 : Pression de contact en vue de coupe suivant y=0 par les méthodes par éléments
finis en élasto-plasticité et comparaison avec CONTACT.

Le Tableau 3. 8 représente une comparaison entre la solution €lastique et la solution élasto-
plastique du probleme normal avec la procédure implicite DM. La surface de contact en
€élasto-plasticité n’étant plus elliptique, son aire est calculée en comptant le nombre de carré
inclus dans la zone de contact. Cette aire €lasto-plastique A, est plus grande que 1’aire

donnée par la solution €lastique A, avec A.,=132 mm? et Ae=125.2 mm?. On déduit donc que
la plasticité élargit la surface de contact. La déformation plastique conduit aussi a une
réduction de la pression maximale qui baisse de 1158.6 MPa a 992.3 MPa respectivement

entre la solution élastique et la solution €lasto-plastique.

Tableau 3. 8: Solution du probleme normal en élasticité et en élasto-plasticité avec la
procédure par éléments finis implicite DM

Semi-axe a | Semi-axeb | Aire Pression maximale
(mm) (mm) (mm?) | (MPa)

Solution élastique 7.25 5.5 125.2 | 1158.6

Solution élasto-plastique 7 5.75 132 992.3

Différence relative élasto- | -3.5 4.3 5.1 -16.7

plastique /€lastique (%)

3.3.3. Contact tangent

La plasticité influe également sur la solution du probleme tangent. La Figure 3. 33 représente
les vecteurs et le contour de la contrainte de cisaillement en é€lasticité et en €lasto-plasticité.
On remarque que la zone de fort cisaillement est réduite et la contrainte de cisaillement
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3.3. Contact roue-rail élasto-plastique

maximale passe de Tiemax=180 MPa & Ttepmax=157 MPa respectivement avec la solution

élastique et la solution élasto-plastique.

Cette comparaison montre aussi un léger changement de 1’orientation des vecteurs de force
bien que I’orientation globale reste la méme, c’est-a-dire vers le sens horaire. Ceci peut étre
expliqué par 1’augmentation des conformités entre la roue et le rail qui, sous I’effet de la
déformation plastique, deviennent plus aplatis a proximité de la zone de contact. Cette
modification affecte aussi I’effet de spin qu’on peut évaluer a partir de la courbe de saturation

en transversale sur la Figure 3. 38.

(a) Sens du roulement (b)
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Figure 3. 33 : Vecteurs et contour de la contrainte de cisaillement surfacique par la méthode
des €éléments finis, (a) solution élastique (b) solution €lasto-plastique

Les zones d’adhérence-glissement peuvent étre déterminées a partir de la Figure 3. 34 qui
représente la contrainte de cisaillement surfacique normalisée par up, en élasticité et en
élasto-plasticité. La zone de glissement pour laquelle la contrainte de cisaillement sature est
donnée en rouge sombre et le reste de la zone de contact correspond a la zone d’adhérence.
On remarque que la déformation plastique réduit la zone de glissement. Par conséquent, 1’aire
de contact en élasto-plasticité est encore plus dominée par la zone d’adhérence.

Sens du roulement
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Figure 3. 34 : Contrainte de cisaillement surfacique normalisée avec la méthode des éléments
finis, &,=-0.7 %o (a) solution élastique (b) solution élasto-plastique
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3.3.4. Courbes de saturation

L’effet de la plasticité sur les courbes de saturation a toujours été sous-estimé dans la
bibliographie. Plusieurs auteurs ont considéré que cet effet est négligeable devant d’autres
parametres comme la contamination de la surface de contact [37] ou compte tenu de
I’écrouissage du matériau lors des premiers cycles de passage. Tres peu de chercheurs,
comme ceux cités par Pritchard [37], ont attribué la baisse de la pente initiale des courbes de
saturation a la déformation plastique des matériaux. Ceci revient d’une part a I’absence d’un
modele numérique rapide capable de prendre en compte le comportement élasto-plastique des
matériaux et d’autre part a la complexité de la mise en ceuvre d’une quantification de cet effet
par la voie expérimentale. Bien que le temps de calcul soit tres élevé en comparaison avec
d’autres méthodes, la méthode des éléments finis reste le moyen le plus efficace qui permet
I’étude du contact roue-rail élasto-plastique et permet aussi d’évaluer I'influence de la
plasticité sur les courbes de saturation, au moins au premier passage, avant un éventuel
écrouissage. Cet aspect est donc vérifié a l'aide de la méthode implicite DM décrite
précédemment.

La Figure 3. 35 représente la force longitudinale F, en fonction du pseudoglissement &, en
élasto-plasticité. La comparaison avec la solution élastique montre une baisse de la pente
initiale qui conduit a une limite de saturation supérieure égale a 5.5 %o, soit environ 1.4 fois
plus élevée que celle donnée par la solution élastique. La limite de saturation inférieure est
plus basse que la solution élastique avec une valeur égale a -4 %o.

4
2 X 10 I I T T
—¥—solution EF élastique
—B—solution EF élasto-plastique
1.5| — Kalker linéaire
1
0.5+ il
3
~ 0 #
x
w
-0.5- |
-1
-1.5
-2 1 1
-8 -6 -4 2 2 4 6 8

0
£, (%)

Figure 3. 35 : Courbes de saturation dans la direction longitudinale en élasticité et en €lasto-
plasticité
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3.3. Contact roue-rail élasto-plastique

La courbe de saturation en transversale représentée sur la Figure 3. 36 montre également une
baisse de la pente initiale sous I’effet de la déformation plastique, cette baisse entraine une
augmentation jusqu’a 6.5 mrad de la limite de saturation supérieure et une réduction jusqu’a -
9.5 mrad de la limite de saturation inférieure. De plus, I’effet du spin est 1égerement réduit
impliquant une force transversale pour =0 mrad €gale a Fygpep,=3784 N avec la solution
¢lasto-plastique (en comparaison avec Fygp.=4115 N avec la solution €lastique).

2 x 10° ‘ ‘
—#¥—solution EF élastique
—B—solution EF élasto-plastique

1.5/{ ——Kalker linéaire

0.5/

-1.5

) o (mrad)

Figure 3. 36 : Courbes de saturation dans la direction transversale en élasticité et en élasto-
plasticité

La pente a I’origine étant proportionnelle aux coefficients de Kalker, le niveau de réduction de
ces derniers sous 1’effet de la plasticité peut €tre quantifié a partir des dérivées des courbes de
saturation précédentes. La Figure 3. 37 représente ces dérivées dans la direction longitudinale
pour la solution élastique et élasto-plastique. On déduit de ce résultat que le coefficient
Ci1grep dus a 1’€lasto-plasticité est réduit par rapport au coefficient C;; de Kalker par

Kllep:0-63-

De méme, on déduit des dérivées de la courbe de saturation dans la direction transversale,
représentées sur la Figure 3. 38, que le coefficient Cy;gpe, dus a I’élasto-plasticité est réduit

dans ce cas d’étude par rapport au coefficient C,, de Kalker par K3;,,=0.46.

Dans les codes de dynamique ferroviaire, il est important d’avoir un modele de contact qui
permet 1’obtention directe des forces tangentielles avant le calcul de la dynamique globale du
véhicule. Pour cette raison, la théorie linéaire et ses dérivés sont implémentées dans la plupart
des codes de dynamique ferroviaire. Cependant, bien qu’elle présente un avantage
considérable en temps de calcul par rapport aux autres modeles, la théorie linéaire reste peu
précise en comparaison avec la théorie complete de Kalker ou encore 1’approche par éléments
finis. De plus, les coefficients C;; ne prennent pas en compte plusieurs facteurs tels que la
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forme 3D élancée du rail, la plasticit¢é des matériaux en contact, la rugosité ou la
contamination en surface. Afin de tenir compte de ces parametres et décrire mieux la
dynamique globale du véhicule, certains dynamiciens sont amenés a diviser arbitrairement par
2 les coefficients de Kalker [38, 43]. L’étude par éléments finis précédente offre la possibilité
d’estimer des corrections aux coefficients de Kalker a travers les coefficients réducteurs K;;
qui jusqu’ici considere la géométrie 3D de la roue et du rail ainsi que leur comportement
élasto-plastique. L’application de ces corrections dans un code de dynamique ferroviaire fera
I’objet du prochain chapitre.

14000 1 T
—¥— Solution EF élastique
—8— Solution EF élasto-plastique

12000 Kalker linéaire

10000+
8000~
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4000+
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Figure 3. 37 : Dérivée de la courbe de saturation dans la direction longitudinale en fonction
du pseudoglissement &,
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Figure 3. 38 : Dérivée de la courbe de saturation dans la direction transversale en fonction de
I’angle de dérive a
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3.3. Contact roue-rail élasto-plastique

3.3.5. Comparaison avec I’acier 350HT

La loi de comportement de I’acier ROOOA utilisée dans ce travail est donnée pour un matériau
neuf non écroui. Or, dans la réalité, le rail subit apres plusieurs cycles de roulement un
écrouissage qui conduit au durcissement du matériau sous 1’effet de la déformation plastique
et par conséquent, a une augmentation de la limite d’élasticité. Cette limite d’élasticité semble
étre non seulement le parametre responsable du niveau de déformation plastique sur le rail,
mais également celui qui gouverne le niveau de réduction de la pente initiale des courbes de
saturation (Figure 3. 37 et Figure 3. 38) par rapport a la solution élastique. Bien que I’effet de
la plasticité sur la pente initiale soit relativement faible, on peut prédire qu’une loi de
comportement issue d’essais réalisés sur ’acier R900A écroui, c’est-a-dire apres plusieurs
cycles de roulement, conduit a une pente moins réduite et donc plus proche de la solution
élastique. Malheureusement nous ne disposons pas de telles données de matériau pour vérifier
cette hypothese. Cependant, nous allons vérifier I’effet de la plasticité avec un autre acier dont
la limite d’élasticité est plus €levée que celle du R900A. 1l s’agit de 1’acier 350HT avec
Oe350n7=750.7 MPa. Une loi non-linéaire a écrouissage isotrope, identifiée a partir d’un essai
de traction (voir Annexe C), est également utilisée dans ce travail.

S, Mises

(Avg: 75%)
+7.508e+02
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Figure 3. 39 : Contraintes de Von Mises avec 1’acier 350HT

La Figure 3. 39 représente les contraintes de Von Mises en élasto-plasticité avec 1’acier
350HT. La comparaison avec le champ des contraintes de Von Mises sur la Figure 3. 30
montre que le rail subit moins de déformation plastique qu’avec 1’acier R900A. La
distribution de ces contraintes est similaire a celle donnée par la solution élastique sur la
Figure 3. 13(f) et la Figure 3. 14(b). En effet, dG a la limite d’élasticité élevée de I’acier
350HT, les déformations subites par le rail sont essentiellement élastiques. En tragant la
courbe de saturation dans la direction longitudinale (voir Figure 3. 40) avec cet acier, on
remarque que la réduction de la pente initiale due a la plasticité constatée avec I’acier R9O0OA

décline considérablement et la courbe retrouve pratiquement 1’allure de la solution élastique.

On peut donc conclure que la pente initiale des courbes de saturation dépend du
comportement du matériau et de sa limite d’élasticité. Plus cette limite est élevée, moins la
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roue et le rail se déforment plastiquement et moins I’effet de la plasticité sur les courbes de
saturation est important. Cependant, il est important de mentionner que, peu importe la
nuance d’acier utilisée, notre étude se limite au premier passage de la roue sur un rail neuf
non-écroui. Apres plusieurs passages de la roue, le rail subit un durcissement dii a son
écrouissage qui conduit a une augmentation de la limite d’élasticité. Par conséquent, le
comportement de 1’acier R900A, apres plusieurs passages de la roue, devrait €tre semblable a
celui de I"acier 350HT.
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Figure 3. 40 : Courbe de saturation dans la direction longitudinale avec les deux nuances
d’acier RO00A et 350HT

3.3.6. Influence de la charge normale

En fonction du type de matériel roulant ferroviaire en circulation (TGV, fret...), les rails
peuvent €tre exposés a différentes valeurs de charge limitées par la norme UIC a 11.25 tonnes
par roue. Cependant, cette valeur peut étre dépassée lors de la prise en courbe en présence du
dévers sur le rail extérieur le plus chargé. En augmentant la charge appliquée, le rail tend
naturellement a subir plus de déformation élasto-plastique, ce qui pourrait avoir un impact sur
les forces tangentielles et affecter par conséquent la pente initiale des courbes de saturation.
Afin de vérifier cette hypothese, nous avons étudié avec notre modele par éléments finis la
courbe de saturation dans la direction longitudinale en élasto-plasticité pour trois charges par
roue différentes, Cy=7.5 tonnes, Cy=11.25 tonnes et Cy=15 tonnes. Le résultat est représenté
sur la Figure 3. 41. Afin de pouvoir comparer la courbe de saturation pour différente charge,
la force longitudinale F, a été normalisée par la force normale F,. On remarque que la pente
initiale est réduite lorsque la charge Cy augmente. La baisse de cette pente est accompagnée
d’une augmentation de la pression de contact maximale Pmax comme le montre le Tableau 3.
9. Ce résultat est en accord avec les travaux de Meierhofer [41] qui a trouvé avec des mesures
expérimentales que 1’augmentation de la pression réduit non seulement la pente initiale de la
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3.3. Contact roue-rail élasto-plastique

courbe de saturation dans la direction longitudinale mais également les forces tangentielles
dans la zone des macro-pseudoglissements (pour des valeurs supérieurs a 1%). Son modele
numérique est capable de reproduire ce comportement dans les deux zones de la courbe.
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Figure 3. 41 : Influence de la charge normale sur la courbe de saturation dans la direction
longitudinale

Le déplacement résiduel normal sur le rail u,,.s54 apres le passage de la roue est aussi
représenté dans le Tableau 3. 9 pour les trois charges étudiées. On remarque que ce
déplacement augmente avec la charge Cy. On peut donc conclure du Tableau 3. 9 et de la
Figure 3. 41 que lorsque la charge normale appliquée sur le rail augmente, la déformation
plastique augmente et le coefficient de Kalker C;4 est réduit.

Tableau 3. 9 : Influence de la charge Cy sur la pression de contact maximale Pmax, le
déplacement normal élasto-plastique en surface U, ., et le déplacement résiduel u,,45;q

Charge Cy (tonnes) | Pmax (MPa) | Uymax (UM) | Uypesiq T€siduel (um)

7.5 992 -38.3 -5.0
11.25 1049 -51.7 -10.1
15 1081 -64.3 -18.7

3.4. Couche de troisieme corps en interface

L'origine du concept de troisieme corps, constitué de débris d’usure et de lubrifiant liquide,
remonte aux travaux de Godet [88] réalisés dans les années soixante-dix dans lesquels il a
proposé une approche générale du contact entre deux corps reliant le frottement au mécanisme
de T'usure. Ce concept est différent du formalisme mathématique de Reynolds [89] dans
lequel la notion du troisieme corps se limite a un lubrifiant liquide.
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Plusieurs travaux se sont ensuite succédés [90, 91, 92, 93] dont le but est d’avoir une
meilleure compréhension du rdle de ce troisieme corps et son influence sur le frottement et les
différents mécanismes d’endommagement (usure, fissuration...). Cette compréhension est une
étape essentielle avant I'introduction de tels effets dans les différents modeles numériques.

Dans le cas du contact roue-rail, I’interaction entre les deux premiers corps conduit, sous
certaines sollicitations, a une couche mince de troisieme corps (voir Figure 3. 42) composée
de particules d’acier détachées par usure des deux premiers corps. Ce troisieme corps dit
« naturel » se mélange en général avec un troisieme corps « artificiel » composé des différents
types de contaminant qui peuvent exister sur 1’interface du contact roue-rail [1, 37, 38]
comme les contaminants dus aux conditions climatiques (feuilles mortes, eau, gel...), les
contaminants dus aux conditions opératoires (huile de lubrification, sable, graviers du
ballast...) ou encore les polluants externes [90]. L’étude du troisitme corps est une tache
complexe étant donné que l’interface du contact roue-rail est un champ d’interaction de
plusieurs phénomenes et comportements de nature mécanique, physique, chimique et
thermique. Berthier [90] a montré que 1’écoulement d’une couche de troisieme corps entre la
roue et le rail, d’épaisseur allant de quelques micrometres jusqu’a des dizaines de
micrometres, assure 1’accommodation du glissement entre ces deux corps. La présence de
cette couche assure aussi une certaine protection de la fissuration en surface et permet ainsi
d’étendre la durée de vie de la roue et du rail.

Figure 3. 42: Couche de troisieme corps identifiée sur la surface d’un rail [92]

D’autre part, les différents essais réalisés sur banc, dont une synthese est présentée par Hobbs
[1] (voir aussi la section 1.3.2 du premier chapitre), ont montré 1’important role joué par la
contamination de la surface dans la baisse de la pente initiale des courbes de saturation. Par
conséquent, la réduction des coefficients de Kalker, appliquée parfois de facon arbitraire par
certains dynamiciens dans leur code de dynamique ferroviaire pour le calcul de la vitesse
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3.4. Couche de troisieme corps en interface

critique du véhicule ferroviaire, est aussi attribuée a cette contamination. Pour tenir compte de
ces effets, plusieurs modeles ont été développés. Polach [94] a modélisé la baisse de la pente
initiale dans la direction longitudinale par I'intermédiaire de deux facteurs de réduction ks et
ka respectivement pour la zone d’adhérence et la zone de glissement, introduits dans son
modele semi-empirique. Ces facteurs sont déterminés a partir des mesures expérimentales des
courbes de saturation réalisées sur plusieurs véhicules différents dans des conditions
opératoires différentes. Vollebregt [44] a étendu la théorie complete de Kalker implémentée
dans CONTACT en introduisant une couche élastique homogene et isotrope entre la roue et le
rail dans laquelle des déplacements auxiliaires se produisent. Basé sur une approche similaire,
Meierhofer [41] a développé, pendant la méme année, un modele physique qui, en plus,
considere la déformation plastique du troisieme corps. Le comportement élasto-plastique est
introduit en utilisant le modele rhéologique de Hou [95] représenté sur la Figure 3. 43, avec
G, k et 7, les trois parametres rhéologiques qui représentent respectivement le module de
cisaillement élastique, le module de cisaillement plastique et la contrainte de cisaillement
critique. Cependant, le modele de Meierhofer est jusqu’a ce jour limité au contact linéique.

Te

Contrainte de cisaillement

0 o

Déformation

Figure 3. 43 : Modele rhéologique élasto-plastique du troisieme corps proposé par Hou [95]

On propose par la suite d’étudier avec le modele éléments finis 3D présenté dans les sections
précédentes, 1’influence de 1’addition d’une couche de troisieme corps entre la roue et le rail
sur les courbes de saturation. On suppose qu’une couche mince est placée sur I’interface du
rail comme schématisé sur la Figure 3. 44. On suppose que cette couche est homogene et
isotrope et on considere dans un premier temps qu’elle ne se déforme que de maniere
élastique. Kalker [43] a présenté un modele mathématique phénoménologique ou il a fait
I’hypothese que le troisieme corps est beaucoup plus souple que les deux premiers corps. Une
hypothese similaire est adoptée dans ce travail. Un module de cisaillement G=820 MPa est
défini pour la couche de troisieme corps, soit 100 fois plus faible que celui de I’acier, c’est-a-
dire 100 fois plus souple que la roue et le rail. On suppose aussi que I’épaisseur h de cette
couche est égale a 125 um [44]. Ce choix peut étre justifié par les différentes mesures de la
couche de troisieme corps ; En effet, ces mesures ont conduit a différentes épaisseurs h qui
varient selon les conditions expérimentales d’environ 0.41 um [96] jusqu’a atteindre une
valeur entre 150 um et 200 um [97]. La couche étant placée sur l’interface du rail, le
mouvement de celle-ci suit celui du rail qui se déplace dans la direction longitudinale avec la
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vitesse V,.. Un maillage hexagonal a 8 nceuds, identique a celui de la roue et du rail, est enfin
défini. Tous les autres parametres sont les mémes que ceux définis dans le Tableau 3. 1.

Le nombre total d’éléments dans le modele étant augmenté a cause du maillage de la couche
du troisieme corps, le colt de calcul devient tres élevé, ce qui rend encore plus lourde I’étude
des courbes de saturation. Pour cette raison, 1’étude du probleme sera limitée dans la direction
longitudinale.

Figure 3. 44: Modele de contact roue-rail avec couche de troisieme corps sur I’interface du
rail

La Figure 3. 45 montre les courbes de saturation dans la direction longitudinale avec la
méthode des éléments sans et avec la présence d’une couche €lastique de troisieme corps sur
I’interface du rail. Sans le troisieme corps, la courbe est composée de trois zones avec un
comportement différent : une premiere zone de micro-pseudoglissement qui correspond a la
pente initiale de la courbe, en général, c’est dans cette zone que les coefficients de Kalker sont
calculés car la roue et le rail adheérent complétement (condition nécessaire pour satisfaire la
théorie linéaire de Kalker [12]). Ensuite, une deuxieéme zone non linéaire de transition qui
relie la partie de faibles pseudoglissements a celle des pseudoglissements élevés, 1’aire de
contact dans cette zone est composée d’une zone d’adhérence et une zone de glissement (voir
un exemple sur la Figure 3. 18). Enfin, une troisieme zone de macro-pseudoglissement dans
laquelle la force longitudinale F, sature et les deux corps en contact sont en glissement total
sur toute la zone de contact. En présence d’une couche élastique de troisieme corps, on
remarque deux effets notables : une baisse de la pente initiale de la courbe de saturation et un
élargissement de la zone de transition qui conduit a un décalage de la limite de saturation pour
cet exemple a environ 7.4 %o avec le troisieme corps. Ces effets sont également vérifiés avec
le modele de Meierhofer [41].

En suivant la méme démarche que celle dans la section 3.1.3.4, c’est-a-dire en tracant les
dérivées de la courbe de saturation et en calculant la différence de la pente initiale par rapport
a la théorie linéaire, on peut déduire que le facteur de réduction dans la direction longitudinale
da a I’addition d’une couche de troisieme corps élastique est environ égale a K;14.=0.5.

Les principaux parametres caractéristiques de la couche élastique de troisieme corps dans le
modele éléments finis sont son épaisseur h et son module de cisaillement G. Afin d’évaluer
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leur influence sur la courbe de saturation dans la direction longitudinale, une étude
paramétrique est réalis€ée. La Figure 3. 46 montre le résultat pour différentes valeurs de
module de cisaillement G et avec une épaisseur h gardée constante a sa valeur par défaut 125
um. La valeur G=82000 MPa correspond a celui de I’acier sain et permet de vérifier la
cohérence du modele incluant le troisieme corps en comparant la solution avec celle du
contact roue-rail sans la présence du troisieme corps. Comme on peut s’y attendre, les deux
solutions sont confondues avec une légere différence dans la zone de transition. Cette
différence est attribuée au maillage de la couche sur I’interface du rail qui, étant limité par sa
faible épaisseur, est plus fin dans la direction z (voir Figure 3. 44) que le maillage du rail seul
dans cette direction et a proximité de I’interface du contact.
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Figure 3. 45: Courbe de saturation dans la direction longitudinale avec la méthode des
éléments finis en présence d’une couche de troisieme corps élastique entre la roue et le rail
d’épaisseur h=125 um et de module de cisaillement G=820 MPa

La Figure 3. 46 montre aussi que la pente initiale de la courbe de saturation baisse avec le
module de cisaillement. Autrement dit, plus la couche est souple plus son effet sur la pente
initiale est €élevé. Cependant, cet effet n’est observable qu’a partir de la valeur de G=1640
MPa, soit 50 fois plus faible que I’acier. D’autre part, 'influence de G sur la zone de
transition est toujours observée avec une limite de saturation supérieure plus rapidement
atteinte quand le module de cisaillement est plus élevé.

La Figure 3. 47 montre I’influence de 1’épaisseur h de la couche du troisiéme corps sur la
courbe de saturation dans la direction longitudinale avec un module de cisaillement G=820
MPa. On remarque que la pente initiale de la courbe baisse avec 1I’augmentation de I’épaisseur
h. Pour h=50 um, la zone de transition n’a pas pu étre représentée car au-dela de &,=1.5%o,
I’effort de cisaillement au contact devient assez €élevé pour produire, sur I’interface du contact,
une distorsion excessive des éléments du maillage de la couche du troisieme corps, ce qui
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empéche la solution par éléments finis de converger. Entre les épaisseurs h=125 um et h=250
um, la limite de saturation supérieure est quasiment la méme.
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Figure 3. 46 : Influence du module de cisaillement G de la couche du troisieme corps sur la
courbe de saturation dans la direction longitudinale, h=125 um
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Figure 3. 47 : Influence de I’épaisseur h de la couche du troisieme corps sur la courbe de
saturation dans la direction longitudinale, G=820 MPa

On peut déduire de 1’étude paramétrique précédente que 1’épaisseur et le module de
cisaillement du troisieme corps ont une grande influence sur les coefficients de Kalker. Ces
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3.4. Couche de troisieme corps en interface

coefficients sont réduits quand le module de cisaillement diminue et quand I’épaisseur h
augmente.

Afin de mieux décrire le comportement de la couche de troisieme corps, la déformation
plastique de celle-ci est prise en compte dans le modele par éléments finis a travers une loi
plastique parfait dont la limite d’élasticité est notée .. La Figure 3. 48 montre la courbe de
saturation dans la direction longitudinale pour trois limites d’élasticité différentes g.=300
MPa, 0.=200 MPa et 6,=100 MPa. La solution est comparée avec le comportement élastique
du troisieme. On remarque que l’introduction du comportement plastique a la couche de
troisieme corps induit une baisse de la pente initiale de la courbe en comparaison avec le
comportement élastique. Cette baisse augmente quand la limite d’élasticité diminue. On
remarque aussi que la zone de transition qui précede la limite de saturation devient plus large
sous 'effet de la plasticité du troisieme corps. Enfin, lorsque la limite d’élasticité de cette
couche devient tres basse (g,=100 MPa), cet effet sur la courbe de saturation s’étend jusqu’a
la zone de saturation, ce qui conduit a la réduction du seuil de saturation.
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Figure 3. 48 : Influence de la limite d’élasticité o, de la couche de troisieme corps sur la
courbe de saturation dans la direction longitudinale, h=125 um et G=820 MPa

Conclusion

Dans ce chapitre, un modele par éléments finis 3D est développé pour étudier le contact roue-
rail roulant avec frottement en élasticité et en élasto-plasticité. La solution élastique est
déterminée avec deux schémas d’intégration temporelle différents : le schéma d’intégration

121



explicite et le schéma d’intégration implicite et la cohérence entre ces schémas est vérifiée en
comparant le résultat avec celui donné par le logiciel de référence CONTACT.

Ainsi, le probleme du contact normal et tangentiel est étudié et les courbes de saturation sont
analysées. Le résultat en €lasticité est validé avec CONTACT. Les conclusions de cette étude
sont les suivantes :
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La solution implicite est sensible a la quantité d’énergie dissipée reliée a la taille du
pas de temps. En effet, si le pas de temps n’est pas suffisamment petit, des oscillations
a I’arriere de la zone de contact sont observées sur le rail. De plus, des oscillations des
contraintes de cisaillement ont conduit & une solution largement différente de la
solution de CONTACT, en particulier pour les zones d’adhérence/glissement. La taille
du pas de temps doit étre choisie donc avec soin par une étude de sensibilité avant
I’étape validation.

La solution élastique du probleme normal avec les différentes méthodes par éléments
finis est en bon accord avec la théorie de Hertz et avec CONTACT pour la pression de
contact maximale ainsi que la forme et la taille de la surface de contact. La solution
élastique du probleme tangentiel avec la méthode implicite est aussi en bon accord
avec CONTACT pour les contours et vecteurs des contraintes de cisaillement au
contact ainsi que pour les zones d’adhérence/glissement. La solution explicite
dynamique montre un niveau de saturation plus élevé sur la zone de contact
conduisant a une aire de glissement sur le bord d’attaque de cette zone. Cependant, la
contrainte de cisaillement maximale au contact, premier responsable dans la
détermination de I’initiation et de la propagation de la fissure ainsi qu’au
développement de I'usure, n’est pas affectée par la méthode par éléments choisie et
trouve un bon accord avec la solution donnée par CONTACT.

Sous I'effet de la déformation plastique, les contraintes maximales de Von Mises et la
pression maximale sont réduites et 1’aire de contact na plus une forme elliptique mais
une forme d’ceuf. En outre, la zone d’adhérence avec les différentes méthodes par
éléments finis devient plus large et la contrainte maximale de cisaillement est
légerement réduite.

La pente initiale des courbes de saturation en élasticité dans la direction longitudinale
et transversale avec la solution implicite est légerement plus basse que celle de
CONTACT et FASTSIM. Dans tous les cas, les pentes sont inférieures a la théorie
linéaire de Kalker. Par conséquent, les coefficients de Kalker sont supérieurs a ceux
donnés avec les méthodes numériques, en particulier avec la méthode des éléments
finis implicite. Sous I’effet de la plasticité de 1’acier R900A, les pentes initiales des
courbes de saturation sont réduites de 37 % dans la direction longitudinale et de 54 %
dans la direction transversale par rapport a la théorie linéaire, les coefficients de
Kalker sont ainsi encore plus réduits que ceux déduits de la solution élastique par
éléments finis. Cependant, la validité de ces résultats doit étre confirmée avec d’autres
études dans d’autres situations de contact comme pour des couples roue-rail différents
afin de pouvoir déduire le niveau de réduction a appliquer dans les codes de
dynamique ferroviaire. De plus, dans notre cas d’étude, la plasticité de 1’acier RO00A



3.4. Couche de troisieéme corps en interface

réduit la pente initiale des courbes de saturation. La comparaison avec un acier de
meilleures caractéristiques mécaniques (I’acier 350HT) a montré qu’en augmentant
la limite d’élasticité du matériau, la déformation plastique diminue et la courbe de
saturation retrouve la méme allure que celle donnée par la solution élastique.

e L’introduction dans le modele par éléments finis d’une couche de troisieme corps
d’épaisseur h=125 microns et de module de cisaillement G cent fois plus faible que
I’acier réduit la pente initiale de la courbe de saturation dans la direction longitudinale
et ¢élargit sa zone de transition des micro-pseudoglissements aux macro-
pseudoglissements. Une étude paramétrique a montré que 1’effet sur ces deux zones
augmente avec la réduction du module de cisaillement et I’augmentation de 1’épaisseur
de la couche. De plus, la prise en compte dans le modele du comportement plastique
du troisieme corps a montré que celui-ci réduit encore plus la pente initiale en
comparaison avec la solution donnée avec une couche élastique. Lorsque la limite
d’élasticité de cette couche diminue, la pente initiale est davantage réduite et la zone
de transition s’élargit considérablement.

Ainsi, basée sur la méthode des éléments finis, la démarche proposée dans ce chapitre permet
d’estimer des corrections a appliquer aux coefficients de Kalker qui tiennent en compte de la
géométrie 3D des corps en contact et du comportement élasto-plastique des corps en contact
ainsi que de la présence d’une couche de troisieme corps sur I’interface entre la roue et le rail.
On présentera dans le prochain chapitre I’introduction de ces corrections dans le code de
dynamique ferroviaire VOCO afin d’évaluer leur influence sur la dynamique globale du
véhicule et sur la vitesse critique.
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Chapitre 4

Application a la dynamique du véhicule en
ferroviaire avec le code VOCO
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Chapitre 4 : Application a la dynamique ferroviaire

Introduction

En raison du temps de calcul trés important que nécessitent les méthodes décrites dans les
deux chapitres précédents (la méthode des éléments de frontiere et la méthode des éléments
finis), leur implémentation directe dans les logiciels de dynamique ferroviaire reste jusqu’a ce
jour impossible3 . Le modele de contact adopté par ces codes est généralement basé sur des
formulations semi-analytiques qui découlent des théories simplifiées de Kalker. Les forces
tangentielles au contact sont calculées a partir de la théorie linéaire en fonction des
coefficients de raideur de Kalker. Bien que beaucoup plus rapide que la plupart des autres
modeles de contact, les méthodes semi-analytiques sont limitées au contact élastique entre
deux corps lisses. Elles ne permettent donc pas de décrire fidelement la réalité physique du
contact roue-rail vu qu’elles ne prennent pas en compte d’une part, la déformation plastique
subie par la roue et le rail lors de la circulation du train et d’autre part, I’existence d’une
couche de troisieme corps naturelle ou artificielle a I’interface du contact roue-rail. Pour tenir
compte de ces effets dans 1’étude de la dynamique globale du véhicule, certaines équipes
appliquent, dans leur code de dynamique ferroviaire, une correction aux coefficients de
Kalker systématique et égale a 50% de leurs valeurs classiques [43]. Entre I’application ou
non d’une telle correction, les forces au contact et par conséquent la dynamique du véhicule,
sont fortement et directement impactées.

Dans ce chapitre, apres revue des phénomenes de déraillement et de délestement qui peuvent
entrainer une perte de sécurité, une étude de stabilité du véhicule ferroviaire est réalisée en
utilisant le code de dynamique ferroviaire VOCO. L’influence sur la vitesse critique de
différents facteurs de réduction des coefficients de Kalker K;;est €tudiée. En particulier,
I’influence des facteurs de réduction déduits de 1’étude par éléments finis du chapitre
précédent sous I’effet de 1’€élasto-plasticité et de I’addition d’une couche élastique et mince sur
I’interface du rail est évaluée. Elle conduit a ouvrir des perspectives expérimentales pour la
détermination plus précise de la limite d’élasticité en sous-couche du contact et pour la
mesure d’une épaisseur et d’un module représentatifs d’une couche réguliere de troisieme
corps.

4.1. Généralités sur la dynamique ferroviaire

La dynamique ferroviaire concerne I’étude des phénomenes qui font intervenir la dynamique
du véhicule ferroviaire et son interaction avec la voie. L’objectif principal de cette étude est
d’assurer aux passagers un maximum de sécurité et de confort méme dans les conditions de
circulation les plus séveres. Ces phénomenes, dont 1’ordre de fréquence ne dépasse pas les 20
hertz, sont gouvernés principalement par la dynamique latérale du véhicule faisant intervenir
les non-linéarités dues au contact roue-rail. La sécurité et le bien-étre des passagers sont
considérés, par les constructeurs et les sociétés de gestion de l'infrastructure ferroviaire,
depuis longtemps comme des enjeux fondamentaux faisant du transport ferroviaire I'un des
moyens de transport le plus siir d’Europe [98]. Avant qu’un matériel roulant ferroviaire ne

? Sauf 2 les substituer pendant quelques pas de temps aprés convergence vers un équilibre obtenu par les
méthodes semi-analytiques, pour obtenir un état d’équilibre plus précis
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4.1. Généralités sur la dynamique ferroviaire

soit mis en circulation commerciale, il est soumis a plusieurs essais dits d’homologation afin
de déterminer les risques qui peuvent intervenir en dynamique ferroviaire dont les plus
important sont : le déraillement (sortie des roues de la voie) le renversement (soulevement de
la roue d’un coté du véhicule) et le déripage de voie (déplacement transversal de la voie
provoquant sa déformation irréversible). Heureusement, trés peu de déraillements se
produisent réellement. Néanmoins, les déraillements de véhicules a passagers conduisent
souvent a la perte de vies humaines, les nouvelles de ces événements ont un impact énorme
sur I'opinion publique, mettant en péril ce sentiment de sécurité qu’il est important pour les
passagers d'avoir a 1'égard du voyage dans le train. Une parfaite connaissance des parametres
caractérisant la dynamique latérale en ferroviaire est donc nécessaire.

4.1.1. Inscription en courbe

Le risque de déraillement en courbe est d’abord la conséquence de I'usage de 1’essieu
biconique d’une facon classique : avec des suspensions primaires qui contrecarrent 1’effet
favorable d’orientation du bicone. L’inscription en courbe du bogie classique est décrite en
Figure 4. 1 avec un angle de dérive défavorable au guidage par les forces tangentielles
transversales qui pourraient sur ce dessin guider la roue avant gauche. L’essieu avant, ou
essieu d’attaque, est en situation sous-vireuse. Une partie de cet effet peut étre compensée par
la forme concave de la roue et par le déport latéral du point de contact vers I’intérieur de la
voie. La roue opposée voit le méme angle de dérive que la roue d’attaque et elle génere une
force de dérive de méme signe (vecteurs transversaux sur essieu 1 Figure 4. 1). Pour les
courbes les plus serrées, la roue d’attaque prend son équilibre en général entre deux contacts,
I’un sur la table, 1’autre au boudin. L’effort normal sur ce boudin, généralement incliné a 70°,
est nécessaire pour guider I’ensemble dans une position dite quasi-statique. Néanmoins, la
présence de dérive et d’un fort spin a cet endroit est susceptible de faire monter la roue.

Force de
derive

Tg Roue
deraillante

Force
longitudinale

Angle de
deérive o

Direction de
roulement

Roue
poussante

Figure 4. 1: Bogie en prise de courbe

Les pseudoglissements sur les contacts dans cette configuration sont généralement €levés, les
hypotheses sur 1’adhérence disponible ont une grande importance sur 1’équilibre final des
forces mais il peut y avoir aussi un effet des hypotheses sur les courbes de saturation.
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En ce qui concerne I’essieu 2, il est parfois sur-vireur, parfois neutre, selon 1’architecture du
bogie et la valeur de la courbe. Dans ce cas, il peut générer des efforts longitudinaux
important comme sur la Figure 4. 1, tandis que I’essieu 1 voit plutot ses efforts saturés par le
pseudoglissement de dérive.

La détermination de ces équilibres en courbe est le premier objectif du calcul avec les codes
multi-corps. La prise en compte de tous les degrés de liberté de tous les solides permet de
tenir compte également de 1’équilibre en roulis, qui va jouer sur les charges verticales Q donc
a son tour sur les efforts tangents au contact.

Lors de la prise d’une courbe, le véhicule est soumis a une force centrifuge liée a
I’accélération et inversement proportionnelle au rayon de la courbe. Cette force tend a pousser
le véhicule vers I’extérieur de la courbe conduisant a des efforts latéraux qui peuvent étre la
source d’un inconfort des voyageurs ayant ressentis cette poussée et qui peuvent aussi
présenter un danger au-dela d’une certaine vitesse (dégradation de la voie ou déraillement du
véhicule). Pour compenser entierement ou partiellement cette force, la voie est posée avec un
angle caractérisé par une surélévation de la file de rail extérieure a la courbe. Cette
surélévation est appelée dévers (Figure 4. 2).

Force
centrifuge

Force
résultante F

Force s'exergant sur Force s'exercant sur
le rail intérieur le rail extérieur

Figure 4. 2: Présentation d’un véhicule en prise de courbe

Le dévers théorique D est calculé pour compenser exactement la force centrifuge a une vitesse
donnée par la formule suivante :

D =2e— (148)
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4.1. Généralités sur la dynamique ferroviaire

Avec e le demi-écartement entre les rails, V' la vitesse du train, R le rayon de la courbe et g la
pesanteur.

En pratique, la vitesse des trains sur une ligne est en général variable, elle dépend de la nature
du tain en circulation dans le cas ou la ligne est mixte (fret, TGV...). Elle est méme nulle dans
le cas ou le train est a ’arrét dans une courbe, et jusqu’a la vitesse de définition on sera en
exces de déverke dévers étant limité & 160 mm sur les lignes classiques et 2 180 mm sur les
lignes nouvelles [98], ces valeurs ne sont en général pas assez pour compenser, pour les trains
les plus rapides, la force centrifuge qui donne la sensation aux passagers d’étre poussé a
I’extérieur de la courbe : le véhicule est dit en insuffisance de déver®ans ce cas, deux
solutions peuvent étre envisagées : augmenter le rayon des courbes ou diminuer la vitesse du
train.

Pour les trains les plus lents ou quasiment a I’arrét dans une courbe, la force résultante F (voir
Figure 4. 2) exerce sur le rail intérieur un effort Q plus élevé que celui exercé sur le rail
extérieur. Cette situation d’exces de dévers est défavorable a la tenue de la roue d’attaque.

En dehors du risque de renversement provoqué par une trop forte baisse d’un des efforts Q,
ces efforts conditionnent 1’établissement des efforts Y par le biais de 1’adhérence.

4.1.2. Déraillement

Le risque de déraillement n’est classiquement considéré que pour la roue déraillante seule,
dans le cas limite d’un contact unique saturé au boudin, avec perte du contact sur la table.
C’est en considérant 1’équilibre de I’essieu complet qu’on en vient a prendre en compte le
contact sur la table de la roue poussante, éventuellement non saturé, donc sensible aux
coefficients C;;.

Equilibre de la roue d’attaque

Le mécanisme de déraillement se produit lorsque le boudin de la roue entre en contact avec le
rail, sous I’action de 1’adhérence, la roue monte sur la table de roulement du rail provoquant
une perte de guidage du véhicule et sa sortie de la voie. La montrée de la roue ne peut se
produire qu’avec une valeur excessive du rapport Y/Q. Plusieurs criteres permettent de
qualifier le risque de déraillement d’un matériel roulant [99, 100, 101, 102]. La plupart de ces
criteres découlent de la relation de Nadal [99] établie en 1896. Cette relation donne une limite
du ratio Y/Q entre la force transversale et la force verticale qui peut étre transmise a une roue
sans engendrer un risque de déraillement (voir Figure 4. 3). Cette relation est donnée en
fonction du coefficient de frottement u sur le boudin qui peut étre différent de celui des autres
régions de la roue et en fonction de 1’angle maximum au boudin ¥,,,, par la formule
suivante :

Y tany — u
= " 149
Q 1+putany (149)
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Cette formule figure dans les regles de sécurité contre le déraillement de la norme UIC 518
[103]. Elle est construite sur une décomposition des efforts normaux et tangentiels, en
considérant que ’effort tangentiel T dans le plan de la Figure 4. 3 atteint la valeur uN, ce qui
revient a considérer que toute 1’adhérence est disponible dans cette direction, rien n’étant
utilisé par le pseudoglissement longitudinal, ni par le spin. C’est donc au moins un état de
roue indépendante (roue folle) qui est considéré, ce qui donne certainement a la valeur
numérique de ce critere de la marge par rapport a un modele plus réaliste d’essieu rigide avec
des pseudoglissements non négligeables pour les trois termes. Le spin négligé conduit lui
aussi a une marge supplémentaire.

Figure 4. 3 : Equilibre des forces sur la roue d’attaque déraillante

Cependant ces marges sont utiles, compte tenu de I’incertitude sur la valeur de I’adhérence
proprement dite, et sur les causes dynamiques additionnelles telles que les défauts de voie ou
la dispersion de raideur des composants de voie.

Le retour d’expérience a établi que le rapport Y/Q, en valeur moyenne sur 2 metres de
parcours, ne doit pas dépasser 1.2 en quasi-statique et 0.8 en dynamique [98, 104]. La valeur
de 1.2 est retrouvée lorsqu’on considere une adhérence de 0.36 dans la formule de Nadal, en
roue libre, pour un boudin UIC de pente 70°. Elle correspond en réalité a une adhérence plus
forte si on considere les autres pseudoglissements.

Le respect de ces conditions permet d’assurer que le boudin de la roue ne peut pas monter sur
le rail en condition normale d’exploitation. La mesure des efforts Y et Q est donc une étape
tres importante lors de I’homologation physique d’un véhicule, et sa simulation aussi.

Equilibre de ’essieu

Dans la réalité, comme par simulation, I’effort Y sur la roue dérailleuse est obtenu en fonction
de 1’équilibre des forces sur I’ensemble de 1’essieu, en présence de spin et de
pseudoglissement longitudinal. A part les suspensions en direction du bogie, qui jouent un
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4.1. Généralités sur la dynamique ferroviaire

role bien entendu, le role de 1’autre roue représentée en Figure 4. 1, non considérée dans le
dessin classique de la Figure 4. 3, est important. Cette autre roue est dite « poussante » car sur
un essieu sous-vireur comme tout essieu avant de bogie classique en courbe, la force de dérive
tend a pousser I’essieu vers I’extérieur de la courbe tandis que I’effort N sur le boudin de la
roue déraillante permet de le maintenir dans un état stable, ou pas.
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Figure 4. 4 : Effet de la variation des coefficients de Kalker sur le rapport Y/Q pour u=0.5

En ce qui concerne la précision de calcul des forces tangentielles, elle n’est souvent pas
nécessaire en ce qui concerne la roue d’attaque, puisque les pseudoglissements sont tres
importants donc le contact est saturé : les coefficients de Kalker n’ont d’importance que dans
les phases transitoires.

Il n’en va pas de méme pour la roue poussante : elle se trouve dans la position indiquée sur la
Figure 3. 2 (contact sur la table) que nous avons déja étudié avec la méthode des éléments
finis dans le chapitre 3 et I’adhérence est rarement saturée. Une réduction des coefficients de
Kalker pourrait donc avoir une influence sur 1’état final d’équilibre de I’essieu, donc sur les
valeurs numériques de Y et Q obtenues par calcul.

Pour établir cette influence, on a simulé le cas du benchmark de Manchester [105] adapté aux
profils théoriques au 1/10° des cas de contact du chapitre 3 (FEM), en comparant le rapport
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Y/Q obtenu sur la roue d’attaque de 1’essieu avant dans deux cas ; les coefficients K=1 et 0.5.
La Figure 4. 4 montre que le rapport Y/Q calculé avec les coefficients classiques k=1 dépasse
le critere de Nadal en sortie de courbe apres une distance parcourue égale a 162 m. En
réduisant ces coefficients par K=0.5, le pic du rapport Y/Q baisse de 1.27 a 1.08 mais reste en
dessus de la limite du critere de Nadal égal dans ce cas a 0.94.

La simulation commence par 50 m de ligne droite suivie par 30 m de clothoide puis une
courbe établie sur une soixantaine de metre jusqu’a une clothoide de sortie comprenant un
défaut local pour accentuer le gauche. L’ensemble du véhicule est inscrit en courbe de fagon
quasi-statique sur une quarantaine de metre une fois que le dernier essieu du deuxieme bogie a
atteint la courbe. Des que I’essieu d’attaque entre dans le gauche de sortie, la diminution de la
charge Q sur la roue d’attaque conduit a un pic du rapport Y/Q. Il y a un dépassement du
critere de Nadal mais pas de déraillement.

Sur ce cas particulier, on peut en conclure que la réduction des coefficients de Kalker réduit
légerement le rapport Y/Q dans la zone délicate et diminue le risque de déraillement du train
selon le critere de Nadal.

4.2. Vitesse critique

L’étude de la stabilit¢ en dynamique ferroviaire est une étape trés importante dans la
conception du bogie et du véhicule ferroviaire. Plusieurs auteurs ont étudiés depuis le 19°™
siecle, le mouvement dynamique du véhicule et ont essayé de trouver la solution des
problémes liés a la stabilité du véhicule comme le phénomene de lacet connu aussi sous son
appellation anglaise « hunting motiory, il s’agit d’'un mouvement d’oscillations transversales
instables qui est essentiellement dii a une vitesse trop élevée pour I’asservissement mécanique
constitué¢ du bicone ferroviaire. A partir d’une certaine vitesse, dite critique le régime des
oscillations en réponse a une amplitude de défaut donnée devient permanent et leurs
amplitudes s’amplifient, ce qui peut avoir des conséquences graves sur la sécurité des
passagers (ripage de voie et risque de déraillement) et géner leur confort. La détermination de
cette vitesse critique est donc un point trés important a prendre en considération par les
dynamiciens en ferroviaire. C’était le point clé des recherches qui ont pu mener a la
conception optimisée des trains a tres grande vitesse, dans les années 70, en accompagnement
des programmes de TGV japonais, allemands et francais. Knothe [106] a fait une synthese des

travaux réalisés durant le 20°™ siecle sur I’étude de stabilité en ferroviaire.

Par la suite, les différentes méthodes qui permettent le calcul de la vitesse critique seront
présentées et seulement celles qui sont capables d’étudier un bogie ou un train complet seront
retenues pour la suite de 1’étude.

4.2.1. Méthode analytique

Pour un essieu seul avec des suspensions primaires K, et K,, respectivement dans la direction

longitudinale et transversale comme représentées sur la Figure 4. 5, le probleme est
relativement simple et la solution peut €tre obtenue analytiquement en résolvant 1’équation du
mouvement qui régit le systtme. En considérant seulement les suspensions primaires de
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I’essieu et en négligeant I’effet du spin, I’équation dynamique peut s’écrire sous sa forme
matricielle de la maniere suivante :

m 0]y % 0 ]y Ky —Cy y 0
[0 Iy, {d}+| 2e2Cx|{d}+ %Cy e2K, {a}={0} (150)

10—

Avec :

y le déplacement transversal de I’essieu

a I’angle de dérive

m masse de 1’essieu

I,, moment d’inertie

C, = Gab(y, donné a partir de la théorie linéaire de Kalker

Cy

K, raideur de suspension primaire dans la direction longitudinale

= GabC(C,, donné a partir de la théorie linéaire de Kalker

K, raideur de suspension primaire dans la direction transversale
R rayon de roulement

y conicité de la roue

e demi-écartement entre les rails

V' Vitesse du train

Droite Gauche
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1 iy > —
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_ y
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Figure 4. 5: Représentation des forces au contact d’un essieu [107]
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Les forces de contact sont prises en compte dans 1’équation (150) a partir de la théorie linéaire
de contact. L’addition de ces forces dans la matrice d’amortissement et de rigidité rend le
systeme instable au-dela de la vitesse critique V.. En supposant que les coefficients de Kalker
Ci1 et Cy, sont €gaux, on obtient C, = C,, = C. En remplagant dans (150), I, par me? puis
en appliquant le critere de stabilit¢ de Routh, on peut montrer que la vitesse critique est
donnée par :

2C2eR(K, + K,)
V.= ———; (151)
4C%ym — eRm(K, — K,)

La démonstration complete n’est pas présentée ici mais peut étre trouvée dans plusieurs
références comme [107]. L’expression de la vitesse critique (151) donne une idée sur les
parametres associés a 1’étude de stabilité et indique la manieére d’agir sur ces parametres pour
augmenter cette vitesse. En particulier, on constate que la vitesse critique est sensible a
quelques parametres qu’on peut controlés comme la conicité de la roue, le demi-écartement
ou encore les coefficients de Kalker.

Lorsque 1’étude de stabilité concerne le bogie ou le train complet, le calcul devient beaucoup
plus complexe et la vitesse critique est généralement déterminée numériquement a 1’aide d’un
code multicorps.

4.2.2. Méthode de KRamping»

Le « Ramping» est une méthode numérique utilisée communément par les dynamiciens pour
estimer assez rapidement la vitesse critique du véhicule ferroviaire : On applique a un modele
excité transversalement, une rampe de vitesse croissante ou décroissante; la vitesse critique
est celle pour laquelle les oscillations ou les instabilités apparaissent ou disparaissent.

La méthode de ramping en accélération ou en décélération a été testée en similitude par
I’équipe du LTN dans les années 80, sur maquettes a échelle réduite, sur une voie parfaite
constituée d’un grand volant d’essai, la roue de Grenoble. L’excitation se faisait par une
impulsion de force sur le bogie de fagon a dévier I’essieu de sa position centrale ; I’expérience
a montré que la réponse a une seule impulsion suivie d’une décélération, permettait de
reproduire une vitesse critique répétable.

La méthode de rampingen décélération (rampe de vitesse décroissante) apres excitation par
un défaut de voie transversal, a été adoptée par la suite par simulation temporelle.

Elle est utilisée dans ce travail avec le code de dynamique ferroviaire VOCO. On choisit pour
cette étude le véhicule de référence en termes de comparaison inter-code, celui du benchmark
de Manchester [105] composé d’une caisse, deux bogies et 4 essieux comme le montre la
Figure 4. 6. Le choix de ce modele simple et quasi-linéaire (en pratique celui d’une voiture a
voyageur type EUROFIMA, correspondant aux voitures CORAIL) permet de mieux mettre en
évidence les parametres qu’on veut étudier sans tenir compte d’effets secondaires liés au
véhicule. Afin de pouvoir appliquer les résultats de la méthode des éléments finis du chapitre
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précédent, on choisit les mémes profils théoriques de roue et de rail, c’est-a-dire une roue
S1002 & table parfaitement conique au 1/10° et un rail UIC60 incliné au 10eme. Cela signifie
que les vitesses critiques annoncées ici ne sont pas celles de ce véhicule sur une voie réelle.

Figure 4. 6 : Représentation du véhicule du benchmark de Manchester

Afin d’appliquer la méthode en décélération, on choisit initialement une vitesse V =110 m/s
qui diminue avec une décélération constante de -1 m/s?. L’amplitude du déplacement
transversal de 1’essieu 1 (Figure 4. 5) en fonction du temps est représentée sur la Figure 4. 7(en
haut). En représentant également la vitesse en fonction du temps, on déduit que la vitesse
critique est égale dans ce cas V=273 km/h.

x10°

| 1 1 1 | Il
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Figure 4. 7 : Vitesse critique par la méthode du Ramping; en haut: amplitude du déplacement
transversal de I’essieu 1, en bas : rampe décroissante de la vitesse
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Légerement sensible a la décélération choisie et a la forme du défaut initial, le Rampingreste
une méthode imprécise qui néanmoins permet de donner une bonne approximation de la
vitesse critique, surtout quand le véhicule est assez simple comme c’est le cas avec le
Benchmark Manchester. D’autres méthodes plus complexes peuvent étre utilisées afin de
déterminer avec plus de précisions cette vitesse comme par tracage du diagramme de
bifurcation [108]. Dans ce cas, la méthode du rampingpeut servir a fixer le domaine d’étude,
c’est-a-dire les vitesses maximale et minimale.

Sur le terrain, la méthode du ramping est impossible a mettre en ceuvre et elle est a peu pres
inconnue des dynamiciens expérimentaux pratiquant sur des véhicules réels.

4.2.3. Diagramme de bifurcation

True [108] a présenté I’analyse avec le diagramme de bifurcation comme étant la bonne
démarche a suivre pour trouver la vitesse critique. Sa méthode est efficace pour trouver les
attracteurs multiples qui peuvent exister. Cependant, dans cette partie, on s’intéresse
seulement au point de bifurcation le plus bas qui correspond a la vitesse critique. L’idée
principale est de lancer, avec un code de dynamique ferroviaire, plusieurs simulations de
quelques dizaines de secondes de temps réel d’un train, roulant sur une voie présentant un
défaut, avec des vitesses initiales constantes V, puis, récupérer une fois 1’état stationnaire
€tabli, I’amplitude maximale du déplacement transversal pseudopériodique u,, pour laquelle
les oscillations se stabilisent. En pratique, toute irrégularité des rails va conduire au-dela de la
vitesse critique a I'instabilité du train lors de sa circulation. La vitesse critique dépend des
conditions initiales imposées. Si la perturbation appliquée est faible, I’essieu va converger
vers |’attracteur central et la vitesse critique risque d’étre surestimée. Afin de la déterminer au
mieux, on se mettra par la suite dans les conditions les plus défavorables. Ainsi, on considere
pour toutes les simulations un défaut d’alignement horizontal dans la voie d’amplitude
maximale de 0.01 m, alors que le demi-€écartement aux boudins est de 7 a 8 mm : le contact au
boudin est en général assez violent, et lorsqu’on dépasse la vitesse critique, I’essieu rebondit
d’un boudin a I’autre.

Le diagramme de bifurcation du véhicule sur les géométries de contact précédemment décrits
est représenté sur la Figure 4. 8 pour les coefficients de Kalker classiques (non corrigé€s).
Lorsque la vitesse V est inférieure a la vitesse critique, I’amplitude des oscillations latérales a
la fin de la simulation est nulle. Le train tend a se stabiliser rapidement. La vitesse critique V.
est la vitesse pour laquelle I’amplitude des oscillations latérales varie brusquement de zéro a
environ u,=6.2 mm, c’est-a-dire V,=280 km/h. Au dela de cette vitesse, I’amplitude des
oscillations a la fin de chaque simulation devient de plus en plus élevée. La solution est
décrite en tant que périodiquement stable. Comme on peut le constater, la valeur de la vitesse
critique est trés proche de celle obtenue avec la méthode « Ramping> malgré le manque de
précision de cette derniere en comparaison avec le diagramme de bifurcation.
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Figure 4. 8 : La vitesse critique a partir du diagramme de bifurcation

4.2.4. Effet des coefficients réducteurs K;

Les forces tangentielles au contact sont calculées dans le logiciel VOCO en fonction des
coefficients de Kalker a partir de sa théorie linéaire. Avec cette théorie, le contact entre la
roue et le rail est toujours supposé en adhérence et les forces dans la direction longitudinale et
transversale sont données par les expressions suivantes avant saturation :

Fx = —GabCllfx (152)
3
Fy = _GabC22€y - G(ab)ECZ:g(p (153)

Les coefficients C;; ont €té tabulés par Kalker en fonction du coefficient de Poisson v et de
I’élancement a/b d’ellipses Hertziennes (voir annexe A.2). La description utilisée dans
VOCO exprime ces coefficients directement en fonction du rapport des courbures X = A/B
au lieu de I’élancement a/b afin de s'affranchir de la notion d'ellipse [4], pour pouvoir traiter
les cas non-Hertziens. Les coefficients C;; tabulés par Kalker sont approximés par des

expressions polynomiales:

C,, = 3.3 + 0.89/(0.085 + X)
C,y = 2.46 + 1.34/(0.109 + X)

(154)
Cys = 0.18 + 1.29/(0.002 + X)0-63
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Particularité du code VOCO, la saturation des forces tangentielles est atteinte avec une
formulation analytique nommée CHOPAYA [82, 109] qui prend en compte le
pseudoglissement de spin :

Stk (155)

Avec F, = \[FZ+F?, & = ’f,% + &2 ;€ et &, sont les pseudoglissements réduits.

La différence constatée entre certaines mesures expérimentales et la théorie classique de
Kalker (voir la Figure 1. 15) a conduit certaines équipes de dynamique a appliquer, dans leur
code de dynamique ferroviaire, une correction aux coefficients de Kalker, arbitrairement
choisie, équivalente dans certains cas a K=0.5 [43] et dans d’autres a K=0.6 [110] ou encore a
K=p/0.6 [38]. Certains codes multicorps comme NUCARS autorisent un changement de la
valeur par défaut de cette réduction fixée a 100%, c’est-a-dire aucune correction n’est
appliquée, a travers un parametre %KALKER. C’est avec une démarche similaire que nous
avons appliqué dans 1’algorithme de contact du logiciel VOCO différents coefficients
réducteurs K;; afin d’étudier I'influence de la réduction des coefficients de Kalker sur la
vitesse critique du véhicule. Certains de ces facteurs sont arbitraires, d’autres sont déduits de
la solution de notre modele par €léments finis. Les coefficients C;;, résultants de cette

réduction sont donc donnés par :
Cijr = KlCl] (156)

Dans le chapitre précédent, nous avons montré que la solution élastique par éléments finis a
partir d’un modele de contact roue-rail 3D réduit la pente initiale des courbes de saturation par
rapport a la théorie linéaire, et par conséquent les coefficients de Kalker, de 28 % dans la
direction longitudinale et de 44 % dans la direction transversale pour les cas de contact
étudiés, reproduits ici en réutilisant les mémes roues et rails. Ceci nous permet de proposer les
coefficients de réduction K;,,=0.72 et K,,,=0.56 appliqués respectivement aux coefficients
C;1 et Cy,. Nous avons aussi montré que la prise en compte de 1’élasto-plasticité des corps en
contact réduit la pente initiale des courbes de saturation par rapport a la théorie linéaire de 37
% dans la direction longitudinale et de 54 % dans la direction transversale. Par conséquent, les
coefficients réducteurs proposés dus a la plasticité sont de Kj1,,=0.63 et K;;.,=0.46. Nous
avons aussi montré qu’une couche élastique en interface entre la roue et le rail d’épaisseur
h.=125 pum et de module de cisaillement G=820 Mpa réduit le coefficient C;; par K;1;.=0.5.
On suppose que le coefficient de réduction identifié dans la direction longitudinale est aussi
valide dans la direction transversale. Dans les deux cas, on suppose que K,3 est égal a K,,.
Pour tous les autres cas, on considere que la réduction s’applique de la méme maniere dans les
différentes directions, c’est-a-dire que K;; = K,, = K,3 = K.

La Figure 4. 9 montre les diagrammes de bifurcation obtenus pour différents facteurs de
réduction K qui varient de 0.9 jusqu’a 0.5.

138



4.2. Vitesse critique
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Figure 4.9 : Effet des coefficients de réduction K;; sur la vitesse critique V,

Les facteurs précis déduits de notre étude par éléments finis sont aussi représentés sur la

méme figure. Les vitesses critiques qui en résultent sont reportées dans le Tableau 4. 1 et les

erreurs relatives par rapport a la vitesse critique de référence Ve ,¢r=280 km/h (sans correction)

sont calculées.

Tableau 4. 1 : Vitesse critique pour différents facteurs de réduction

Facteur de | Vitesse critique V, | Erreur relative par
réduction (km/h) rapport a Vi,¢r (%)
1 280 0 (référence)

0.9 266 -5.1

0.8 248 -11.5

0.7 230 -17.9

0.6 205 -26.9

Kije 183 -34.6

0.5 (Kjjee) | 173 -38.4

Kijep 162 -42.1
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Le Tableau 4. 1 montre que la vitesse critique diminue quand la réduction appliquée aux
coefficients de Kalker augmente. En d’autres termes, les coefficients de Kalker classiques
surestiment la vitesse critique. Bien que certaines équipes appliquent dans leur algorithme de
contact des corrections aux coefficients de Kalker, la plupart des autres dynamiciens en
ferroviaire négligent 1’effet des facteurs de réduction et gardent simplement la valeur de K=1
(aucune réduction n’est appliquée). Ce choix est justifié par le fait que les forces tangentielles
au contact, obtenues avec les coefficients de Kalker classiques, sont naturellement plus
élevées, par conséquent, les simulations se font dans les conditions d’exploitation les plus
séveres [110]. Or, le Tableau 4. 1 montre clairement I’important impact des coefficients
réducteurs sur la vitesse critique et 1I’étude de stabilité du train. Un impact aussi élevé ne peut,
lorsque les hypotheses de plasticité sont remplies, €tre négligé et une correction aux
coefficients de Kalker doit étre appliquée. De plus, cette correction permet d’avoir un meilleur
ajustement avec la pratique dans des situations ou les hypotheses de la théorie de Kalker ne
sont pas bien respectées [43] comme lorsque les surfaces sont contaminées.

Cependant, le choix du niveau de réduction ne peut pas se faire d’'une fagon arbitraire et
nécessite une justification en fonction des hypothéses car, si I’on considere le facteur
habituellement utilisé K=0.5, il coincide dans notre cas d’étude avec celui dii a I’introduction
d’une certaine couche de troisieme corps tres élastique, la vitesse critique est fortement
réduite de 38 %. Mais cela signifie qu’il faut que la couche soit de cette épaisseur, avec un
module 100 fois plus faible que les matériaux de base, pour appliquer ce coefficient.

Afin de pouvoir estimer, d’une fagon empirique, les coefficients réducteurs a appliquer, il est
important de connaitre d’abord les différentes conditions opératoires dans lesquelles le train
circule. Or, ces conditions peuvent beaucoup varier en fonction plusieurs parametres tels que
I’emplacement de la voie, le climat, les stratégies de contrdle qui peuvent générer des
particules d’usure agglomérées dans le troisieme corps... Une autre méthode qui permet de
prendre en compte la baisse des coefficients de Kalker consiste a utiliser les différents
modeles avancés de contact, développés durant ces dernieres années [94, 41, 44], L’avantage
de ces modeles est leur capacité a gérer la présence d’un troisieme corps entre la roue et le
rail. En se basant sur notre modele par éléments finis, nous avons pu déduire les facteurs Kjj,,
Kijep €t K;jic dus respectivement a la solution €lastique et €lasto-plastique par €léments finis
ainsi qu’a I’addition d’une couche élastique de troisieme corps sur I'interface du rail. Ces
facteurs réduisent la vitesse critique respectivement de 34 %, 42 % et 38 %. Bien que la
démarche proposée dans cette theése permette d’avoir une bonne estimation de la vitesse
critique sous des conditions plus détaillées, il reste essentiel d’observer les épaisseurs de
couches moyennes de troisieme corps, de réaliser la mesure de leur module réel et de
déterminer la limite élastique dans la zone de contact superficielle qui plastifie, avant d’en
vérifier I'effet sur les coefficients C;; par modele €léments finis pour pouvoir conclure ensuite
sur leur impact en simulation de la stabilité. Il convient ensuite de faire d’autres simulations
avec des couples roue-rail et des véhicules différents avant de pouvoir proposer la meilleure
corrélation de ces facteurs de réduction.
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Conclusions et perspectives

Nous avons proposé€ dans ce chapitre une application des résultats par éléments finis a la
dynamique globale du véhicule ferroviaire. En particulier, I’effet sur la vitesse critique de
I’élasto-plasticité des corps en contact et de 1’addition d’une couche mince sur I’interface du
rail est €tudi€ par I’intermédiaire des coefficients de réduction K;; évalués a partir des courbes
de saturation. Ces coefficients ont été introduits dans le modele de contact du code de
dynamique ferroviaire VOCO en appliquant une correction aux coefficients classiques de
Kalker. La vitesse critique du véhicule a ensuite été déterminée numériquement en utilisant le
diagramme de bifurcation. Nous avons montré que la vitesse critique diminue quand la
réduction appliquée aux coefficients de Kalker augmente. Autrement dit, la non prise en
compte des coefficients de correction risque de conduire a une surestimation de la vitesse
critique si les conditions étudiées sont remplies.

Cependant, la correction par K;;=0.5 adoptée par certains dynamiciens pour avoir un bon
ajustement avec des mesures de forces Y anciennes en courbe, conduit a une réduction élevée
de la vitesse critique de 38 % dans notre cas d’étude qui ne peut étre considérée a la légere,
car elle implique la présence permanente d’une couche de plus de 100 microns, 100 fois plus
souple que I’acier de base. Une bonne description des conditions réelles d’essais est requise
afin de savoir si une telle couche est toujours présente, si son module est si faible, donc s’il est
pertinent d’appliquer un facteur aussi élevé que 0.5. D’autre part, nous avons montré que la
vitesse critique est réduite de 42 % sous I’effet de la plasticité mais en considérant la limite
élastique de I’acier a rail neuf ; les mesures de limite élastique des matériaux doivent étre
effectuées en surface sur des rails écrouis, pour mieux évaluer I’effet de ces parametres, ce qui
permettra d’avoir des coefficients de réduction mieux établis pour chaque parametre.

Enfin, le changement des coefficients de Kalker a un léger impact sur le déraillement de
I’essieu étant donné que 1I’équilibre de I’essieu est conditionné par la roue interne, poussante
ou le contact n’est pas saturé.
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Conclusion génerale et perspectives

Dans cette these, nous avons développé des modeles numériques basés sur la méthode des
éléments de frontiere et la méthode des éléments finis pour I’étude du contact roue-rail
roulant. La méthode des éléments finis est utilisée pour étudier quelques parametres
influencant les coefficients de Kalker identifiés a partir d’un état de ’art sur les mesures
expérimentales des courbes de saturation représentant la force tangentielle en fonction du
pseudoglissement.

D’abord nous avons cherché a résoudre le probleme de contact avec une approche itérative
directe de la méthode des éléments de frontiere connue sous le nom de la Méthode
d’Inversion de Matrice (MIM). Une telle approche a déja été utilisée par le passé pour
résoudre le probleme du contact normal et glissant. Apres avoir réécrit la MIM pour la
résolution de ces problemes, la méthode est validée en comparant les résultats aux solutions
analytiques pour des géométries de contact de forme simple. Nous 1’avons ensuite étendu
pour pouvoir résoudre le probleme du contact roulant stationnaire en introduisant aux
systemes d’équations les relations régissant la cinématique des corps en roulement. Dans ce
cas, la validation de la MIM est faite par une comparaison avec I’approche variationnelle de la
méthode des éléments de frontiere implémentée par Kalker dans le logiciel CONTACT. Les
résultats des deux méthodes étant en excellent accord pour des géométries simples,
I’algorithme de résolution de la MIM est ensuite adapté aux situations de contact non-
Hertzien. Des simulations numériques ont été effectuées pour 1’étude du contact roue-rail
roulant. En particulier, la position centrée entre une roue S1002 et un rail UIC60 incliné au
40eme est étudiée. La solution montre une empreinte de contact non elliptique ou non-
Hertzienne due a la variation des courbures de la roue et du rail dans la direction transversale.
Bien que le cofit de calcul de la MIM est plus élevé en comparaison avec CONTACT car ce
dernier dispose d’algorithmes de résolution plus performants fruit d’une vingtaine d’années de
développement, I’outil numérique que nous maitrisons désormais peut €tre utilis€ pour
explorer des sujets d’une grande importance dans le domaine ferroviaire comme la prise en
compte de la plasticité des corps en contact ou encore I’étude de la présence d’une couche de
troisieme corps entre la roue et le rail.

Ensuite nous avons développé un modele par éléments finis 3D pour 1’étude du contact roue-
rail roulant en utilisant les schémas d’intégration temporelle implicite et explicite. Les profils
de roue et de rail sont choisis et positionnés de sorte a pouvoir assurer une zone de contact
elliptique et a pouvoir étudier 1’effet de spin. Dans un premier temps, le probleme de contact
est traité en élasticité linéaire. Nous avons montré que la solution du schéma implicite est
sensible a la quantité d’énergie dissipée numériquement a travers la taille du pas de temps. Un
compromis entre cette taille et la précision de la solution a permis de minimiser certaines
oscillations observées sur la force tangentielle tout en gardant un temps de calcul convenable
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pour notre étude. En adoptant le compromis trouvé, la solution élastique implicite du
probléme de contact normal (distribution de la pression de contact, pression maximale, semi-
axes de Dellipse de contact...) est comparée avec les résultats donnés par la méthode
explicite, par Hertz et par CONTACT. Compte tenu de I’'imprécision due a la discrétisation,
les solutions du probleme normal des différentes méthodes sont en tres bon accord. La
solution élastique implicite du probleme tangentiel est plus proche de CONTACT que la
méthode explicite (distribution et module de la contrainte de cisaillement tangente, partition
adhérence/glissement...). Les courbes de saturation dans les directions longitudinale et
transversale montrent également un bon accord entre la solution implicite, FASTSIM et
CONTACT. Les pentes initiales de ces courbes en implicite, proportionnelles aux coefficients
C;j de Kalker, sont réduites par rapport a la théorie lin€aire de Kalker dans les deux directions.
En tragant leurs dérivées, nous avons constaté une baisse des coefficients C;; de 28% dans la
direction longitudinale et de 44% dans la direction transversale dans notre cas d’étude. Ainsi,
le cofit de calcul avec deux méthodes par éléments finis étant élevé, la validation en élasticité
du modele par éléments finis nous a permis de choisir la méthode implicite pour la suite de
I’étude. Afin de vérifier la validité et la flexibilité de ce modele, une étude paramétrique est
réalisée dans laquelle I’influence du point de contact, du pseudoglissement longitudinal et du
coefficient de frottement est vérifiée.

Dans un deuxieme temps, le contact roue-rail roulant avec la méthode des éléments finis est
étudié en élasto-plasticité. Sous I’effet de 1la déformation plastique sur toute la zone de contact
(selon le critere de Von Mises) de 1’acier RO0O0A neuf, la pression de contact maximale a
baissé et I’aire de contact elliptique prend une forme ovoide. De méme, la contrainte de
cisaillement maximale a baissé et les pentes initiales des courbes de saturation sont réduites
dans les deux directions par rapport a la solution élastique. Les dérivées de ces courbes en
élasto-plasticité ont montré cette fois-ci une baisse des coefficients de Kalker de 37 % dans la
direction longitudinale et de 54 % dans la direction transversale dans notre cas d’étude.
L’augmentation de la charge normale subite par la roue a conduit a une augmentation de la
pression de contact maximale et de la déformation plastique. Par conséquent, la pente initiale
de la courbe de saturation est réduite dans la direction longitudinale étudiée, ce qui confirme
que la plasticité est un parametre qui peut baisser les coefficients de Kalker. Par contre, la
comparaison avec 1’acier 350HT dont la limite d’élasticité est 1.5 plus élevée que 1’acier
R900A a montré un effet plus adouci de la déformation plastique conduisant a un résultat tres
proche de la solution élastique.

Ensuite la présence d’une couche de troisieme corps (naturelle ou artificielle) entre la roue et
le rail étant identifiée comme le premier responsable de la baisse des coefficients de Kalker,
nous 1’avons modélisé avec la méthode des éléments finis en 1’a considérant comme lisse et
mince. Nous avons supposé dans un premier temps que cette couche est €élastique et cent fois
plus souple que I’acier avec une épaisseur h=125 um. L’étude de la courbe de saturation dans
la direction longitudinale montre une baisse de la pente initiale et, par conséquent, du
coefficient de Kalker d’environ 50 %. En second lieu, un comportement plastique parfait est
attribué a cette couche. Malgré les nombreuses études réalisées pour caractériser et mesurer la
couche de troisieéme corps, les propriétés mécaniques et rhéologiques de celle-ci restent peu
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connues compte tenu de la complexité des phénomenes présents a 1’interface de contact entre
la roue et le rail. Nous avons donc réalisé une étude paramétrique ou les parametres
caractéristiques de la couche de troisieme corps sont variés (€paisseur, module de cisaillement
et limite d’élasticité). Le résultat a montré que la pente initiale dans la direction longitudinale
est tres sensible a ces parametres ; elle est réduite avec 1’augmentation de 1’épaisseur et la
baisse du module de cisaillement. L’introduction du comportement plastique augmente cette
baisse surtout pour les limites d’élasticité les plus faibles.

Enfin, des facteurs de réduction K;; des coefficients de Kalker sont évalués a partir de la
solution par éléments finis puis appliqués dans le code de dynamique ferroviaire VOCO afin
d’étudier I’effet de la variation de ces coefficients sur la dynamique du véhicule du
benchmark Manchester, en particulier sur le déraillement et la vitesse critique. Nous avons pu
montrer que la baisse des coefficients de Kalker réduit 1égerement le risque du déraillement
car I’équilibre de I’essieu est conditionné non seulement par la roue déraillante ou le contact
est saturé mais aussi par la roue poussante qui ne I’est pas. D’autre part, elle induit une baisse
de la vitesse critique qui atteint jusqu’a 38 % par rapport la vitesse critique de référence (sans
réduction) pour un facteur de réduction K;;=0.5.

Il est donc tres important de pouvoir correctement estimer, a partir du modele par éléments
finis, les bons facteurs de réduction a appliquer afin d’évaluer au mieux le comportement
dynamique du véhicule. Pour cela, il reste essentiel de réaliser plus d’observations et d’essais
pour caractériser les bons parametres qui caractérisent la couche du troisieme corps. De plus,
la loi de comportement utilisée dans notre étude étant caractérisée a partir de I’acier RO00A a
I’état neuf (non accommodé), I’étude en élasto-plasticité correspond seulement au premier
cycle de roulement. Or, en réalité le rail subit aprés quelques cycles de roulement un
écrouissage qui conduit a son durcissement et une augmentation de sa limite d’élasticité. Pour
pouvoir tenir compte dans le modele par éléments finis de cet éventuel changement, il serait
intéressant d’envisager des essais de caractérisation sur le méme acier mais apres avoir subi
plusieurs cycles de roulement conduisant a la stabilisation de son écrouissage.
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Annexe A

Annexe A.1

6 (°) 10 20 30 40 50 60 70 80 90
m 6.61 3.78 2.73 2.14 1.75 1.49 1.28 1.13 1
n 0.32 041 0.49 0.57 0.64 0.72 0.80 0.89 1
T 2.8 2.3 1.98 1.74 1.55 1.39 1.25 1.12 1

Annexe A.2: Coefficients C;; de Kalker

S Cop Cog ™= T30 C33
g | o=0 | 1/4 | 1/2 |o=0 | 1/4 | 1/2 | 0=0 1/4 1/2 o=0 [1/4 1/2
] 0.0 m2/4(1-0) ' n2/b=2 4% | wg/3| - - m2/16(1-0)g
0.1 2.51| '3.31| L.85| 2.51| 2.52| 2.53| 0.334] 0.473| 0.731|6.42 |8.28 |11.7
0.2] 2.59| 3.37| 4.81| 2.59| 2.63| 2.66| 0,483]| 0.603| 0.309|3.46 |4.27 | 5.66
0.3]| 2.68| 3.4L| 4.80| 2.68| 2.75| 2.81| 0.607| 0.715| 0.889(2.49 |2.96 | 3.T2
{?* 0.4 2.78| 3.53| L4.82| 2.78| 2.88| 2.98| 0.720| 0.823| 0.977|2.02 [2.32 | 2.7TT
0.5 2.88| 3.62| 4.83| 2.88| 3.01| 3.14| 0.827| 0.929] 1.07 1.7 |1.93 | 2.22
0.6| 2.98| 3.72| 4.91| 2.98| 3.14| 3.31| 0.930| 1.03 | 1.18 [1.56 |1.68 | 1.86
0.7| 3.09| 3.81| 4.97| 3.09| 3.28| 3.43| 1.03 | 1.1L 1.29 [1.43 [1.50 1.60
0.8 3.19| 3.91| 5.05| 3.19| 3.41| 3.65]| 1.13 | 1.25 | 1.40 | 1.34 |1.37 | 1.hk2
| 0.9] 3.29| 4.01| 5.12| 3.29| 3.54| 3.82| 1.23 | 1.36 | 1.51 [1.27 [1.27 | 1.27
[ 1.0 3.50| 4.12| 5.20| 3.40| 3.67| 3.98| 1.33 | 1.47.| 1.63 |1.21 [1.19 | 1.16
0.9 3.51| 4,22 5.30| 3.51| 3.81| 4,16 1.44 | 1.59 | 1.77 |1.16 [1.11 | 1.06
0.8] 3.65| 4.36| 5.42| 3.65| 3.99| 4.39| 1.58 | 1.75 | 1.9% | 1.10 |1.0L | 0.95h4
bl 0-T 3.82| L.5k| 5.58| 3.82| L.21| 4.67| 1.7T6 1,95 | 2,18 | 1,05 [0.965| 0.852
—4{| 0.6 4.06| 4.78| 5.80| 4,06| Lh.50| 5.04| 2,01 2.23 | 2.50 | 1.01 |0.892| 0.751
%11 0.5 4.37| 5.10| 6.11| 4.37| 4.90| 5.56| 2.35 | 2.62 | 2.96 |0.958(0.819| 0.650
0.4 | 4,84 5.57| 6.57| 4.84| 5.48| 6.31| 2.88 | 3.24 | 3,70 |0.912(0.747| 0.549
0.3 5.57| 6.3+ T«34| 5.57| 6.40| T.51| 3.79 4,32 5.01 | 0.868[0.67TLk| 0,446
0.2| 6.96| 7.78| 8.82| 6.96| 8.14| 9.79| 5.72 | 6.63 | 7.89 [0.828|0.601| 0.341
| 0.1]10.7 [11.7 {12.9 |10.T |12.8 [16.0 [12.2 |1k, 18.0 [0.795(/0.526| 0.228
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Annexe B

Annexe B. 1

Charge normal concentrée (probléme de Boussinesq)

Les déplacements en un point quelconque de I’espace semi-infini dus a une force normale
concentrée pure F, qui agit au centre du repere O :

K {xz 1—2 X }
e e P R G ) -y
Fy (yz y }
= Z_1-2v)———
% = I {R3 A= rR+2 (B.1)
_ K (Z° N 2(1—-v)
Y2 = 406 |R? R

Avec R = \/x%2 + y2 + z*
Charge tangente concentrée (probleme de Cerruti)

Les déplacements en un point quelconque de 1’espace semi-infini dus a une force tangentielle
concentrée pure F, qui agit au centre du repere O :

K 1+x2+ {9 1 x?
P R A T

Fe (xy xy }
= 2 gy B2
Uy 47TG{R3 YRR+ 2 ®-2)
K {xz_}_ 1—2 x }
L= m T AT M rm o

Les déplacements en un point quelconque de 1’espace semi-infini dus a une force tangentielle
concentrée pure F, qui agit au centre du repere O :

E, (xy Xy
y
U, =—21"2 _(1-29)—

x 47‘[G{R3 ( )R(R-i-z)z}

B (LY vt (B.3)
Y e lr TR T TG TR 2 '

E, (yz Y
y
U, =——1—=+0-2v) ————
z 4nG{R3 ( )R(R-i-Z)}
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Annexe B. 2

T (x,y; {5 2) = LG{% +& ;Oz +(1- 26 — p(f p_fz);)} (B:4)
TGy () = e i{? =1 (11— 2) (xp_(g)iyz)_z ") (B.5)
Ty ) = g ;f)z +(1-2v) (( p_fz))} (B.6)
T (x,y;{,m; 2) = TV (x,7;,11; 2) (B.7)
Pyt =t I (- -2l e
Tyl ) = o ;3")2 +(1-2v) p((y p_+"z))} (B.9)
T*(x,y; {,1;2) = ﬁ & — 21— 2v) (f p_fz))» (B.10)
Tyl ) = o ;3")2 - (1-2) p((y p_+"z))} (B.11)
T%(x,y;(,0; 2) = %{IZ)—; 2(1; V)} (B.12)
Annexe B. 3

pe (1- v7)TIGl +vl, B.13)
AT = A% 1;163 (B.14)
v =L+, (B.15)

i G

agp =200 (B.16)
I, = f f uz%dudv = [[vlnCu + p) + uln(v + p)]'2]% (B.17)
I, = j juz—zdudv = [[vin(u + p)1,2 1,3 (B.18)
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Uy Uy uv -
L= S dudy = -l
V1 p

Uq

V2 Uz 2 Uy v
I, = j f — dudv = [[uln(v + p)]\2]%
v Juq P

Avecu=x=¢v=y—0.p=y( =22+ M=y u; =% —x; —dye/2,up = X; —

xl-+dx/2,v1 =y]-—yi—dy/26tv2 =y]_yl+dy/2

(B.19)

(B.20)
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Annexe C
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Loi de comportement des aciers RO00A et 350 HT en traction sur éprouvette type
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