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Creșterea rapidă a populației Terrei și a nevoilor asociate de energie, epuizarea anunțată 
a resurselor energetice fosile și creșterea continuă a emisiilor gazelor cu efect de seră 
cu modificările climatice induse, sunt unele dintre provocările majore ce stau în fața 
specialiștilor.
În acest context, hibridizarea propulsiei autovehiculelor constituie o tehnologie de 

tranziție ce permite creșterea sensibilă a performanțelor energetice și de protecție a mediului a autovehiculelor 
actuale, fără modificări semnificative a modalității de conducere și folosire.
Motorizările hibride constituie un subiect complex ce impune o abordare multidisciplinară.
Lucrarea coordonată de François Badin tratează exhaustiv autovehiculul și componentele sale, organizarea și 
controlul lor, precum și efectele globale stabilite pe ciclul de viață al autovehiculului.
Lucrarea debutează cu o prezentare generală a diferitelor condiții de exploatare a autovehiculelor, ceea ce 
permite cititorului o înțelegere mai ușoară a legăturilor ce se stabilesc între dezvoltarea autovehiculelor hibride 
și metodele folosite pentru compararea performanțelor diferitelor soluții constructive. Sunt detaliate principiile 
de bază și exploatarea motorizărilor termice și electrice, sistemele de stocare a energiei ambarcate, principiile, 
arhitectura, componentele specifice și funcțiunile motorizării hibride, precum și gestionarea energiei acestui tip 
de autovehicul. În continuare se prezintă o analiză globală pe ciclul de viață a diferitelor motorizări, a costurilor 
totale și disponibilitatea materialelor folosite.
Parcurgerea acestei lucrări asigură bazele înțelegerii și aprecierii diverselor tehnologii aplicate în conceperea, 
realizarea și utilizarea autovehiculelor hibride, costurile implicate, condițiile de dezvoltare a acestor soluții 
tehnologice.
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Cea de-a 7-a ediție a COlloque FRancophone en Energie, Envi-
ronnement et Thermodynamique COFRET’14 s-a derulat în 
perioada 23-25 Aprilie 2014 la Conservatoire national des arts et 

métiers de Paris, o instituție încărcată de istorie, fondată la 10 Octombrie 
1794 ca urmare a propunerii abatelui Grégoire, ce adăpostește, actual-
mente, Muzeul de stat de Arte și Meserii. Astfel, participanții au putut să 
descopere, printre altele, cabinetul lui Lavoisier, vehiculul cu aburi realizat 
(« le fardier ») de Cugnot, digestorul lui Denis Papin (« le digesteur »), 
avionul construit de Clément Ader…
Această manifestare științifică a fost un succes mulțumită implicării echi-
pei franco-române inițiatoare. 100 articole au fost reținute din 164 de pro-
puneri depuse. 63 de comunicări au fost selectate pentru expozeuri orale 
și 37 pentru prezentări de tip poster. Articolele au făcut obiectul publicării 
într-un volum dedicat conferinței (1154 pagini, ISSN 2269-1901).
Din cele 100 articole, 42% provin din zona Maghreb, 31% din țările Euro-
pei Centrale și Orientale, iar 27% din zona Europei Occidentale.
Efortul participanților non-francofoni pentru redactarea articolelor în 
limba franceză a fost apreciat în mod deosebit. 73 articole au fost scrise în 
limba franceză, 27 în limba engleză.
Această ediție a marcat și debutul implicării Societăților Inginerilor de 
Automobile din Franța (SIA) și România (SIAR). Ideea implicării 
acestora în cadrul unei manifestări științifice cu tematică legată de 
energie, mediu, termodinamică a plecat de la miza actuală a industriei 
de automobile ce ține de mobilitatea durabilă. Ca urmare, acest nu-
măr al Revistei Ingineria automobilului este dedicat COFRET’14. Alte 
articole au fost selectate pentru a fi publicate în numere speciale ale 
Revistei Termotehnica și ale International Journal of Energy and Environ-
mental Engineering
Mulțumim colegilor organizatori și participanți ; de asemenea, mulțumim 
ADEME (Agence De l’Environnement et de la Maîtrise de l’Energie) 
pentru susținerea sa constantă încă din momentul de debut al rețelei EU-
RECO (Énergie Utilisée Rationnellement dans les Pays d’Europe Cen-
trale et Orientale), de acum 20 ani.
Vă invităm de pe-acum să participați la următoarea ediție a COFRET, ce 
va fi găzduită, în 2016, de către Universitatea Politehnica din București. 

Michel FEIDT, Pierre PODEVIN, Georges DESCOMBES, Adrian CLENCI

La septième édition du COlloque FRancophone en Energie, Envi-
ronnement et Thermodynamique COFRET’14 s’est déroulée du 
23 au 25 avril 2014 au  Conservatoire national des arts et métiers 

de Paris, lieu chargé d’histoire fondé le 10 octobre 1794 sur proposition 
de l’abbé Grégoire et qui abrite en son sein le musée d’Etat des arts & mé-
tiers. Les participants ont eu le loisir de découvrir entre autres, le cabinet 
de Lavoisier, le fardier de Cugnot, le digesteur de Denis Papin, l’Avion de 
Clément Ader, …
Cette manifestation a connu un franc succès grâce à l’implication et à la 
compétence de collègues dévoués, dont l’équipe porteuse franco-roumaine. 
100 articles ont été retenus sur 164 propositions soumises. 63 communi-
cations ont été sélectionnées pour un exposé oral et 37 pour une présenta-
tion poster. Les articles ont fait l’objet d’une publication dans les actes du 
congrès sous la forme d’un volume de 1154 pages  (ISSN 2269-1901).
Sur les 100 articles, 42% émanent des pays du Maghreb, 31% des pays 
d’Europe Centrale et Orientale et 27% des pays d’Europe Occidentale.
L’effort des participants non francophones pour une publication en 
langue française est particulièrement salué. 73 articles ont été rédigés en 
français et 27 en anglais.
Cette édition a marqué le début de l’implication des Sociétés des Ingé-
nieurs de l’Automobile de Roumanie (SIAR) et de France (SIA). On 
connaît tous les enjeux actuels de l’industrie automobile pour une mo-
bilité durable, d’où l’idée d’implication de ces deux sociétés dans le cadre 
d’un colloque ayant comme thèmes l’énergie, l‘environnement, la ther-
modynamique. Par conséquent, ce numéro de la Revue Ingénierie de l’auto-
mobile a été dédié au COFRET’14. D’autres articles ont été sélectionnés 
pour être publiés dans des numéros spéciaux de la revue Termotehnica et 
de International Journal of Energy and Environmental Engineering.
Nous remercions les collègues organisateurs et participants ainsi que 
l’ADEME (Agence De l’Environnement et de la Maîtrise de l’Energie) 
pour son soutien constant et renouvelé depuis qu’existe le réseau EURE-
CO (Énergie Utilisée Rationnellement dans les Pays d’Europe Centrale 
et Orientale), soit environ 20 ans.
Nous donnons rendez-vous à tous lors du prochain colloque COFRET’16 
prévu à Université «Politehnica» de Bucarest.

Michel FEIDT, Pierre PODEVIN, Georges DESCOMBES, Adrian CLENCI 
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Interviu cu domnul Nicolas MAURE
Preşedinte Director General Dacia şi Director General Renault Romania
Interview with Mr. Nicolas MAURE
CEO of Dacia and Managing Director of Renault Romania

Ingineria automobilului: Domnule 
Director General, care este situația pre-
zentă a Grupului Renault în România și 
cum vedeți dumneavoastră dezvoltarea 
în contextul globalizării industriei de au-
tovehicule? 
Nicolas MAURE: După cum știți deja, 
anul 2014 reprezintă pentru noi o du-
blă aniversare: 15 ani de la privatizarea 
Dacia și 10 ani de la lansarea primu-
lui Logan. Din 1999 până în prezent, 
Renault a investit peste 2,2 miliarde de 
euro în România pentru a renova uzine-
le de la Mioveni, dar și pentru a aduce în 
România toate profesiile specifice unui 
constructor auto. În plus, în 2004 s-a 
lansat produsul inovator al Dacia, mo-
delul Logan. De atunci încoace, gama 
Dacia s-a dezvoltat și s-a reînnoit. Dacia 
are, în prezent, cea mai tânără gamă 
de mașini din Europa, cu 8 modele: 
Logan, Logan MCV, Sandero, Sandero 
Stepway, Lodgy, Dokker, Dokker van și, 
bineînțeles, Duster. Vedeți așadar, gru-
pul este „complet” acum în România, 
pentru că în ultimii ani activitățile noas-
tre s-au dezvoltat și diversificat. Intrăm 
acum într-o perioadă de consolidare 
în care trebuie să profităm de atuurile 
noastre pentru a ne păstra competiti-
vitatea și a aduce mai mult business în 
România. 
IA: În ce măsură Renault România 
dorește să-și dezvolte prezența în 
România și în lume?
NM: România este a 2-a țară a Grupului 
Renault la nivel mondial din punct de 
vedere a numărului de angajați și joacă 
un rol important în Grup. România 
este leagănul gamei Logan, în prezent 
fabricată în 13 uzine din întreaga lume. 
Renault Technologie Roumanie – in-
gineria - controlează viața seriei și no-
ile dezvoltări ale gamei, care de altfel, 
este cea mai importantă din Renault. 
Activitățile noastre au un impact care 
trece mult de granițele României, iar 
acum trebuie să vedem cum le putem 
intensifica. Nu am prevăzut deschi-
derea unor unități de producție supli-
mentare în țară, dar trebuie să căutăm 
modalități de creștere a productivității 
și să profităm de prezența tuturor pro-
fesiilor în România.

IA: În Franța în general, și Renault este 
desigur un actor, există o colaborare foar-
te strânsă între universități și industrie, 
atât pe partea de cercetare și dezvoltare 
produs, cât și tehnologie. SIAR, care 
reunește în prezent mai ales reprezentanți 
din mediul universitar din domeniul ingi-
neriei autovehiculelor (profesori, studenți, 
doctoranzi) consideră că nivelul de cola-
borare dintre universități și industria din 
România nu este încă suficient. Care ar fi 
principalele piste de dezvoltare a colabo-
rării dintre universitățile din România și 
Renault România? 
NM: În ultimii ani, Renault România 
a dezvoltat parteneriate cu mai multe 
universități tehnice din România pe 
mai multe axe:
- crearea de masterate de inginerie 
pe proiecte auto, logistică, zgomote și 
vibrații;
- programe de stagii în entitățile 
Renault România, în special în echipele 
de inginerie – RTR sau fabricație – uzi-
ne, Matrițe – unde se fac mașini-unelte 
de presare, centrul logistic (peste 100 
de studenți pe an);
- prezentări susținute de specialiști 
de la Renault și Dacia în cadrul 
cursurilor universitare pentru a le 
vorbi studenților despre produse și 
tehnologii noi.
Bineînțeles, colaborarea trebuie să 
continue și să găsim împreună cele mai 
bune domenii care vor favoriza atât in-
dustria, cât și universitățile și studenții.
IA: Ce părere aveți despre următoarea 
sugestie: Renault România să propună 
câteva teme care să reprezinte direcții de 
cercetare pentru parteneriate comune cu 
universitățile din România?
NM: Până în prezent, colaborarea cu 
universitățile s-a concentrat pe dezvol-
tarea de curriculă și stagii, pentru ca 
studenții, viitorii noștri salariați, să fie 
mai bine pregătiți, atât din punct de 
vedere teoretic, cât și practic, în raport 
cu exigențele pieței. Am vizat această 
direcție și dorim să ne asigurăm că par-
teneriatele, demarate în urmă cu câțiva 
ani, vor da roade. Apoi, într-o a doua 
etapă, vom vorbi despre parteneriate 
de cercetare, dar trebuie găsite temele 
potrivite și cadrul adecvat pentru ca 

atât compania, cât și 
universitățile să aibă de 
profitat.
IA: Companiile din 
România apreciază 
pregătirea practică a 
studenților ca fiind insu-
ficientă. Credeți că s-ar 
putea dezvolta partene-
riate între universități 
și Renault România 
(și furnizorii săi) prin 
care să se dezvolte 
competențele tehnice ale 
studenților și doctoran-
zilor?
NM: Și noi am consta-
tat o lipsă de formare 
practică a studenților. 
Pentru a îmbunătăți acest aspect, 
Renault România desfășoară deja un 
program important de stagii – Drive 
your future. În fiecare an, peste 100 de 
studenți sunt primiți timp de 3 luni în 
echipele de inginerie, fabricație, logis-
tică sau funcții suport și lucrează, sub 
orientarea tutorilor, la proiecte con-
crete care le permit să dobândească 
competențe practice și să aibă o primă 
experiență într-o companie. Mulți din 
acești studenți au fost angajați la fina-
lizarea stagiilor. Desigur, se pot găsi 
mijloace pentru a face ca acest sistem 
să fie mai performant, pentru ambele 
părți. 
IA: În 2014 SIAR a organizat prima 
ediție a unui concurs național științific 
pentru studenți în domeniul ingineriei 
autovehiculelor. Faza națională va 
avea loc în timpul Congresului anual 
internațional al SIAR găzduit la 
Universitatea din Craiova (23.10-
25.10.2014). Se dorește promovarea 
studenților și a tinerilor ingineri de 
automobile. Credeți că Renault România 
ar putea sponsoriza/susține acest concurs 
național? 
NM: Vă felicit pentru această inițiativă 
de promovare a tinerelor talente; 
consider că România are nevoie să-și 
încurajeze tinerii să se exprime și să-și 
construiască un parcurs profesional. 
Deocamdată, cum tocmai am aflat des-
pre această inițiativă, pot să vă spun că 

echipele de resurse umane și de ingine-
rie vor discuta cu echipele SIAR pentru 
a vedea în ce măsură un astfel de con-
curs ar putea fi interesant din punctul 
nostru de vedere.
IA: Care ar fi, după părerea dumnea-
voastră principalele direcții de formare a 
inginerilor de automobile și cum ar putea 
curriculum-ul universitar să asigure un 
nivel înalt de pregătire și de adaptabili-
tate la provocările viitoare din această 
industrie? 
NM: Suntem într-o industrie în 
care progresele tehnologice și de 
conectivitate sunt din ce în ce mai 
rapide. Am trecut, în doar câțiva ani, 
de la mașinile „clasice” la GMP-uri 
foarte performante, la tehnologii noi, 
electrice și hibride, la mașini din ce în ce 
mai conectate. Tinerii ingineri trebuie 
să aibă acces la aceste tehnologii, la 
materiale noi, pentru a-și putea imagina 
și construi mașina de mâine. De aceea, 
colaborarea între mediul universitar și 
companii este indispensabilă, și nu doar 
în domeniul ingineriei auto, dar și pe 
chimie și IT.
IA: Vă mulțumim, stimate domnule 
Director General, pentru amabilita-
tea de a acorda acest interviu revistei 
noastre și dorim mult succes companiei 
Dacia Renault, precum și dumneavoas-
tră în înalta poziție pe care o dețineți în 
industria de automobile.
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INTRODUCTION
Efficiency, low level of the harmful 
emissions and low level of the noise 
are essential requirements imposed 
on public transport vehicles. These 
requirements cannot be successfully 
provide by conventional drives with 
internal combustion engines and thus 
the importance of the use of electric 
and hybrid vehicles in public trans-
port increase. The importance of elec-
tric and hybrid vehicles in the field 
of city public transport means is still 
increasing. In order to properly design 
the drives of these vehicles, their ap-
plication and the real possibility of its 
use in the operation has to be obvi-
ous. Efficiency of utilization of these 
drive systems depends on their right 
combination and dimensioning [4], 
[6]. Due to the need to reduce the ve-
hicle energy consumption and emis-
sions some systems for the accumu-
lation of kinetic energy from braking 

which would be otherwise wasted by 
heat as well as systems which switch 
off the combustion engine while ve-
hicle standing as stop/start system 
are currently designed [2]. Proposals 
similar devices as well as the hybrids 
are usually based on driving cycles 
for determining of fuel consumption 
and harmful emissions, for example 
Braunschweig bus cycle as seen in 
Figure 1 [3]. However, these cycles 
are simplified and don’t contain the 
grade resistance or real progress of 
braking deceleration. In contrast, in 
normal traffic, there is often a short-
term braking, respectively slow down, 
which can be only a minor source of 
recovered energy [8]. The aim of this 
paper is to show to what extent the 
use of standard driving cycles for the 
design of electric drives, respectively 
hybrid drives of vehicles, is consistent 
with real conditions. 
1. REAL DRIVING CYCLES
For the purpose of comparison of 
standardized and real driving cycles 
several measurements of real driving 
cycles in different cities of Poland, 
Czech Republic and Slovakia were 

performed. The measuring equip-
ment consisting of measuring unit 
DAS 3 with contactless speed sensor, 
CORRSYS-DATRON Pedal Force 
Sensor and GPS receiver NaviLock 
NL-302U (Figure 2) were used 
for collecting of the data on vehicle 
movement. Measured were speed, 
distance, acceleration, breaking point 
and elevation. Table 1 shows the ba-
sic characteristic parameters of driv-
ing cycles measured in chosen cities 
of Central European region and the 
bus lines of the public transport in 
Zilina. To measure the real driving 
cycles were deliberately selected cit-
ies with higher populations, more 
complex transport systems and larger 
city area, where is a higher proportion 
of reasons for stopping or reducing of 
the speed, which is a potential source 
of re-use of the energy. The meas-
urements capture the real city traf-
fic in the afternoon rush hours from 
15:00 to 17:00 hrs. (typical for this 
region) characterized by an increased 
number of traffic jams and longer 
standing at intersections, which was 
reflected in the regimes of frequent 

acceleration and braking. The course 
of real driving cycle of the bus line 27 
can be seen in Figure 3. The real driv-
ing cycles of specific bus lines were 
measured in both directions, there 
and back, to ensure the objectivity 
of measurements. Figure 4 represent 
the course of the line route 27 and 
the figure 5 the elevation profile. Re-
sults driving cycles analysis shown 
the relatively big height differences 
in elevation profiles. However, the 
significantly differences in this values 
can be also between individual lines 
within the city. Analysis of the pos-
sibility of using the stop/start system 
for buses is shown in the Figure 6 
and in the Table 2. Average value of 
the standing time in real cycles of bus 
lines was 15.6 % of the total cycle time. 
This value approximately corresponds 
to the value of standing time in the 
theoretical bus cycle Braunschweig, 
which is 16.55%. On the other hand, 
in New York cycle is this value 54.67%. 
The above mentioned differences are 
significant and highlight the need for 
the appropriate selection of theoreti-
cal driving cycle for designing correct 

Fig.1. Braunschweig bus cycle [3] Fig. 2. Measuring equipment

Posibilităţi de folosire a sistemelor neconvenţionale 
de propulsie la autovehiculele de transport public
Possibilities of using non-conventional drives in public 
transport vehicles
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REZUMAT
Dimensionarea corectă a principalelor componente ale autovehiculelor hibride consti-
tuie esenta funcționării lor eficiente. Pentru a asigura acest lucru se impune cunoașterea 
cerințelor energetice ale autovehiculului. Energia necesară autovehiculului poate fi deter-
minată ca urmare a unei simulări bazate pe cicluri de conducere de determinare a consu-
mului de combustibil şi măsurarea emisiilor poluante. Ciclurile de conducere sunt simpli-
ficate şi nu sunt suficiente pentru determinarea exactă a condiţiilor specifice. Simularea 
conducerii pe baza unor cicluri reale înregistrate în timp ce autovehiculul este condus 
în traficul urban pare a fi mai potrivită pentru vehicule specifice cum ar fi autobuzele 
pentru transportul public. Ciclurile înregistrate în traficul real surprind condiții specifice 
de condus în oraş, respectiv anumite trasee de autobuz caracterizate prin numărul de ac-
celerări şi opriri sau viteză de conducere. Pe baza acestor înregistrări se poate determina 

mai precis puterea necesară vehiculului şi, prin urmare, poate fi selectată o configurație 
corespunzătoare în ceea ce privește posibilitatea de a utiliza recuperarea energiei sau 
pentru a optimiza funcţionarea în stațiile de autobuz sau intersecții. Conducerea auto-
buzelor în trafic urban din fiecare oraș este specifică. De asemenea, în utilizarea auto-
buzelor pe diferite trasee ale orașului pot fi mari diferențe. Prin urmare, pentru cazurile 
studiate, având în vedere cerințele de performanță ale autovehiculului și caracteristicile 
sale dinamice se recomandă adoptarea unor soluții hibride modulare adaptive. Astfel de 
soluții ar putea fi propuse pe baza unor cicluri de conducere reale măsurate pe traseele 
specifice diverselor orașe, cu pasageri în autobuz, cu posibilitatea de control a schimbării 
strategiei de funcționare în raport cu nevoile concrete ale autovehiculului.
Cuvinte cheie: transport public, sisteme hibride, cicluri de conducere, pornire/
oprire
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drive for the region, respectively lead 
to the idea of ​​an individual approach 
to sizing hybrid drive for a specific city. 
2. HYBRID DRIVE 
SIMULATION
Serial hybrid drive of a bus was simu-
lated in Matlab Simulink. Measured 
actual driving cycles were used as 
an input to the simulation. Required 
power of the bus was calculated 
based on the real driving cycle and 
selected parameters. Based on the 

control strategy behavior of individu-
al components of the hybrid system 
was simulated. Internal combustion 
engine operated in one revolution 
mode where the specific fuel con-
sumption is the best. The operation 
of combustion engine was controlled 
by state of charge (SOC). If the SOC 
reaches preset lower limit combus-
tion engine was turned on. When 
SOC reaches preset top limit where 
the battery was fully charged engine 

was turned off [5], [7].  The simula-
tion was done for 3 types of buses 
with specific parameters for different 
occupancy 25, 50, 100%. Four vari-
ants of serial hybrid drive with differ-
ent parameters of key components 
were simulated. Two types of internal 
combustion engines with different 
power, two types of Li-ion batteries 
with different capacity, electric trac-
tion motor and two types of genera-
tors were used. As can be seen from 
Table 3, the value of recoverable ener-
gy Erek increases with the occupancy 
of the vehicle visibly well as the value 
of the average power Paver. Percentage 
of recoverable energy %Erek relative to 
the energy required to pass the cycle 
E does not change significantly from 
the occupancy. This is due to the fact 
that in addition to increasing the 
value of recoverable energy increases 
the energy expended to pass the cy-
cle too. The Table 4 shows, that the 
maximum difference in the average 
power values at comparison with all 
three lines in both directions rep-
resent for example at the bus B3 up 
to 25 kW, between lines 21 and  27. 
These results point to the need of in-
dividual approach to the proposal of 
hybrid buses for each line. Interested 
are values ​​of %Erek, which achieved 
on average 50%. Maximal value of 
%Erek was 78%.
CONCLUSION
Correct design of a hybrid drive de-
pends on the appropriate choice and 
arrangement of individual elements 
in terms of their size, performance 
and capacity. Driving cycles meas-
ured in real traffic capture specific 
driving conditions of the city, respec-
tively specific line characterized by 
the number of starts and stops, grade 
or driving speed and better charac-
terize the real situation of the traffic 
in the city. Impact of the organization 
and the management the traffic in 
the city greatly affects the ratio of the 
time of standing and driving.

The concept of design of a modular 
hybrid drive with adaptive manage-
ment has its justification in the de-
sign of urban buses, because it allows 
complete individualization of buses 
with hybrid drive with an emphasis 
on ensuring minimum impact on the 
environment and reducing of eco-
nomic costs.
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INTRODUCTION
La stabilité est la propriété la plus 
importante pour le bon fonction-
nement d’une voiture, puisqu’elle 
joue un rôle primaire dans la sécuri-
té routière. Elle dépend de plusieurs 
facteurs liés aux caractères du relief, à 
l’aérodynamique du véhicule ou en-
core aux caractéristiques des pneus 
[3,4]. Ainsi, comme les voitures sont 
de plus en plus légères en poids pour 
réduire la consommation, la stabilité 
est plus sensible aux forces latérales. 
Aujourd’hui, les efforts consacrés 
à l’amélioration de la stabilité des 
véhicules sont considérables. Ces 
efforts se focalisent principalement 
sur le développement de dispositifs 
d’aide à la conduite par contrôle de 
la trajectoire. Parmi ces dispositifs, on 
peut citer par exemple les systèmes 
du type ESP (Electronic Stability Pro-
gram) qui ont pour rôle de modifier 
le comportement du véhicule en 
cas de situation critique (détection 
du survirage ou du sous-virage) afin 
d’éviter une sortie involontaire de 
voie.

Les forces générées entre le pneu et 
la surface du sol jouent un rôle pri-
mordial dans la stabilité du la voiture 
lors de son mouvement. Il est donc 
essentiel de connaître ces efforts afin 
de prévoir la trajectoire du véhicule. 
En effet, lors d’un virage par exemple, 
des angles de dérive se produisent 
et les pneus génèrent des efforts la-
téraux qui font tourner le véhicule 
dans le sens souhaité par le conduc-
teur. Une modélisation précise de ces 
derniers paramètres conduit donc à 
une meilleure évaluation des trajec-
toires possibles, et par conséquent à 
une meilleure maîtrise de la stabilité 
[7,9]. Les angles de dérive et les ef-
forts pneu/chaussée sont alors des 
variables essentielles pour diagnosti-
quer le comportement de véhicule et 
maitriser les risques d’accidents liés 
aux manœuvres dangereuses. 
Dans la littérature, plusieurs auteurs 
se sont penchés sur la modélisation 
de la dynamique latérale des voitures 
[1,2,4,6]. En général, ces auteurs font 
appel aux principes fondamentaux de 
la dynamique ainsi que de ceux de la 
cinématique. Par exemple, pour dé-
crire la dynamique latérale, Segal [8] 
présente une modèle à trois degrés de 
liberté. Ce modèle est appelé «Mo-
dèle Bicyclette“ lorsque le mouvement 
de roulis est négligé. Il est utilisé pour 
modéliser la dynamique latérale de 
lacet et de dérive. Il permet aussi 
d’étudier l’influence de plusieurs pa-
ramètres, y compris le changement 
de vitesse du véhicule, sur la stabilité 
en situation de virage.

La modélisation du comportement 
dynamique d’un véhicule doit 
prendre en compte la déformation 
élastique des pneus dans la zone du 
contact pneu/chaussée (voir figure 
1). Ceci permettra de mieux prédire 
les trajectoires possibles et donc de 
développer un outil de diagnostic 
plus fiable. Néanmoins, cette mo-
délisation est un sujet complexe qui 
fait toujours l’objet de nombreuses 
recherches [4,6]. Dans ces études, 
la modélisation est basée essentielle-
ment sur une combinaison de l’im-
pact des différents paramètres des 
pneus et de l’environnement (pres-
sion de gonflage, température, nature 
du sol) sur les efforts générés à la base 
de roue.
Ce travail est consacré à l’étude de 
la stabilité des véhicules et plus par-
ticulièrement à leur comportement 
dynamique en virage. L’objectif 
principal est d’étudier l’influence de 
quelques paramètres constructifs et 
d’exploitation sur le comportement 
du véhicule en virage. Les paramètres 
constructifs étudiés sont la position 
de centre de gravité du véhicule 
et la rigidité des pneus. En ce qui 
concerne les paramètres d’exploita-
tion, l’impact de la vitesse du véhi-
cule et l’angle de braquage sont inves-
tigués. Dans ce contexte, une modèle 
mécano-mathématique, permettant 
de décrire le comportement de la voi-
ture dans un large intervalle de condi-
tions de conduite allant des condi-
tions normales jusqu’aux limites de 
la contrôlabilité, est développé. Ce 

modèle est doté de 2 degrés de liberté 
(ddl) : translation suivant l’axe Oy et 
rotation suivant l’axe Oz. Le véhicule 
complet est ainsi considéré comme 
une masse suspendue liée aux roues. 
Ce modèle relativement simple est 
largement utilisé dans la littérature 
pour décrire l’accélération latérale, la 
vitesse de lacet l’angle de dérive. Ces 
paramètres permettent en effet de 
bien représenter le comportement 
latéral d’un véhicule en situation 
de virage. L’étude vise à définir des 
critères permettant la détection des 
situations à risque. 
Faisant suite à la présente intro-
duction au contenu de ce papier, 
le deuxième point présente la mé-
thode utilisée pour modéliser le sys-
tème véhicule/chaussée. Il fournit 
les équations régissant le modèle et 
toutes les propriétés nécessaires à la 
simulation numérique. Le point sui-
vant expose les principaux résultats 
obtenus par les nombreuses simula-
tions ainsi que leurs interprétations. 
Les critères d’évaluation de la stabi-
lité sont étudiés pour une situation 
de conduite latérale en fonction de 
l’angle de braquage, de la rigidité de 
dérive des pneus, de la vitesse et de la 
position du centre de gravité du véhi-
cule. L’analyse des résultats obtenus 
montre que la vitesse de la voiture 
lors d’un virage et le critère le plus 
déterminant de la stabilité.
1. DESCRIPTION DU 
MODÈLE : 
La modélisation du comportement 
dynamique d’un véhicule est un su-

Dinamica laterală a autovehiculului
Dynamique laterale du vehicle
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REZUMAT
Stabilitatea este o caracteristică importantă  a autovehiculului întrucât permite 
menținerea corectă a unei traiectorii dorite la manevrarea volanului de către conducăto-
rul autovehiculului [3,4]. Pe de altă parte, pierderea controlului autovehiculului este una 
dintre cauzele principale ale accidentelor rutiere. Stabilitatea autovehiculului depinde 
de diferiți parametri cum ar fi: caracteristicile căii de rulare, starea și tipul pneurilor, 
viteza autovehiculului și aerodinamica laterală [5,6]. O cunoaștere mai bună a varia-
bilelor ce caracterizează acest ultim parametru ar permite o îmbunătățire a securității, 

confortului și performanțelor energetice ale autovehiculului. În studierea dinamicii unui 
autovehicul, o parte importantă este destinată pneului deoarece prin acesta se preia 
majoritatea solicitărilor aplicate autovehiculului [7, 9]. În acest articol s-a dezvoltat un 
model mecano-matematic ce descrie dinamica laterală a unui autovehicul. Acest model 
permite studierea influenței diferitelor procese dinamice laterale asupra stabilității au-
tovehiculului, în special a poziției centrului de masă, a vitezei autovehiculului, precum 
și a stării pneurilor.
Cuvinte cheie: forță laterală, stabilitatea autovehiculului, roată, simulare
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jet complexe, puisqu’elle nécessite 
de tenir compte de la géométrie, de 
la cinématique aussi bien que de la 
dynamique des différentes liaisons. 
Pour réduire cette complexité tout 
en conservant un certain degré de 
réalisme et d’efficacité de la modé-
lisation, nous admettons un certain 
nombre d’hypothèses :
− Le modèle est symétrique par rap-
port à l’axe longitudinal Ox;
− Les forces latérales sont dues à la 
force centrifuge;
− On est dans la zone élastique de 
pneu ;
− Les déplacements verticaux sont 
négligés ;
− L’angle de carrossage de pneu est 

nul;
− Les angles de pneus (τ) sont petits 
(cos τ =1et sin τ = τ).
Le modèle utilisé dans cette étude est 
dit „modèle quatre roues“. La figure 2 
schématise les différents paramètres 
de ce modèle. Ce modèle est large-
ment utilisé dans la littérature pour 
représenter les caractéristiques de la 
dynamique latérale [2,8]. Comme 
dit précédemment, le véhicule est 
considéré comme un corps rigide 
(masse suspendue) lié aux roues. Le 
mouvement du véhicule est défini 
par sa translation suivant l’axe Oy et sa 
rotation suivant l’axe Oz. Ce modèle 
est complété par un modèle de force 
pneumatique/chaussée linéaire.

Dans ce modèle, les forces latérales 
agissant sur les essieux avant et arrière 
du véhicule sont supposées propor-
tionnelles aux angles de dérive des 
pneus :

	

(1)

Les angles de dérive des pneus se cal-
culent en connaissant l’angle du vec-
teur vitesse au point de contact entre 
la roue et la chaussée. En faisant l’hy-
pothèse que ces angles sont faibles, ils 
peuvent être exprimés comme suit 
[6]:

	

(2)

Cα représente le coefficient de rigidi-
té de dérive. Il évolue en fonction de 
l’usure des pneus (la pression interne 
des pneus et de la force verticale ap-
pliquée à la roue). La détermination 
de sa valeur est primordiale et ne 
peut être effectuée que par voie expé-
rimentale [10, 11].
Finalement, on obtient un modèle 
linéaire à quatre paramètres variant :
− La vitesse longitudinale (V);
− L’angle de braquage (δ);
− La rigidité de pneu (Cα);
− La position de centre de gravité du 
véhicule (lf et lr).
Les équations du modèle dynamique 
qui décrivent le mouvement du véhi-
cule sont données par :

	
(3)

 
	(4)

	
La modélisation est réalisée dans un 
large intervalle de paramètres allant 
des conditions normales jusqu’aux li-
mites de la contrôlabilité. La struc-
ture globale de la modélisation est 
présentée sur la figure 3.
Dans un premier temps, le bloc „En-
trée“ fournit les données nécessaires 
à la simulation. Les paramètres: m, Iz, 
lf et lf caractérisent la voiture choisie. 
L’angle de braquage δ simule les ac-
tions du conducteur, tandis que la ri-
gidité de pneu est choisie en fonction 
de la charge verticale Fz et la pression 
inférieure p. 
Ensuite, le bloc „Modèle de véhicule 
+ Modèle de pneu“ utilise ces don-
nées pour résoudre les équations dif-
férentielles 3 et 4 permettant d’obte-
nir l’accélération latérale, la vitesse de 
lacet et enfin l’angle de dérive.
L’estimation de la dynamique du vé-
hicule et la détection de la limite de 
saturation des efforts dans la zone 
de contact pneu/chaussée s’effectue 
dans le troisième bloc. 
Enfin, le bloc „Sortie“ visualise la tra-
jectoire du véhicule et les angles de 
dérives. En même temps, il indique si 
les pneus sont en train de glisser et si 
par conséquent la limite de la contrô-
labilité est atteinte.
2. SIMULATION
Les étapes de modélisation décrites 
dans le paragraphe précédent sont 
réalisées sous le logiciel Matlab. Le 
choix de ce logiciel est motivé par la 
diversité des méthodes d’intégration 
qu’il contient. Ceci présente un avan-

Fig. 1. Zone de contact pneu/chaussée

Fig. 2. „Modèle quatre roues“

Fig. 3. Schéma global de la modélisation
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tage pour étudier le comportement 
du véhicule en virage sous différents 
paramètres géométriques et élas-
tiques.
La perte de stabilité en virage peut 
être provoquée par un glissement la-
téral ou bien un roulis, aussi lorsque la 
vitesse critique des pneus est atteinte. 
Une autre raison est la mauvaise ma-
niabilité en virage qui représente une 
proportion significative des causes 
d’accidents. Dans ce contexte, et pour 

juger le comportement du véhicule, 
on adopte un essai dit „de dynamique 
angulaire“. Cet essai consiste à main-
tenir le véhicule à vitesse constante 
sur une trajectoire circulaire de rayon 
fixe. C’est ainsi que la stabilité du vé-
hicule peut être déduite à partir de 
l’équation suivante : 

 	
(5)

Trois différents états peuvent être 
identités :
−  le véhicule est 
stable;
−  le véhicule est 
en sous-virage;
−  le véhicule est 
en sus-virage.
L’équation 5 montre l’importance en 
termes de manœuvrabilité de la posi-
tion du centre de masse du véhicule 
imposé par les dimensions lf et lr et les 
valeurs des rigidités latérales Cα. 
Dans notre modélisation, on uti-
lise un pneumatique de type 
«175/70R13 82 T» à une pression 
de 2 bars et avec une variation de 
charge verticale FZ variant de 3 kN à 
8 kN. Cette variation de charge ver-
ticale de pneu signifie le changement 
de la rigidité des pneus Cα  ; elle se 
traduit comme le changement de 
l’état de la zone du contact pneu/
chaussée. Les valeurs des paramètres 
nécessaires à la simulation sont réca-
pitulées dans le tableau 1.
3. RÉSULTATS
Les figures, présentées dans cette 
section, présentent les trajectoires 
obtenues pour différentes conditions 
initiales du système. Les effets de la 
vitesse de la voiture, du positionne-
ment du centre de gravité, de la rigidi-
té des pneus et de l’angle de braquage 
sont étudiés.
3.1. Le centre de gravité du véhicule 
est plus proche de l’essieu avant
Lorsque le centre de gravité est plus 
proche de l’essieu avant, la voiture est 
en sous-virage (K>0), ce qui signi-
fie que la dérive de l’essieu avant est 
plus importante que celle de l’essieu 
arrière. La figure 4 expose les trajec-
toires du véhicule simulé pour une 

Tableau 1. paramètres utilisés pour la simulation

Fig. 4. Trajectoire du véhicule estimée pour une vitesse de 5 m/s, K>0

Fig. 5. Trajectoire du véhicule estimée pour une vitesse de 10 m/s, K>0

Fig. 6. Trajectoire du véhicule estimée pour une vitesse de 5 m/s, K<0

Fig. 7. Trajectoire du véhicule estimée pour une vitesse de 10 m/s, K<0

Fig. 8. Trajectoire du véhicule estimée pour une vitesse de 15m/s et un angle de braquage de 5°, K>0 et K<0 
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vitesse de 5 m/s. L’angle de braquage 
est varié entre 5° et 30° et les courbes 
sont tracées pour différents coeffi-
cients de raideur des pneus. On peut 
constater de ces figures que l’aug-
mentation de l’angle de braquage fait 
diminuer le rayon de la courbe de 
trajectoire. Ceci représente un risque 
quand les angles de dérives des pneus 
sont grands. D’un autre côté, on peut 
observer une diminution de la dé-
rive des pneus avec l’augmentation 
du coefficient de rigidité.  Dans une 
deuxième simulation, la vitesse est 
augmentée à 10 m/s. L’objectif étant 
de modéliser l’effet de la vitesse sur la 
trajectoire du véhicule. Les résultats 
obtenus sont exposés sur la figure 5. 
Par comparaison avec la figure 4, on 
peut constater que le déplacement est 
augmenté en conséquence de l’aug-
mentation de la vitesse. Aussi, l’ac-
croissement de la vitesse ne permet 
pas d’attaquer le virage avec un angle 
de braquage supérieur à 10o.
3.2. Le centre de gravité du véhicule 
est plus proche de l’essieu arrière
Lorsque le centre de gravité est plus 
proche de l’essieu avant, la voiture est 
en sus-virage (K<0), ce qui signifie 
que la dérive de l’essieu arrière est plus 
importante que celle de l’essieu avant.
La figure 6 expose les trajectoires du 
véhicule simulé pour une vitesse de 
5 m/s pour différents coefficients de 
raideur. L’angle de braquage est varié 
encore une autre fois entre 5° et 30°. 
L’effet de l’angle de braquage sur le 
rayon de courbe est confirmé. 
La figure 7 présente les trajectoires 
lorsque la vitesse est égale à 10 m/s. 
Encore une autre fois, le déplacement 
du véhicule augmente avec l’accrois-

sement de la vitesse et le virage ne 
peut être attaqué avec un angle de 
braquage supérieur à 10°. 
Lorsque la vitesse de vihécule est 
augmentée à 15 m/s. comme on peut 
le constater à partir de la figure 8, le 
déplacement augmente aussi confir-
mant les conclusions précédentes 
concernant l’effet de la vitesse. A cette 
vitesse, l’angle de braquage maximal 
autorisé est 5°. On peut conclure alors 
que la vitesse du vihécule contrôle le 
l’angle de braquage maximal avec le-
quel un virage peut être pris. 
3.3. Le centre de gravité est au mi-
lieu de la voiture
Sur la figure 9, on peut mieux voir 
l’influence du coefficient de rigidité 
de pneu sur la stabilité de voiture. 
Dans ce cas, la simulation est effec-
tuée pour une vitesse de 10 m/s et 
pour des angles de braquage de 5o et 
de 10o. Lorsque le coefficient de rai-
deur de pneu avant Cαf est supérieur 
de celui de pneu arrière Cαr la voiture 
a tendance d’être trop entrée dans le 
virage. Ceci signifie que la dérive de 
l’essieu arrière est plus importante 
que celle de l’essieu avant.
CONCLUSION
Dans cet article, un modèle mathé-
matique simplifié est développé 
pour étudier le comportement de 
la dynamique latérale des véhicules. 
Il a pour but de caractériser la sta-
bilité du véhicule lors d’un virage, 
suivant l’état dynamique du système 
et l’angle de braquage appliqué à la 
roue. Une méthode est proposée 
pour déterminer un indicateur de 
risque de glissement. Le choix de cet 
indicateur est basé sur l’estimation 
des efforts dans la zone de contact 

pneu/chaussée. Ce choix est justifié 
par le fait que la saturation des ef-
forts de contact montre que la roue 
n’est plus en mesure d’assurer la sta-
bilité de la voiture.
L’analyse des résultats obtenus 
montre que la vitesse de la voiture 
a une influence très importante sur 
la stabilité. Ceci peut être expliqué 
par le fait que l’angle de braquage 
nécessaire pour suivre un virage cir-
culaire dépend en grande partie de 
la vitesse. D’un autre côté, quand 
on augmente la vitesse, les réactions 
transversales des pneus s’élèvent et 
par conséquent, les angles de dérive 
augmentent également. Les résultats 
obtenus démontrent que le coeffi-
cient de sous/sur-virage K est lié à la 
localisation du centre de masse et à la 
valeur de rigidité des pneus. 
D’autres développements du mo-
dèle sont envisagés en vue d’étudier 
l’influence d’autres paramètres sur la 
dynamique latérale du véhicule tels 
que les transferts de charge lors d’un 
parcours en virage [1,4,6,8]. 
Nomenclature
− m – masse totale de la voiture, kg;
− Iz – moment d’inertie suivant l’axe 
vertical Oz, kgm2;
− Vx – vitesse du véhicule dans la di-
rection Ox, m\s ;
− lf & lr – distance du centre de gravi-
té a l’essieu avant & arrière, m;
− Cαf & Cαr – coefficient de raideur de 
pneu avant & arrière, N/rad;
− δ – angle de braquage des roues 
avant;
− αf & αr – angle de dérive de pneu 
avant & arrière, dégrée;
− y – déplacement suivant l’axe laté-
ral Oy, m;

− ψ – mouvement de lacet (rotation 
autour de l’axe Oz), dégrée ;
− Fxn – représentent les efforts longi-
tudinaux à l’interface pneumatique/
chaussée, N;
− Fyn – représentent les efforts la-
téraux à l’interface pneumatique/
chaussée, N;
− y  – accélération latérale, m/s2;
− ψ  – accélération angulaire, rad/s2;
− K – coefficient sous-virage ou 
sur-virage;

Fig. 9. Trajectoire du véhicule estimée pour une vitesse de 10m/s, K>0 et K<0 
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INTRODUCTION
Les phénomènes instationnaires 
de dynamique de gaz à l’admis-
sion d’un moteur à combustion 
interne ont une influence de pre-
mier ordre sur les performances 
et la consommation du moteur. 
Ceci est particulièrement vrai pour 

les moteurs atmosphériques où 
le remplissage est complètement 
gouverné par le comportement dy-
namique de la pression en amont 
et en aval des soupapes. En pra-
tique, ceci implique l’utilisation 
des codes de calcul de type 0D/1D 
et des moyens de caractérisation 
pour choisir les bonnes géomé-
tries (longueurs et diamètres) de 
la ligne d’admission et d’échappe-
ment. Pour la ligne d’admission, 
l’objectif est de réduire les pertes 
de charge et de maximiser la pres-
sion autour de la fermeture de la 
soupape d’admission afin d’assu-
rer des conditions optimales pour 
le remplissage du cylindre 4]. Ce 
phénomène est connu sous le nom 
de « remplissage acoustique ». La 
théorie acoustique linéaire peut 
être employée à l’admission du mo-
teur pour prédire les fréquences de 
résonance de la ligne d’air et pour 
calibrer certaines grandeurs carac-
téristiques [5]. C’est dans cet esprit 
qu’un compromis entre pertes de 
charge et accords acoustiques doit 
être respecté lors de l’optimisation 
de la boucle d’air du moteur. Avec 
l’apparition sur le marché auto-
mobile des moteurs downsizés et 

l’émergence de la suralimentation 
par turbocompresseur, la concep-
tion de la ligne d’air est devenue 
très dépendante du choix de cet élé-
ment. Ainsi, un turbocompresseur 
est accompagné d’un refroidisseur 
d’air de suralimentation (RAS) afin 
de refroidir la charge admise, la 
ligne d’admission est rendue alors 
plus complexe et plus difficile à 
caractériser. Dans les moteurs su-
ralimentés de cylindrée réduite les 
effets de remplissage acoustique 
sont souvent délaissés en faveur 
des techniques plus simples  de ré-
duction de pertes de charge. Les ef-
fets acoustiques sont négligés et le 
potentiel gain en remplissage n’est 
ainsi pas exploité à la différence 
de ce qui se fait pour les moteurs 
atmosphériques [8]. La pression 
d’admission est alors entièrement 
fournie par le travail du turbocom-
presseur. Ceci conditionne le 
fonctionnement de ces moteurs 
qui sont alors conçus autour du 
turbocompresseur. La pression de 
suralimentation est optimisée pour 
les points fonctionnement moteur 
qui présentent le plus de potentiel 
d’enthalpie dans les gaz d’échappe-
ment. Le turbocompresseur assure 

alors la bonne pression de surali-
mentation pour les hauts régimes et 
fortes charges mais ne permet pas 
d’augmenter la pression d’admis-
sion de manière significative à bas 
régime. Le résultat est alors une dé-
térioration du couple à bas régime 
où un moteur suralimenté produit 
moins de couple qu’un moteur at-
mosphérique ayant la même puis-
sance. Ceci est accompagné d’une 
augmentation de la consommation 
spécifique et une dégradation des 
performances en transitoire et de 
l’agrément de conduite. Il existe 
plusieurs types de systèmes per-
mettant de résoudre ce problème 
comme par exemple l’utilisation 
d’une double suralimentation avec 
deux turbocompresseurs en série 
chacun dédié à une plage de régime 
et deux boucles de refroidissement 
[9]. Ou aussi l’utilisation d’un 
moteur électrique pour entrainer 
le compresseur «  E-Boosting  » 
10] [11]  ; des technologies qui 
restent relativement couteuses. 
D’autre part, Watson 12] et Sato 
et al. [13] ont démontré qu’il est 
possible d’exploiter une résonance 
acoustique à l’admission d’un 
moteur Diesel suralimenté et de 

Evidenţierea reflexiei acustice la admisia unui motor 
cu ardere internă supraalimentat: geometria optimă 
pentru ameliorarea cuplului la regimuri joase
Mise en Evidence de la Réflexion Acoustique à l’Admission d’un 
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Optimale pour l’Amélioration du Couple à Bas Régime
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REZUMAT
Pentru creșterea randamentului volumetric al motoarelor mici pot fi folosite turbocompre-
soarele. Acestea permit creșterea presiunii la admisie și sunt legate la un sistem de răcire 
a aerului de supraalimentare (RAS). Principalul neajuns al motoarelor mici supraali-
mentate (în comparație cu motoarele atmosferice) este reprezentat de reducerea cuplului 
la regimuri joase, cauzată de scăderea entalpiei gazelor de evacuare la debite reduse ale 
motorului. Pentru a studia această problemă, linia de admisie a unui motor Diesel supraa-
limentat a fost analizată în ceea ce privește undele de presiune la admisie care sunt cel mai 
adesea neglijate la aceste motoare în favoarea reducerii pierderilor de încărcătură proaspă-
tă. O primă etapă de studiu a constat în identificarea potențialelor fenomene de rezonanță, 
permițând stabilirea undelor staționare la regimuri joase. Cercetările experimentale cu 
conducte de lungimi diferite în amonte și aval de RAS pe un motor antrenat pe bancul de 

încercări (generator de pulsații) au permis studierea influenței undelor de presiune asupra 
umplerii cu aer a motorului și stabilirea lungimii optime a circuitelor de aer. În a doua eta-
pă pentru o mai bună înțelegere a fenomenelor dinamice la admisie, coeficientul de reflexie 
la interfața cu RAS a fost calculat (metoda descompunerii undelor de presiune) pentru un 
motor montat pe banc (cu combustie). Aceasta a permis caracterizarea comportamentul 
nestaționar a acestui element și astfel o mai bună separare a influenței asupra umplerii a 
conductelor din aval și amonte față de RAS. În final, a fost propus un nou sistem, compus 
dintr-o conductă lungă concepută pentru acordul acustic (cuplul la regimuri joase) și a 
unei conducte scurte pentru minimizarea pierderilor de încărcătură proaspătă (putere la 
regimuri înalte). 
Cuvinte cheie: motor cu ardere internă supralimentat, umplere acustică, coeficient de 
reflexie, răspuns acustic, conductă aval/amonte RAS, cuplu la regimuri joase
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bénéficier des ondes de pression. 
Ce point mérite d’être plus appro-
fondi surtout pour les faibles vi-
tesses de rotation (au-dessous de 
1500 tr.min-1) où une résonance 
acoustique pourra augmenter le 
rendement volumétrique et com-
penser alors le manque de surali-
mentation. Cette résonance acous-
tique pour les bas régimes néces-
sitera l’établissement d’un système 
d’ondes stationnaires à l’admission 
du moteur. En pratique, ceci est 
accompli en utilisant une réflexion 
acoustique à un endroit spécifique 
de la ligne d’admission. En effet, 
si on considère que les soupapes 
d’admission se comportent comme 
une source acoustique et que la co-
lonne d’air de la ligne d’admission 
constitue la charge acoustique, 
alors les ondes de pression créées 
lors de la fermeture des soupapes 
génèrent un système d’ondes sta-
tionnaires après réflexion sur une 
interface donnée. Comme l’objectif 
est l’amélioration du couple à bas 
régime, une résonance de basses 
fréquences est alors nécessaire. En 
d’autres termes, la réflexion doit 
se produire à un endroit relative-
ment distant des soupapes (sources 
acoustiques). Ceci ne peut donc 
pas correspondre à une réflexion 
dans les conduits primaires avec le 
volume du répartiteur d’admission 
car cela nécessiterait des conduits 
primaires d’une grande longueur, 
comme ceci a été présenté expéri-
mentalement par Taylor et al. 14]. 
C’est dans ce cadre que les travaux 
du présent document s’inscrivent. 
L’objectif est, dans un premier 
temps, d’identifier une résonance 
acoustique susceptible d’améliorer 
le remplissage à bas régime d’un 
moteur suralimenté. Une première 
étude expérimentale a été menée 
sur un moteur Diesel 1.5L entrainé 
par moteur électrique où les varia-
tions dynamiques de pression ont 

été enregistrées en fonction des 
longueurs entre soupapes, RAS et 
compresseur. Ces  longueurs ont 
été modifiées grâce à des conduits 
rigides interchangeables. Ceci a 
permis de faire fonctionner le mo-
teur comme un générateur de pul-
sations et de mettre en évidence 
l’influence de la géométrie de la 
ligne d’admission sur le signal de 
pression à l’admission. Ensuite des 
essais expérimentaux sur un banc 
moteur (avec combustion) ont été 
réalisé dans le but de valider les ré-
sultats précédents et d’étudier l’im-
pact de la ligne d’air sur le rende-
ment volumétrique. Ces résultats 
permettent également de calculer 
le coefficient de réflexion à l’inté-
rieur des tubulures d’admission 
qui permet de mieux comprendre 
les phénomènes de propagation 
d’onde et de mieux discerner le 
rôle de chacun des composants de 
la ligne d’air. Finalement, un com-
promis entre résonance acoustique 
à bas régime et pertes de charge à 
hauts régimes est proposé sous la 
forme d’un nouveau composant ac-
tif. L’idée de ce système est d’avoir 
un conduit long de faible section 
à bas régime et un conduit court 
de grande section pour les hauts 
régimes possible permettant ainsi 
un compromis entre le gain lié à 
l’effet acoustique aux bas régimes 
et une perméabilité améliorée pour 
les hauts régimes. Un concept est 
proposé et sa réponse acoustique 
est comparée à celle d’un tube droit 
rigide ayant une longueur caracté-
ristique équivalente. Les réponses 

acoustiques respectives ont été 
enregistrées sur un banc d’impé-
dance spécifique en testant la ligne 
d’air complète avec une excitation 
de débit masse. L’objectif de cette 
étude est de produire un système 
actif capable de reproduire la même 
réponse dynamique qu’un conduit 
droit de section rigide.
BANC MOTEUR ENTRAINÉ 
– GÉNÉRATEUR DE 
PULSATIONS
Le banc moteur entrainé est un dis-
positif qui existe chez Mann+Hum-
mel et dont l’objectif est d’utiliser 
le moteur comme un générateur de 
pulsation sans les effets de la com-
bustion. Ainsi les transvasements 
gazeux pourront être étudiés faci-
lement en fonction de la géométrie 
par exemple avant de s’intéresser à 
ces problèmes sur un banc moteur 
avec combustion. Un moteur Die-
sel suralimenté ayant une cylindrée 
de 1.5L est choisi comme la base de 
cette étude. L’objectif est d’obtenir 
une résonance acoustique à l’ad-
mission du moteur pour les faibles 
vitesses de rotation afin d’augmen-
ter le rendement volumétrique 
pour ces plages de fonctionnement 
où la turbomachine manque d’effi-
cacité. La Figure 1 montre la zone 
d’intérêt dans la cartographie de 
pression de suralimentation, les vi-
tesses de rotation concernées vont 
de 1000 tr.min-1 à 1500 tr.min-1. 
Cette plage de fonctionnement 
est très sollicitée surtout dans des 
conditions urbaines et un gain de 
couple pour ces vitesses de rotation 
se manifestera par un meilleur tran-

sitoire ou une amélioration de la 
consommation suivant le choix de 
la boite de vitesses [15].
La Figure 2 montre le schéma de 
la ligne d’admission du moteur en 
question. La première réflexion 
à regarder est celle qui se produit 
entre les conduits primaires et le ré-
partiteur et dont la fréquence véri-
fie l’équation (1) qui est l’équation 
de la résonance en quart d’onde du 
conduit primaire [16]. ω étant la 
pulsation propre correspondante à 
la fréquence de résonance f(ω = 2 
π f), L la longueur du conduit pri-
maire et c0 la vitesse du son.

	
(1)

Le volume du répartiteur étant 
relativement réduit (340 ml) avec 
des conduits primaires courts (120 
mm), une résonance acoustique à 
l’interface de ces deux éléments est 
difficile à obtenir pour les basses 
fréquences en question. En effet la 
fréquence de résonance recherchée 
est alors de 41.6Hz pour un régime 
moteur de 1250 tr.min-1, centré sur 
la fenêtre d’intérêt. Cela corres-
pond la fréquence fondamentale 
d’un moteur 4 cylindres à 4 temps. 
Une fréquence de résonance très 
basse impliquerait alors des tubes 
primaires extrêmement longs (~2 
mètres). Il est donc nécessaire d’ob-
tenir une réflexion à une distance 
plus importante afin d’obtenir une 
résonance acoustique. Pour cela, 
les longueurs des conduits entre le 
répartiteur et le RAS (refroidisseur 
d’air de suralimentation) et entre le 
RAS et le compresseur sont modi-
fiées expérimentalement sur le banc 
moteur entrainé. Le moteur est 
entrainé par le vilebrequin à l’aide 
d’un moteur électrique et comme il 
n’y a pas de combustion, la turbine 
est alimentée en air chaud grâce à 
une soufflerie d’air chaud suivant la 
consigne de pression de suralimen-
tation donnée par la Figure 1. Un 
RAS à eau est utilisé : il s’agit d’un 
refroidisseur d’air de suralimenta-
tion qui est plus performant d’un 
point de vue thermique qu’un RAS 
à air et grâce à sa taille compacte, 
plus perméable. La ligne d’air est 
équipée de 5 capteurs de pression 

Fig. 1. Pression de 
suralimentation (bar absolu)

Fig. 2. Schéma de l’admission du moteur
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instantanée piezo-résistifs Kistler 
type 4043. Un premier capteur (p1) 
est installé à l’entrée du répartiteur 
tandis que les autres sont installés 
en paires sur la ligne d’admission 
comme le montre la Figure 2.
Etude paramétrique
L’objectif de cette partie est de re-
garder l’influence des longueurs 
en amont L1 et en aval L2 du RAS 
sur la pression p1 dans le répartiteur 
d’admission mais aussi de caracté-
riser le comportement dynamique 
du RAS à eau face aux ondes de 
pression. Si une réflexion acous-
tique à l’interface de cet élément 
existe, il sera alors théoriquement 
possible de calibrer les longueurs 
afin d’obtenir un maximum de 
pression lors de la fermeture de la 
soupape d’admission et ceci pour 
des vitesses de rotation autour de 
1250 tr.min-1 et donc d’améliorer 
le rendement volumétrique à bas 
régime. L’approche expérimentale 
consiste à fixer dans un premier 
temps L2 = 0.9 m de faire varier la 
longueur L1 avec des longueurs de 
0.2m jusqu’à 2.9m en comparant 
l’amplitude et la phase de la pres-
sion p1 

et ceci pour la vitesse de ro-
tation de 1250 tr.min-1. Le diamètre 
interne des tubes est fixé à 28mm. 
La Figure 3 présente quelques si-
gnaux de pression dynamique re-
lative en fonction de la longueur 
entre le RAS et le répartiteur. Les 
résultats montrent que l’amplitude 
de pression est maximale pour une 
longueur de 1.5m avec une valeur 
de 200 mbar lors de la fermeture 
de la soupape d’admission. L’am-
plitude de cette résonance est ré-
duite pour les autres longueurs et 
notamment avec L = 0.2 m. L’effet 
de la longueur L2 est étudié dans un 
second temps tout en gardant L1 = 
1.5 m pour comprendre l’influence 
du conduit amont RAS sur la pres-

sion dynamique à l’admission. La 
Figure 4 montre le résultat pour 3 
longueurs de L2  : 0.9  m, 1.5  m et 
2.9  m. Les pressions dynamiques 
enregistrées montrent peu d’écart 
entre les 3 longueurs de L2 : des am-
plitudes autour de 200  mbar sont 
toujours enregistrées dans le répar-
titeur pour ces 3 configurations. Sa-
chant que la longueur de 1.5m pour 
le conduit amont RAS présente 
une légère augmentation de l’am-
plitude de pression. Ceci signifie 
que la longueur

 
L2, dans les plages 

de variation testées, a peu d’in-
fluence sur la pression dynamique. 
La même procédure expérimentale 
est répétée en gardant L2 = 0.9 m et 
en faisant varier la vitesse de rota-
tion, en s’intéressant toujours aux 
«  faibles  » vitesses de rotation. 
La Figure 5 montre l’amplitude de 
pression lors de la fermeture de la 
soupape d’admission en mbar avec 
les longueurs de L1 (0.2 m, 1.5 m et 
0.9 m) pour les vitesses de rotation 
allant de 1000 tr.min-1 jusqu’à 2000 
tr.min-1. Les résultats montrent 
que les effets acoustiques existent 
sur une telle ligne d’admission et 
que la longueur entre le RAS et les 
soupapes pourrait être utilisée pour 
caler la résonance acoustique à l’ad-
mission. On observe dans la Figure 
5 que la longueur 0.2m casse les ac-
cords acoustiques à faibles régimes 
et que la longueur de 1.5m offre 
la meilleure amplitude de pres-
sion au-dessous de 1400 tr.min-1. 
La longueur de 0.9m présente des 
amplitudes de pression assez im-
portantes allantes jusqu’à 240 mbar 
pour la vitesse de rotation de 1750 
tr.min-1. A noter qu’à partir de ces 
vitesses de rotation (au-dessus de 
1500 tr.min-1) la pression de su-
ralimentation devient importante 
(2 bar absolu) et donc le gain en 
remplissage grâce aux effets acous-

tiques à ces vitesses devient moins 
valorisable qu’aux faibles vitesses 
de rotation où la pression de surali-
mentation est proche de la pression 
atmosphérique.
BANC MOTEUR
La même configuration expéri-
mentale de la ligne d’air présentée 
sur la Figure 2 a été reprise sur le 
banc moteur (avec combustion) à 
l’Ecole Centrale de Nantes. L’ob-
jectif est de confirmer les résultats 
dans des conditions réelles de fonc-
tionnement moteur (avec com-
bustion), d’expliquer les pressions 
dynamiques enregistrées avec une 
interprétation physique et de valo-
riser surtout le gain en remplissage.
Coefficient de réflexion
Les ondes de pression qui se pro-
pagent à une fréquence au-des-
sous de la fréquence de coupure 
(fréquence à partir de laquelle les 
modes transverses sont présents) 
sont considérées comme étant des 
ondes monodimensionnelles pla-
nes [17]. La pression absolue est 
considérée comme étant la somme 
de deux composantes: une valeur 
moyenne de pression p0 et une va-
leur dynamique p. L’application 
de la théorie linéaire à la pression 
dynamique permet d’obtenir des 
solutions analytiques qui s’écrivent 
sous la forme de l’équation (2) 
dans le domaine fréquentiel.

	
(2)

Dans l’équation (2), P(x,ω) désigne 
la transformée rapide de Fourier de 
la pression P(x,t) qui est mesurée à 
l’abscisse x d’un tube. β+ et β– sont 
respectivement les nombres d’onde 
complexes [18] dont l’expression 
est donnée par l’équation (3) en 
fonction du nombre de Mach M 
et du coefficient visco-thermique 
α [19].

	
(3)

P+ et P– sont respectivement les am-
plitudes complexes des ondes di-
rectes et rétrogrades dont la somme 
constitue le signal de pression P(x, 
ω). Peters et al. [20] définissent le 
coefficient de réflexion énergétique 
RE par l’équation (4). Ce coefficient 
modélise la propagation des ondes 
de pression à travers une disconti-
nuité donnée en prenant en compte 
les effets du nombre de Mach et ca-
ractérisent les ondes transmises et 
réfléchies à travers la discontinuité 
en question. Le nombre de Mach 
étant calculé à partir de la mesure 
de débit masse moyen, pression 
moyenne et température à l’admis-
sion du moteur.

	
(4)

La Figure 6 montre le schéma 
acoustique 1D de la propagation 
des ondes de pression pour la 
ligne d’air de la Figure 2 avec les 
longueurs L1 = 1500  mm et L2 = 
900  m. Le coefficient de réflexion 
caractérisera le comportement dy-
namique du RAS à eau en détermi-
nant la partie réfléchie à l’interface 
de cet élément. Pour le calcul de 
RE, la paire des capteurs p2 et p3 
est utilisée. Le spectre fréquentiel 
est balayé en entrainant le moteur 
à des vitesses de rotation allant de 
1000 tr.min-1 jusqu’à 4000 tr.min-1 
avec des pas de 100 tr.min-1, ce qui 
donne une résolution fréquentielle 
de 3.33 Hz pour l’harmonique H2 
du moteur. Afin d’éliminer toute 
incohérence issue du bruit de me-
sure et des non-linéarités dans le 
calcul du coefficient de réflexion, 
la composante fréquentielle de 
la pression P(x,ω) est remplacée 
par son autospectre PP(x,ω) et un 
calcul de cohérence mathématique 
est appliqué pour garder unique-
ment les fréquences dont la cohé-
rence est égale à 1 [21]. La Figure 
7 donne le module du coefficient 
de réflexion RE calculé. La plage 
fréquentielle étudiée est de 0.1Hz 
jusqu’à 400 Hz. Cette plage fré-
quentielle est suffisante pour étu-
dier le comportement des ondes de 
pression à l’admission, le contenu 

Fig. 3. Pressions dynamiques en 
fonction de L1 pour 1250 tr.min-1, 
L2 = 0.9 mm  

Fig. 4. Pressions dynamiques en 
fonction de L2 pour 1250 tr.min-1, 
L1 = 1.5 m 

Fig. 5. Amplitudes de pression 
lors de RFA (mbar)
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fréquentiel des ondes de pression 
qui influencent le remplissage étant 
situé dans la zone basse fréquence 
du spectre. Le coefficient de ré-
flexion présente des valeurs supé-
rieures à 0.5 pour les fréquences 
inférieures à 75 Hz, ce qui corres-
pond en termes d’harmonique H2 
du moteur à une vitesse de 2250 
tr.min-1. Cette réflexion qui existe 
à l’interface du RAS à eau explique 
pourquoi il est possible d’avoir une 
résonance acoustique entre le RAS 
et les soupapes. Elle permet de 
mettre en place un système d’ondes 
stationnaires entre ces deux condi-
tions aux limites. Le bon choix de 
la longueur permettra d’avoir un 
maximum de pression autour de 
la fermeture de la soupape d’ad-
mission. La grande amplitude du 
coefficient de réflexion permet 
d’expliquer aussi pourquoi le choix 
de la longueur L2 a peu d’influence 
sur la pression dans le répartiteur 
d’admission.
Remplissage optimisé
— Le remplissage pour un moteur 
suralimenté est alors considéré 
comme étant optimisé si :
— Les accords acoustiques à bas ré-
gime, expliqués dans le paragraphe 
précédent, sont mis en œuvre pour 
augmenter le rendement volumé-
trique du moteur. Ce remplissage 
acoustique est bénéfique pour les 
faibles vitesses de rotation où les 
pertes de charges sont faibles.
Les pertes de charges sont mini-
males pour les grandes vitesses de 
rotation où la pression de sura-
limentation devient importante. 
Pour ces vitesses, la réduction des 
pertes de charge devient de pre-
mier ordre pour le remplissage.
Afin de quantifier les gains en rem-
plissage possibles, le rendement 
volumétrique (par rapport à la 

pression de suralimentation) est 
tracé dans la Figure 8 ainsi que le 
couple dans la Figure 9 suite aux 
essais expérimentaux sur le banc 
moteur pour les deux cas ci-des-
sus. Le premier cas consiste à uti-
liser un tube de 1.5m entre le RAS 
et les soupapes afin d’obtenir un 
pic de pression de 200 mbar juste 
avant le RFA (Retard Fermeture 
Admission) autour de la vitesse 
de rotation de 1250 tr.min-1. Le 
second cas consiste à utiliser un 
tube de 200mm entre le RAS et 
les soupapes (RAS presque intégré 
au répartiteur d’admission). Dans 
les deux cas, la distance entre sor-
tie compresseur et RAS est égale à 
0.9m et la pression de suralimen-
tation est gardée constante quelle 
que soit la géométrie par rapport 
aux valeurs de la Figure 1. Les ré-
sultats recueillis sur le banc moteur 
sont en accord avec les mesures 
effectuées sur le banc moteur en-
trainé. L’utilisation du conduit long 
permet une augmentation de 8% 
du rendement volumétrique à 1200 
tr.min-1 par rapport au conduit 
court et ceci grâce à la résonance 
acoustique qui « force » plus d’air 
à entrer dans le cylindre. Ceci se 
traduit par une augmentation du 
couple de 18% pour cette vitesse 
de rotation. A noter que sur le banc 
moteur la longueur de la ligne d’air 
entre RAS et soupapes est légère-
ment supérieure à 1.5m due aux 
différentes pièces d’adaptation, ce 
qui donne une fréquence de réso-
nance plus petite (autour de 1200 
tr.min-1).
D’autre part, pour les hauts ré-
gimes, un maximum de rendement 
volumétrique est enregistré à 2700 
tr.min-1 avec une amélioration de 
15% avec le conduit court par rap-
port au conduit long. Le gain en 

couple est de 11% avec le conduit 
court pour cette vitesse de rotation. 
L’utilisation de la ligne d’air courte 
réduit d’une façon importante les 
pertes de charges de la ligne d’air et 
contribue alors à l’amélioration des 
performances du moteur. On re-
trouve à 2200tr.min-1

 - 2300 tr.min-1
 

l’accord acoustique qui donne un 
couple légèrement plus grand avec 
le conduit de 1.5m. En effet, cette 
plage de régime est le double du 
calage acoustique aux bas régimes.
SYSTÈME ACTIF
Proposition de concept
Les travaux précédents permettent 
de proposer un élément avec un 
système actif mettant en place 
une résonance à bas régime pour 
l’amélioration du couple (conduit 
long) et des pertes de charges ré-
duites pour l’augmentation de la 
puissance pour les hauts régimes 
(conduit court). Un tel système 
aura la possibilité de basculer entre 
le conduit long (1.5m) et le condit 
court (0.2m) à partir de la vitesse 
de rotation de 1900 tr.min-1 par 
exemple (en se basant sur la Figure 
8 et la Figure 9). Le système propo-
sé est donné par la Figure 10 pour 
la version du conduit long (couple 
à bas régime) et par la Figure 11 
pour la version du conduit court 
(puissance à haut régime). Un volet 
permet de choisir le chemin d’air 
suivant la vitesse de rotation. La 
longueur suivant la fibre neutre du 
conduit long est égale à 1.5m tandis 
que le conduit court est proche de 
0.35m. Le diamètre interne équi-
valent du conduit long est égal à 
28mm tandis que le conduit court 
a un diamètre de 50mm afin de ré-
duire les pertes de charges.
Réponse acoustique
Le système actif proposé a été fa-
briqué suivant les spécifications 

géométriques ci-dessus. L’objec-
tif dans cette partie est de vérifier 
expérimentalement que la ré-
ponse acoustique du système actif 
(conduit long) est similaire à celle 
obtenue avec le conduit long rigide 
de 1.5m testé sur le banc moteur et 
sur le moteur entrainé. L’idée est de 
valider le prototype avant de passer 
à des essais moteur plus détaillé 
afin de caractériser le système actif 
complètement sur moteur. Pour 
cela, un banc d’impédance est em-
ployé, il s’agit du banc dynamique 
présenté par Fontana et al. [3] et 
par les travaux de Chalet et al. [22] 
[23]. Le banc dynamique permet 
d’exciter une ligne d’admission 
avec une excitation de débit masse 
afin de mesurer la réponse de pres-
sion juste en amont de la soupape. 
L’impédance de la ligne d’air peut 
alors être calculée à cet endroit. 
La réponse acoustique de la ligne 
avec les fréquences de résonances 
et les amplitudes de pression sont 
alors évaluées. L’excitation sur le 
banc dynamique se passe en deux 
étapes  : au début un débit masse 
contant (100 kg.h-1 dans ce cas) 
est aspiré à travers la ligne d’air. 
Une fois les pertes de charges sta-
bilisées, le débit d’air est coupé très 
rapidement en 0.5ms. Le résultat 
est une excitation impulsionnelle 
de la masse d’air contenue dans la 
ligne. Le montage expérimental 
de la Figure 2 est repris sur le banc 
dynamique. La culasse est installée 
sur le banc d’une façon à exciter 
le premier cylindre. Les soupapes 
des autres conduits primaires sont 
fermées. La Figure 12 montre le 
module de l’impédance de la ligne 
d’air mesurée dans les deux lignes 
d’air pour la plage fréquentielle al-
lant de 0.1Hz jusqu’à 300Hz. Les 
résultats montrent un premier pic 

Fig. 6. Schéma acoustique pour la décomposition des ondes de pression
Fig. 8. Rendement volumétrique 
avec L1 = 1.5 m et L1 = 0.2 m

Fig. 7. Module du coefficient 
de réflexion énergétique pour 
L1 = 1.5 m
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pour le conduit rigide de 1.5m au-
tour de 40Hz, ce qui correspond à 
une résonance acoustique pour la 
vitesse de rotation de 1200 tr.min-1 
si on raisonne en harmonique H2 
du moteur. C’est ce pic dans la 
courbe d’impédance qui explique 
le remplissage acoustique.
L’analyse du module de l’impé-
dance pour le système actif en 
conduit long montre également 
un pic pour la même fréquence de 
40Hz mais avec une diminution 
de l’amplitude de l’impédance 
de 60%. Ceci suggère que la réso-
nance acoustique à 1200 tr.min-1 
est toujours maintenue mais que 
le potentiel d’amplitude de pres-
sion diminue au moment de la 
fermeture de la soupape d’ad-
mission. En d’autres termes, la 
longueur équivalente du système 
proposé permet bien de main-
tenir la fréquence de résonance 
mais des phénomènes de pertes 
réduisent l’amplitude de pression. 
Ces phénomènes peuvent être des 
éventuels phénomènes tridimen-
sionnels dus à la forme spirale de 
l’élément mais également des phé-
nomènes d’amortissement acous-
tique à l’interface entre le conduit 
court et le conduit long.
D’autre part, la signature de la ré-
ponse acoustique montre une aug-
mentation importante du module 
de l’impédance pour la fréquence 
de 200Hz et l’élimination du pic à 
140Hz.
CONCLUSION
Le remplissage d’un moteur down-
sizé suralimenté a été étudié en 
commençant par des essais ex-
périmentaux sur un banc moteur 
entrainé où les longueurs amont 
et aval RAS ont été modifiées et la 
pression dans le répartiteur d’ad-
mission enregistrée. L’amplitude 

de pression au moment de la fer-
meture de la soupape d’admission 
donne une image du potentiel de 
remplissage acoustique en fonction 
de la géométrie de la ligne d’air.
Une réflexion acoustique à l’in-
terface du RAS a été mise en évi-
dence, la mesure du coefficient de 
réflexion sur le banc moteur pour 
la configuration optimale pour le 
remplissage montre une réflexion 
au niveau du RAS et l’établisse-
ment d’un système d’ondes sta-
tionnaires entre RAS et soupapes. 
Les mesures sur le moteur ont 
permis de quantifier le gain en 
couple et en rendement volumé-
trique en fonction d’un conduit 
long (amélioration du remplissage 
à bas régime grâce à la résonance 
acoustique) et d’un conduit court 
(amélioration du remplissage à 
haut régime grâce à la réduction 
des pertes de charge).
Les résultats ont permis de pro-
poser et de fabriquer un système 
actif où la longueur du conduit 
entre RAS et soupapes est variable 
en fonction du régime. La réponse 
acoustique de ce système est com-
parée à celle d’un conduit rigide 
sur le banc dynamique (excitation 
impulsionnelle de débit masse). 
Les résultats montrent un bon 
calage fréquentiel mais des pertes 
d’amplitudes qui méritent d’être 
plus approfondies afin d’avoir un 
système actif qui permette de ré-
aliser le maximum du potentiel 
acoustique à bas régime et une 
perméabilité pour les hauts ré-
gimes.
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Fig. 9. Couple moteur avec 
L1 = 1.5 m et L1 = 0.2 m

Fig. 10. Système actif en version 
„conduit long”

Fig. 11. Système actif en version 
„conduit court”

Fig. 12. Module de l’impédance 
en amont soupape
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INTRODUCTION
La réduction des émissions pol-
luantes d’au moins 20% d’ici 2020 
par rapport à 1990 est l’un des objec-
tifs majeurs de l’Union Européenne. 
Les gaz à effet de serre (CO2, CH4, 
NOx, etc.) représentent la majeure 
partie des polluants atmosphé-
riques. Le CO2 représente plus de 

60% des émissions de gaz à effet de 
serre et provient principalement de 
la combustion de combustibles fos-
siles. Le transport représente plus 
du quart des émissions de CO2. Les 
moteurs thermiques sont également 
largement utilisés dans les centrales 
électriques, machines agricoles, ma-
chines non routières, etc.
Pour réduire les émissions de CO2, 
il est donc nécessaire de réduire la 
consommation des moteurs ther-
miques, donc d’augmenter leur 
rendement. En dépit des avancées 
technologiques, ces rendements 
dépassent rarement 35%. Pour cer-
tains moteurs spéciaux ils peuvent 
atteindre 50%. Généralement plus 
de 60% de l’énergie du carburant 
est perdue sous forme de chaleur 
dans les gaz d’échappement et par le 
circuit de refroidissement. Deux so-
lutions sont envisageables pour amé-
liorer l’efficacité globale du système : 
soit améliorer le moteur lui-même, 
soit récupérer l’énergie thermique 
perdue.
Ces dernières années, différentes 
améliorations du moteur ont été 
proposées, comme par exemple l’in-
jection directe, la suralimentation 
avec turbine à géométrie variable 
et compresseur à deux étages, les 
systèmes à taux de compression 

variable, les soupapes à calage va-
riable, de nouveaux modes de com-
bustion – HCCI et CAI, etc. [1, 2]. 
Cependant de nombreuses études 
rapportent des possibilités limitées 
d’amélioration. 
La récupération d’énergie semble 
une voie prometteuse [3, 4]. Les 
études révèlent que la récupération 
d’énergie sur les gaz d’échappement 
est la plus efficace [3]. Il existe trois 
principales manières de procéder: 
• La transformation de l’énergie 
thermique des gaz en énergie méca-
nique par une turbine supplémen-
taire : turbo compound;
• La transformation de l’énergie 
thermique des gaz en énergie méca-
nique par une machine thermique : 
cycle de Rankine-Hirn, cycle d’Eric-
son, Stirling etc.;
• La transformation de l’énergie 
thermique des gaz directement en 
énergie électrique par thermogéné-
rateur.
Le cycle de Rankine a le potentiel le 
plus important car il n’influence pas 
ou peu l’échappement et permet de 
relever le rendement de plus de 10 
points [4 - 6]. Une première étude 
numérique sur un moteur diesel 
de tracteur agricole a montré que 
l’énergie des gaz d’échappement 
représente entre 28,9% et 42,5% de 

l’énergie du carburant [7].
Le but de cette étude est de simuler 
numériquement l’influence des pa-
ramètres géométriques de l’échan-
geur d’un système Rankine déve-
loppé pour un moteur de tracteur 
agricole.
1. PRINCIPE DU SYSTÈME DU 
RANKINE
Le schéma d’un système fonction-
nant suivent le cycle de Rankine, 
utilisant d’énergie des gaz d’échap-
pement est présenté en figure 1.
Le système se compose d’un réser-
voir de fluide, d’une pompe, d’un 
échangeur-évaporateur, d’un déten-
deur-moteur (turbine ou autre) et 
d’un condenseur. La pompe aug-
mente la pression du fluide pendant 
la phase a-b. La pression dépend 
du type de fluide. Dans l’échangeur 
b-c le fluide est chauffé puis vapori-
sé par les gaz d’échappement. Pour 
certains fluides et dans le but d’amé-
liorer le rendement, le fluide peut 
être surchauffé (on parle alors de 
cycle de Hirn). Pour la détente c-d, 
une turbine ou un détendeur à pis-
tons peut être utilisée. La puissance 
mécanique sur l’arbre de la machine 
est utilisée directement sur le vile-
brequin du moteur ou transformée 
en électricité par un générateur. Le 
fluide quittant le détenteur-moteur 

Optimizarea numerică a parametrilor geometrici ai 
schimbătorului unui sistem Rankine pentru un motor 
de tractor agricol
Optimisation numérique des parametres geometriques de 
l’echangeur d’un système de rankine sur un moteur de tracteur 
agricole

REZUMAT
Reducerea emisiilor de CO2 a viitoarelor motoare cu ardere internă constituie un obiectiv 
important pentru proiectanți și constructori. Recuperarea energiei gazelor arse este 
o metodă ce permite ameliorarea randamentului motorului. Un motor de tractor 
agricol a fost avut în vedere pentru un asemenea demers. Alegerea motorului s-a efec-
tuat pe baza unui studiu experimental preliminar avându-se în vedere funcționarea 
la turație cvasi-constantă și în apropierea sarcinii totale. Un prim studiu a permis 
determinarea entalpiei gazelor arse pentru mai multe situații de funcționare. După 
rezultatele obținute entalpia variază în domeniul 50 kW – 80 kW. Temperatura 
gazelor arse este situată în intervalul 700 K – 800K. Aceste valori au fost obținute 

la funcținarea unui anumit tip de tractor. Acest articol prezintă studiul numeric a 
influenței parametrilor geometrici (dimensiune, volum, suprafață de transfer a căldu-
rii etc.) asupra eficacității sistemului de evacuare a gazelor arse al motorului. In par-
ticular s-a arătat că eficacitatea transferului termic poate fi crescută prin diminuarea 
temperaturii medii a fluidului de răcire din sistemul Rankine. Mai mult, pentru fiecare 
valoare a volumului schimbătorului există o valoare optimă a suprafeței de transfer de 
la care căldura transferată rămâne constantă. În sfârșit, volumul schimbătorului are 
un impact semnificativ asupra contrapresiunii și puterii efective a motorului. Această 
influență crește cu turația motorului.
Cuvinte cheie: recuperarea energiei, motor cu ardere internă, modelare, transfer termic
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est ensuite condensé dans le conden-
seur : phase d-a.
Les évolutions thermodynamiques 
sont représentées sur la figure 2 dans 
les diagrammes p-h et T-S. 
1.1. Pompe 
La pompe utilise de l’énergie méca-
nique pour augmenter la pression du 

fluide d’environ 20 à 30 bars dans le 
cas de cette étude (variable selon le 
fluide considéré) [3].
1.2. Echangeur-évaporateur
Cet échangeur est un élément très 
important pour le rendement du 
cycle puisqu’il permet le transfert de 
chaleur des gaz d’échappement au 

fluide du cycle de Rankine. Il s’agit 
d’un échangeur gaz/liquide-vapeur. 
La configuration la plus souvent ren-
contrée est celle du tube/calandre 
à contre-courant ou à co-courant 
suivant le sens d’écoulement des 
fluides. L’évolution des températures 
pour ces deux cas est représentée sur 
la figure 3. L’échangeur à contre-cou-
rant à une meilleure efficacité.
Pour déterminer la chaleur transfé-
rée par l’échangeur, on utilise la cor-
rélation suivante [8]:
Q = A.a.Tlm

A – surface d’échange, m2;
a – coefficient de transfert de cha-
leur, ;
Tlm – moyen température logarith-
mique, K.
La Tlm se détermine par les relations 
suivantes:
Pour l’échangeur à contre-courant

Pour l’échangeur à co-courrant

1.3. Détendeur-moteur 
Cette machine transforme l’énergie 
du fluide en énergie mécanique sur 
l’arbre. Deux types de machines sont 
principalement utilisés: détendeur 
à pistons et turbines (turbo-dé-
tendeurs) [9-11]. Les machines 
à pistons se caractérisent par une 
puissance spécifique plus faible 
et un poids plus élevé. Elles sont 
bien appropriées pour des cycles 
de Rankine de faible puissance. La 
vitesse de rotation de ce type des 
machines permet de coupler un gé-
nérateur directement sur l’arbre de la 
machine.
Les turbines ont une puissance 
spécifique plus élevée mais leur 
rendement diminue pour de faibles 
dimensions. Plusieurs types des tur-
bines peuvent être utilisés comme 
les turbines radiales ou les turbines 
axiales (pour les puissances plus im-
portantes).
Enfin d’autres technologies viennent 
compléter ces solutions, comme les 
détendeurs à vis, à spirales etc.
1.4. Condenseur
Dans le condenseur le fluide est 
condensé à pression et température 
constantes. A la température am-
biante, la pression est bien souvent 

inférieure à la pression atmosphé-
rique. Usuellement on utilise les 
condenseurs des systèmes de clima-
tisation de véhicules.
1.5. Fluides
Différents types de fluides peuvent 
être utilisés: eau, éthanol, méthanol, 
propane, isobutane, benzène, NH3, 
R245fa, R245ca, R113, R123, etc. 
Les fluides doivent satisfaire plu-
sieurs critères tels que le potentiel de 
réchauffement global (GWP), l’in-
flammabilité, la toxicité, la tempéra-
ture de congélation, la performance 
etc. [4, 12]. Le choix du fluide dé-
pend aussi de la température des gaz 
d’échappement. Lorsque la tempé-
rature est élevée l’eau est préférable 
alors que pour une température plus 
basse les fluides organiques sont 
plus appropriés. Plusieurs études 
montrent que le rendement du cycle 
est plus élevé pour les cycles utilisant 
de l’eau [4 - 6].
2. MODÉLISATION DU MO­
TEUR
Une première étude énergétique 
d’un moteur agricole a été faite en 
utilisant le logiciel AVL Boost [7]. 
Ce modèle du moteur est la combi-
naison d’un modèle zéro dimension-
nel et d’un modèle unidimensionnel. 
Grâce à ce modèle, un bilan énergé-
tique a été réalisé à pleine charge 
ainsi qu’une analyse énergétique et 
exergétique, à l’emplacement le plus 
approprié de l’échappement pour le 
montage de l’échangeur du système 
de Rankine.
Pour modéliser le transfert de cha-
leur dans l’échangeur du système de 
récupération il a été nécessaire de 
créer un nouveau modèle du mo-
teur à l’aide d’un autre logiciel : AVL 
Boost RT. Ce logiciel est conçu pour 
le calcul du transfert de chaleur dans 
les moteurs à combustion interne et 
pour la modélisation du système de 
refroidissement. La modélisation 
du moteur est basée sur un modèle 
zéro dimensionnel des phénomènes 
dans le cylindre ainsi que dans les 
éléments d’admission et d’échappe-
ment. Le modèle du moteur est pré-
senté en figure 4. 
Les paramètres principaux du mo-
teur de l’étude sont présentés dans le 
tableau suivant.
Le moteur est conçu pour un trac-
teur Massey Ferguson. Il s’agit d’un 

Fig. 1. Schéma de principe d’un cycle de Rankine

Fig. 2. T-s et p-h diagrammes de cycle du Rankine

Fig. 3. Evolution des températures dans différents types d’échangeurs

Fig. 4. Modèle du moteur présenter dans le logiciel AVL Boost RT
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moteur diesel actuel équipé d’un sys-
tème d’injection directe, de contrôle 
électronique et d’une suralimen-
tation par turbocompresseur. L’air 
comprimé passe par un refroidisseur 
intermédiaire situé après le compres-
seur. Le moteur n’a pas de système de 
recirculation des gaz d’échappement, 
ni de post-traitement. La pression 
d’admission est contrôlée par une 
soupape de décharge. La puissance 
maximale est 110  kW à 2000  tours 
par minutes tandis que le couple est 
de 630 Nm à 1400 tr/min. 
Le moteur (figure 4) est représenté 
dans le modèle par différents blocs : 
admission, échappement, système 
carburant, cylindres et certaines par-
ties mécaniques. Le système d’admis-
sion inclut trois volumes (plenum1, 
plenum2 et intake plenum) ainsi que 
le compresseur et le refroidisseur 
intermédiaire entre les volumes. Le 
système d’échappement est modé-
lisé de façon similaire. Le collecteur 
d’échappement est schématisé par un 
volume suivi de la turbine. L’échan-
geur pour la récupération d’énergie 
est situé devant le silencieux. L’ana-
lyse du système d’échappement 
montre que cet emplacement est le 
plus approprié. Le compresseur et la 
turbine sont connectés par un arbre. 
Le bloc «  système de carburant  » 
est défini de façon très simple par la 
quantité du carburant injecté par cy-
cle.
Etant donné que dans le modèle les 
collecteurs d’admission et d’échap-
pement ne sont pas représentés par 
des canalisations, l’ensemble des 
cylindres peut être modélisé par un 
cylindre unique. Le résultat obtenu 
pour ce cylindre est alors à multi-
plier par le nombre de cylindres pour 
obtenir les paramètres du moteur. 
Les phénomènes dans le cylindre 
sont modélisés par une approche 
zéro dimensionnelle basée sur le 
premier principe de la thermodyna-
mique. Les levées de soupapes sont 
introduites pour la modélisation des 

processus d’échange gazeux. La com-
bustion est définie par la loi de Vibe. 
Cette loi permet du calcul du taux de 
dégagement de chaleur. Le transfert 
de chaleur dans le cylindre est mo-
délisé pour une surface divisée en 
trois zones : tête du piston, culasse et 
chemise du cylindre. La température 
de chacune de ces trois surfaces est 
définie par l’utilisateur.
Un modèle de pertes mécaniques 
est inclus dans le modèle global. Les 
pertes mécaniques sont fonction 
de la configuration du moteur, du 
type d’arbre à cames, de la nature de 
l’huile, etc.
3. CALIBRATION DU MODÈLE
Pour obtenir des résultats conformes 
à la réalité, il a été nécessaire de cali-
brer le modèle présenté. Le moteur 
monté sur son tracteur a été testé sur 
un banc d’essais-tracteur du labora-
toire Irstea. On mesure ainsi la puis-
sance effective, le couple, la consom-
mation, le débit de gaz d’échappe-
ment, l’augmentation de pression 
dans les cylindres, etc. La comparai-
son des résultats d’essais avec ceux 
de la modélisation par AVL Boost et 
AVL Boost RT montre que le modèle 
est assez fidèle. La première compa-
raison, présentée en figure 5, porte 
sur la puissance effective du moteur à 
pleine charge. L’écart par rapport aux 
données expérimentales n’excède pas 
5% à 1000 tr/min, soit 2,5 kW en va-
leur absolue. 
Pour le développement d’un système 
de récupération il est important de 
connaître l’énergie des gaz d’échap-
pement. Celle-ci est définie par la 
température, le débit de gaz et le 
coefficient de chaleur spécifique. Les 
paramètres des gaz d’échappement à 
l’entrée de l’échangeur sont représen-
tés sur les figures 6 et 7. 
L’adéquation des puissances moteur 
et paramètres thermodynamiques 
obtenus par modélisations et expéri-
mentation a permis de valider la mo-
délisation et autoriser son utilisation 
pour la suite de l’étude.

4. EVALUATION NUMÉRIQUE 
DU TRANSFERT DE CHA­
LEUR DANS L’ÉCHANGEUR 
4.1. Modèle de l’échangeur 
 L’échangeur du cycle de Rankine 
permet le transfert de chaleur des gaz 
d’échappement au fluide du cycle du 
Rankine. La chaleur doit être suffi-
sante pour permettre le changement 

d’état de liquide à vapeur. Le logiciel 
AVL Boost RT ne permet pas la mo-
délisation des autres éléments du cy-
cle du Rankine (détenteur, pompe et 
condenseur). Pour cette raison on a 
choisi de réaliser un modèle d’échan-
geur plus simple que l’échangeur réel. 
L’échangeur est modélisé par des pa-
ramètres géométriques du côté des 

Tableau 1. Des paramètres du moteur dans étude 

Fig. 5. Puissance effective du moteur obtenue par AVL Boost RT, AVL 
Boost et expérimentalement

Fig. 6. Chaleur spécifique à pressure constante à l’entrée d’échangeur, 
calculé par les deux modèles; b) – Débit des gaz d’échappement à 
l’entrée d’échangeur, calculé par les deux modèles

Fig. 7. a) – Température des gaz d’échappement, calculée par les deux 
modèles; b) – Enthalpie des gaz d’échappement, calculée par les deux 
modèles

Fig. 8. Modèle d’échangeur dans le système d’échappement du moteur
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gaz d’échappement (volume, surface 
d’échange, dimension des tubes, etc.) 
et par la température moyenne de 
la paroi des tubes. Les éléments qui 
sont utilisés pour la modélisation de 
l’échangeur sont présentés en figure 
8.
4.2. Paramètres géométriques de 
l’échangeur 
Les gaz d’échappement circulent 
dans des tubes de longueur et dia-
mètre constants. Les autres para-
mètres comme le volume, la surface 
de transfert de chaleur et la tempéra-
ture moyenne de paroi des tubes sont 
variables. Pour changer de volume il 
est nécessaire de changer le nombre 
de tubes. La température moyenne 
de paroi dépend de la nature du 
fluide. Les paramètres principaux 
sont présentés dans le tableau 2.
4.3. Etude du moteur à 1400tr/
min
Le moteur du tracteur fonctionne 
souvent près de la pleine charge. Pour 
cette raison l’étude a été conduite à 
pleine charge à la vitesse de 1400 tr/
min pour laquelle le couple est maxi-
mum. Pour ce régime, on a fait varier 
deux des paramètres géométriques – 
volume et surface de transfert - ainsi 

que la température moyenne de paroi 
des tubes. Les résultats sont représen-
tés en figures 9. 
Les résultats obtenus montrent que 
la température moyenne de paroi a 
un impact significatif sur la quantité 
de chaleur transférée. L’augmenta-
tion de la température jusqu’à 200°C 
réduit le flux de chaleur maximale de 
25%. La chaleur maximale transfé-
rable par l’échangeur représente 88% 
de l’enthalpie des gaz d’échappement 
en entrée d’échangeur. Pour chaque 
volume d’échangeur il existe une va-
leur optimale de surface de transfert 
au-delà de laquelle le flux de chaleur 
reste constant. Cette surface de trans-
fert augmente de 10 m2 à 40 m2 avec 
l’augmentation de volume. D’après 
les résultats, une même efficacité 
de transfert peut être obtenue quel 
que soit le volume considéré. Par 
conséquent on doit faire attention 
aux pertes de charge dans l’échan-
geur. Cette analyse est représentée 
en figure 10. Les volumes plus petits 
entraînent une augmentation de la 
contrepression dans l’échappement 
jusqu’à 106 kPa, d’où une diminution 
de la puissance effective du moteur 
de 0,75 kW. Pour ne pas augmenter 

la contrepression, on doit utiliser un 
échangeur de plus de 10 litres. 
4.4. Etude du moteur à 2000  tr/

min
Cette étude a été faite à pleine charge 
pour la vitesse correspondant à la 
puissance maximale du moteur. Les 
résultats sont présentés en figure 11. 
Les résultats à 2000  tr/min sont si-
milaires en tendance à ceux obtenus 
à 1400  tr/min. La puissance ther-
mique maximale transférée est de 
92,8kW ce qui représente environ 
90% de l’enthalpie des gaz d’échappe-
ment. La valeur minimale de surface 
de transfert pour laquelle l’efficacité 
est maximale n’est pas fonction de 
la vitesse du moteur. Cette indépen-
dance est vérifiée pour toutes les va-
leurs de volume étudié.
La figure 12 présente l’influence du 
volume sur la contrepression et la 
puissance du moteur. A 2000 tr/min 
l’influence du volume est plus im-
portante qu’à 1400  tr/min. Le plus 
petit volume d’échangeur augmente 
la contrepression jusqu’à 116  kPa 
et diminue la puissance effective de 
2,3 kW. L’influence peut être négligée 
si le volume est de plus de 10 litres. 
CONCLUSION
Cette étude présente la modélisation 
du transfert de chaleur dans l’échan-
geur-évaporateur d’un cycle de 
Rankine utilisé pour la récupération 

Tableau 2. Paramètres géométriques de l’échangeur 

Fig. 9. Influence du volume et de la surface de transfert sur le flux de chaleur pour différentes températures 
moyennes de paroi des tubes

Fig. 10. Influence du volume de l’échangeur sur la contrepression et la 
puissance effective en 1400tr/min
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d’énergie des gaz d’échappement 
d’un moteur. L’échangeur est mo-
délisé conjointement avec le moteur 
avec l’aide du logiciel AVL Boost 
RT. L’avantage de cette approche 
est de combiner l’étude des para-
mètres-moteur avec celle de l’énergie 
des gaz d’échappement et du trans-
fert de chaleur dans l’échangeur. 
La modélisation du moteur par AVL 
Boost RT a été calibrée par compa-
raison avec la puissance calculée par 
un autre modèle AVL Boost et avec la 
puissance mesurée sur un banc d’es-
sais à rouleaux pour le même moteur. 
La comparaison révèle une déviation 
maximale inférieure à 5% soit 2,5kW 

en valeur absolue. Le débit des gaz 
d’échappement, la température, le 
coefficient de chaleur spécifique à 
pression constante et l’enthalpie qui 
sont obtenus par le modèle dévelop-
pé dans cet article (par AVL Boost 
RT) ont été comparés avec les para-
mètres calculés par AVL Boost.
L’étude de l’influence du transfert de 
chaleur dans l’échangeur inséré dans 
le système d’échappement a été faite 
pour deux régimes : 1400 tr/min qui 
est la vitesse du couple maximale et 
2000 tr/min, la vitesse de la puissance 
maximale. L’influence du volume de 
l’échangeur, de la surface de transfert 
et de la température moyenne de 

paroi des tubes est similaire pour les 
deux régimes. L’efficacité de transfert 
peut être augmentée par une dimi-
nution de la température moyenne 
du fluide froid. Pour chaque valeur 
du volume il existe une valeur de 
surface de transfert optimale au-delà 
de laquelle la chaleur transférée reste 
constante.
Le volume de l’échangeur a un im-
pact significatif sur la contrepression 
et la puissance effective du moteur. 
Cette influence augmente avec la 
vitesse du moteur. A 2000  tr/min 
la contrepression peut atteindre 
116 kPa par conséquent la puissance 
du moteur diminue de 2,3 kW. 
D’après les résultats obtenus, le 
volume optimal de l’échangeur est 
de 10 litres ce qui correspond à une 
surface de transfert de 25 m2. L’aug-
mentation de la valeur de ces deux 
paramètres n’entraîne pas d’amé-
lioration notable de la performance 
du moteur.
La précision du modèle de l’échan-
geur pourrait être améliorée si le 
logiciel Boost RT fournissait la pos-
sibilité de modéliser tous les élé-
ments du système de Rankine ainsi 
que les caractéristiques du fluide. 
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INTRODUCTION
The automotive industry, as one of 
the key sectors in world economy is 
an important consumer of parts and 
components manufactured using 
the methods of powder metallurgy 
(PM). The automotive manufac-
turers are facing the challenge to 
provide low weight components, 
increased serviceability, long opera-
tional life and reliability in order to 
produce safe, reliable, energy saving 
and comfortable cars at low price. 
The opportunities to use PM for 
mass production of precise compo-
nents are very attractive for the auto-
motive industry.
The methods of powder metallurgy 
allow creating new materials, which 
are very difficult or even impossible 
to produce using other ways. Ap-
plying these methods, very complex 
and different combinations of metal, 

metal and non-metal components, 
porous materials with control of 
porosity in a wide range, etc., can 
be produced. Powder metallurgy 
presents opportunity to reduce to 
the minimum the metal waste in 
chips during producing goods and 
parts with complex shape. PM also 
presents an opportunity to produce 
parts with complex shape at de-
creased labor consumption. The fac-
tor of metal utilization in many cases 
can be as high as 96 – 98 %. 
In order to make a realistic evalu-
ation of applicability and service-
ability of parts and components 
produced using the methods of PM, 
respective tests must be executed.
The aim of the present paper is: after 
studying the technology for produc-
tion of goods using the methods of 
powder metallurgy, to produce sin-
tered gearwheels for a personal car 
gearbox, the properties of which to 
be investigated by stand and road 
tests.
1.TECHNOLOGICAL 

PROCESS FOR PRODUCTION 
OF COMPONENTS USING 
THE METHODS OF POWDER 
METALLURGY
The technological process for pro-
duction of parts using the methods 
of powder metallurgy comprises – 
fig.1:

- production of powder;
- preparation of the compound;
- forming (compacting);
- sintering (baking);
- pressing (forging in a container);
- secondary technological opera-
tions (thermal and chemical and 
thermal processing, calibration, 

Tehnologie pentru sinterizarea şi testarea roţilor 
dinţate pentru cutiile de viteze ale automobilelor
Technology for sintering and testing of gearwheels for automo-
tive gearboxes

REZUMAT
În această lucrare se prezintă o tehnologie de testare a roților dințate din cutiile de viteze 
ale automobilelor fabricate prin sinterizarea pulberilor metalice, precum și rezultatele 
obținute pe această cale. Tehnologia metalurgiei pulberilor cuprinde realizarea pulberi-
lor, formarea (forjarea primară), sinterizarea, forjarea secundară și tratamentul termic 
al roților dințate realizate. Această tehnologie modernă prezintă avatajul economisirii 
de material și energie pentru realizarea roților dințate, creșterii productivității și redu-

cerii costurilor totale. Folosind această tehnologie s-au realizat un număr de roți dințate 
care au fost folosite în transmisia automobilelor. Testele la oboseală și uzură au fost efec-
tuate pe un banc de testare special. Ulterior, cutia de viteze cu roata dințată testată a 
fost montată pe un autovehicul pentru teste de rulaj. Analiza rezultatelor arată că roțile 
dințate produse prin tehnologia metalurgiei pulberilor pot fi utilizate în cutii de viteze 
destinate automobilelor.
Cuvinte cheie: sinterizare, roți dințate, echipament de testare, cutie de viteze
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Fig. 1. Diagram of the technological process for production of parts 
using the methods of powder metallurgy [7]

Fig. 2. Principle diagram on a three zone furnace
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seeping, machining, etc.)
1.1 Methods for powder prepara-

tion
All of the methods for powder prepa-

ration in powder metallurgy used in 
modern practice can be divided in 
two major groups – mechanical and 
physicochemical. Sometimes a com-
bined method is used in order to 
reduce the costs and to improve the 
properties of the finished product.
Mechanical methods
These are technological processes, 
where the raw materials are grinded, 
crushed, scraped, screened and they 
reduce their initial size without sub-
stantial change of the chemical com-
position. Some of the mechanical 
methods are:
- Grinding and crushing – it’s most 
effective when as raw materials are 
used metal waste, chips, trimmings, 
etc. They are inserted in different 
types of grinding mills: ball, verti-
cal, vibratory, etc., where they are 
crushed. In this way powders from 
iron, chrome, aluminum, steel and 
ferrous alloys are produced.
- Dispersion (sputtering) of melted 
metal or alloy. It is one of the most 
efficient and widely spread methods 
for production of quality powders 
from aluminum, lead, zinc, ferrous 

alloys, steel and iron.
- Granulation – casting of metal into 
water, allowing production of rough 
powders from iron, copper, silver, 
etc.
Physicochemical methods
The physicochemical methods pro-
vide production of powder materials 
by deep physicochemical conver-
sions of the raw material. Such meth-
ods are:
- Recovery of oxides and salts – 
widely spread and efficient method, 
especially when as raw materials 
ores, waste from metallurgy and 
other cheap raw materials are used. 
These methods are used for produc-
tion of iron, copper, nickel, cobalt, 
tungsten, molybdenum, tantalum, 
etc. The powders produced this way 
are easy to be pressed and sintered.
- Electrolysis of metal salts – the 
produced powders are pure, due to 
removing the admixtures during the 
electrolysis process. The powders are 
expensive for the low productivity 
and increased consumption of elec-
tricity.
- Dissociation of metal carbonyls – 
it’s used for production of carbonyl 
powders from iron, nickel, chromi-
um, molybdenum and alloyed pow-
ders from iron or nickel. The pow-
ders are very pure, but are expensive.
- Condensation – method for pro-
duction of powders from metals with 
low evaporation temperature: zinc, 
cadmium, etc. Because the powder 
contains many oxides, this method is 
with restricted application.
- Interstitial corrosion – this method 
was developed for production of 
powders from chromium-nickel 
steels. 
The metal powders are character-
ized by their physical, chemical and 
technological properties. The physi-
cal properties are determined by: 
shape of particles, size of particles 
and granulometric composition of 
powder, specific surface, density and 
micro hardness. The chemical prop-
erties are characterized by contents 
of prime metal into the powder, ad-
mixtures or impurities, gases in ab-

Fig. 3. Chemical and thermal treatment carburization
t1 – time for heating; t2 – time for saturation; t3 – time for cooling to the 
hardening temperature; t4 – hold time

Fig. 4. View of the gearwheel for 
an automotive gearbox produced 
using the methods of powder 
metallurgy

Fig. 5. Layout of the test bench for testing sintered gearwheels for 
automotive gearboxes
1 – electric motor; 2 – propeller shaft; 3 – mechanical clutch; 4 – 
gearbox; 5 – damper; 6 – loading device; 7а and 7b elastic coupling; 8а 
and 8b – automotive gearboxes; 9 – rigid axle differential assemblies; 
10 – load lever; 11 – gear

Table 1
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sorbed or dissolved condition. The 
technological properties are char-
acterized by bulk density, flowabil-
ity, compactability and shaping. The 
physical, chemical and technological 
properties are in direct connection 
with the method for powder prepa-
ration. The main characteristics of 
powders provide production of sin-
tered parts with required properties. 
The knowledge of powder properties 
is required for the organization of the 
technological process for workpieces 
and parts in powder metallurgy.
- Electrolysis of metal salts – the 
produced powders are pure, due to 
removing the admixtures during the 
electrolysis process. The powders are 
expensive for the low productivity 
and increased consumption of elec-
tricity.
- Dissociation of metal carbonyls – 
it’s used for production of carbonyl 
powders from iron, nickel, chromi-
um, molybdenum and alloyed pow-
ders from iron or nickel. The pow-
ders are very pure, but are expensive.

- Condensation – method for pro-
duction of powders from metals with 
low evaporation temperature: zinc, 
cadmium, etc. Because the powder 
contains many oxides, this method is 
with restricted application.
- Interstitial corrosion – this method 
was developed for production of 
powders from chromium-nickel 
steels. 
The metal powders are character-
ized by their physical, chemical and 
technological properties. The physi-
cal properties are determined by: 
shape of particles, size of particles 
and granulometric composition of 
powder, specific surface, density and 
micro hardness. The chemical prop-
erties are characterized by contents 
of prime metal into the powder, ad-
mixtures or impurities, gases in ab-
sorbed or dissolved condition. The 
technological properties are char-
acterized by bulk density, flowabil-
ity, compactability and shaping. The 
physical, chemical and technological 
properties are in direct connection 

with the method for powder prepa-
ration. The main characteristics of 
powders provide production of sin-
tered parts with required properties. 
The knowledge of powder properties 
is required for the organization of the 
technological process for workpieces 
and parts in powder metallurgy.
1.2 Mixture preparation
The powder is a voluminous solid 
body comprising huge number of 
fine particles, which can run freely 
when shaken or inclined. The mix-
ture preparation is done by mixing 
powders with different contents us-
ing mixing equipment, most often 
called mixers. The mixing continues 
till the compound becomes ho-
mogenous. To improve the mixing 
of powders with different physical 
properties water, spirit, glycerin, etc. 
are added. With some powders, to 
improve compacting and shaping, 
different plasticators such as paraffin, 
rubber, zinc stearate, etc., are added.
1.3 Powder formation
The formation is giving shape, size, 
density and mechanical strength 
to the powder and is required for 
the following production of the 
component. The initial volume of 
the poured material is compacted, 
which causes consolidation of the 
powder and the required workpiece 
is formed. The powder compaction 
is being done by pressing in metal 
press moulds, casting slips, etc. The 
formation, more than any other 
operation, plays a significant role in 
the general process of powder metal-
lurgy.
The formation is executed in the fol-
lowing main steps:

- Powder dosing (by volume or by 
mass);
- Pouring the powder mixture in the 
press mould (die);
- Compacting;
- Separation of the moulding from 
the press mould.
In a typical formation process, an 
automatic press is used, which is 
equipped with an adapter carrying 
the press mould, punches, knock-
outs and limiting rings. The forma-
tion can be unilateral or bilateral. 
Most often the cavity of the press 
mould is closed in its bottom by 
the lower punch and is filled with 
powder from above. Afterwards the 
upper punch is lowered and after 
closing the powder – pressing by 
both punches. At the end the upper 
punch is pulled out and using the 
lower punch the “raw” workpiece – 
the mould is pushed out from the 
press mould.
1.4 Sintering (Baking)
The sintering is the basic technologi-
cal operation in PM. During this pro-
cess, the powder mould is converted 
into a sintered part with final phys-
icochemical properties of a compact 
material.
The sintering is a process of heat 
treatment where the “raw” workpiec-
es formed from metal powder are 
converted in coherent solid bodies at 
temperatures lower than the melting 
temperature of the main metal com-
ponent, in that time inter-particle 
cohesion is being established and the 
properties of the material are format-
ted. To prevent oxidation of metal 
components, it is being done in re-
duction or neutral gas atmosphere. 
Structure formation of the alloys is 
done at two stages. The first stage 
consists in increasing of the contact 
surface among the particles, part of 
the open micro pores are closed or 
are converted into closed pores. The 
second stage is reduction of part of 
the closed pores, formation of crys-
tal structure by different conditions 
of mass transfer. Sintering of “raw” 
workpieces is done in a three zone 
furnace – fig. 2. As a result, the pow-

1V / 0.083 = 12.05 kgf.m 12.05* 9.81=118.2 N.m
Fig. 6. A tape record from Robotron 02060 recorder

Fig. 7. Principle diagram for measuring the loading torque in the loop 
of the test bench
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der particles are bonded by diffusion 
and other nuclear transport mecha-
nisms. In this way, by increasing den-
sity and respectively reducing poros-
ity, the physicochemical processes 
in formed alloys of the bodies are 
established. Physicochemical prop-
erties as strength, hardness, electrical 
conductivity, etc. are increased.
The temperatures for sintering of 
iron based alloys are between 950 °C 
and 1150 °C, while for alloy steels are 
above 1150 °C.
1.5 Secondary compaction
After primary sintering, the parts 
can be pressed again. The additional 
pressing is done in special sizing 
closed press moulds called dies or 
containers. It can be done in hot or 
cold condition. Usually this opera-
tion is done to increase the density, 
which can be provided by the first 
pressing. When the tolerances of 
sizes are close, a part which is very 
similar to the final one can be pro-
duced and most of the machining to 
be eliminated.
2. PRODUCTION OF 
SAMPLES FOR TESTING 
For the goals of the present paper, 
gears for an automotive gearbox 
were produced using the technol-
ogy of powder metallurgy. The pow-
der for production of the samples 
is based on an alloyed in advance 
powder Astaloy Mo of Höganäs 
Company, produced by sputtering 
of steel melt with water. There is 
in its chemical composition 1,5 % 
Мо (Molybdenum). It has a filling 
density of 3,00 g/cm3, flowability of 
25s/50g and density of the compact-
ed workpiece 7,10 g/cm3 at pressure 
of 600 МРа. To the total amount of 
powder, 2 % Cu (Copper), 0,6 % 
C (Carbon) and 0,6 % Zn-st (Zinc 
Stearate) were added. The prepared 
mixture is poured into a closed press 
mould and is pressed at pressure of 
600 MPa. The mould is inserted into 
a three zone tunnel furnace with 
protective atmosphere of Nitrogen 
and Carbon for sintering at 1200 °С 
for an hour. The sintered sample is 
subjected to secondary cold pressing 

in a closed press mould (container) 
at pressure of 800 MPa to increase 
density and accuracy of dimensions. 
Afterwards the sample is hardened 
by chemical and thermal treatment 
carburization – fig. 3, to provide high 
hardness and durability of the sur-
face layer.
Using the stated technology, a gear-
wheel was produced, fig. 4, for an au-
tomotive gearbox with the following 
parameters: number of teeth 34, tip 
circle diameter De = 89 mm, root cir-
cle diameter Di = 77.75 mm, diam-
eter of the pitch circle D = 85 mm.
3. DESCRIPTION OF THE 
TEST BENCH 
The bench testing of automotive 
transmission units on fatigue gives 
the possibility to find out “weak” 
parts in them. Increasing the fatigue 
strength and durability of the weak 
part in an automotive increases the 
service life of all units of the assem-
bly. Testing the fatigue and durability 
only such parts and, in some cases, 
separate units, gives the opportunity 
to significantly reduce the costs for 
the testing and the need to use many 
samples. In this case, it is necessary 
to study the progress of failures at 
identical modes of operation, as in 
such case the operational load of the 
parts can be reproduced much more 
accurately than with bench testing 
of all units. In bench testing it is pos-
sible to create operational loading 
processes, to solve in a simple way 
a number of problems connected 
with the design, production technol-
ogy and quality of production and 
to evaluate operational life of unit’s 
parts.
To conduct the test bench experi-
ments for fatigue and wear of sin-
tered gears in automotive gearboxes, 
a test bench for testing propeller 
shafts and drive axles of automotive 
transmissions, working on recircu-
lation power scheme at the Depart-
ment of “Combustion engines, auto-
mobile engineering and transport” 
at the Technical University of Sofia 
was used. For the purpose of the 
present study, an addition to the test 

bench was designed and produced, 
which allows testing of automotive 
gearboxes, too. In such a way, the 
test bench was improved and the 
range of the units tested on it was in-
creased. The layout of the improved 
test bench is presented on fig. 5.
The drive of the test bench is done 
by the electric motor 1. By a propel-
ler shaft 2 and a mechanical clutch 3, 
the torque is transmitted to the gear-
box 4 by which the rotational speed 

can be changed. The damper 5 de-
creases the vibrations before driving 
the loading device 6, which is a two 
shaft reducer, supported on one of 
its shafts. It divides the drive in two 
ways. The first one – the upper of the 
figure, by a propeller shaft transmits 
the torque to the upper rigid axle 
differential assembly. The second 
one, the lower on the scheme, by an 
elastic coupling 7a, the automotive 
gearbox 8a with the tested sintered 

Fig. 8. Layout of the automotive for road tests and placement of the 
strain gauges with radio transmitter

Fig. 9. Graph of the value of measured torque at slow release of the 
clutch pedal and switching off the engine

Fig. 10. Graph of the value of measured torque at fast release of the 
clutch pedal and successive fast pressing
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gearwheel, the automotive gearbox 
8b with reference gearwheel and 
an elastic coupling 7b the torque is 
transmitted to the lower rigid axle 
differential assembly. The gear-
boxes 8a and 8b are mirror placed 
and are coaxial with their input 
shafts one against the other and are 
engaged to one and the same gear. 
The left and right half-axes of both 
rigid axle differential assemblies 
are connected by gear drives 11 to 
close the loop of the test bench.
The loading device 6 is applied to 
create loading torque, the power of 
which circulates in the test bench 
– a phenomenon known as “recir-
culation of power”. Measuring the 
torque acting in the loop is done 
by using torquemeters with ten-
siometers glued to the shaft con-
necting the two-shaft reducer 6 
with the coupling 7a on fig. 5. The 
directions of main stress vectors 
subjected to torsion are orientated 
at an angle of 45 ° with respect to 
its axes and cause compressive and 
tensile stresses. This is the reason 
the two tensiometers to be placed 
at an angle of 45 ° with respect to 
its axis and to be connected to two 
adjacent loops of the bridge circuit. 
Before the assembly of the shaft in 
the test bench, a calibration of the 
tensiometers is to be made. This 
is done subjecting the shaft to tor-
sion with different loads and the 
voltage of the sensors is recorded. 
Afterwards, the quantity of volts 
corresponding to a torque of 1 kilo-
gram-force-meter is evaluated. The 
results of the calibration of the shaft 
used in the test bench to determine 
the value of torque in test bench’s 
loop are given in table 1.
Calibration is done to be able af-
ter mounting the shaft on the test 
bench to measure the torque in 
the loop and to find out, whether 
it is sufficient for testing the sin-
tered gearwheel in the automotive 
gearbox. If necessary, the loading 
torque can be reduced or increased. 
On fig. 6, a tape record from Robo-
tron 02060 recorder is shown with 

the value of the measured torque 
after the loading device in the test 
bench. To improve the reading, the 
signal is amplified five times.
The analysis of the record shows 
that the value is sufficient to test the 
prototype sintered gearwheel.
On fig. 7, the principle diagram for 
measuring the loading torque in the 
loop is shown.
4. METHODS OF 
PERFORMING BENCH 
TESTS
When starting the test bench for 
testing the sintered gearwheel, an 
attention have to be paid for any 
unusual and loud noise and at giv-
en time intervals the temperature 
of the automotive gearbox is meas-
ured. It is compared with the tem-
perature of the automotive gearbox 
with the reference gearwheel. Dur-
ing the first hour, the measuring 
intervals are at 15 minutes, while in 
the next two hours the intervals are 
at 30 minutes. After reaching the 
operational temperature, the meas-
urements are taken at every two 
hours. Increased temperature in 
the automotive gearbox with test-
ed gearwheel is an indication that 
some problem there may exist. The 
experience shows that it’s possible 
in the beginning till the bedding of 
the tested gearwheel to have some 
difference between temperatures, 
but it is for a short period of time.
Another important operation for 
checking the condition and op-
eration of tested gearwheel is done 
by stopping after given number 
of cycles the test bench. The oil is 
drained from the automotive gear-
box with the tested gearwheel; then 
it’s filtered and checked for metal 
particles. If such are found, they 
are collected and all data for their 
size, shape and mass are taken and 
recorded. The gearbox is washed 
up and oil is poured to continue the 
cycles till next inspection. The oil 
must be changed if the number of 
operational cycles exceeds its ser-
vice life. The number of operational 
cycles that must be done depends 

on the placement of the gearwheel 
in the gearbox. They are at the least 
if the tested sintered gearwheel is 
used in the reverse gear and the 
biggest if it is in the gear which is 
most used in the car during the ser-
vice life and are consistent with the 
service life of the gearbox planned 
by the manufacturer.
The tested samples endured with-
out changing their properties and 
operation the planned cycles at the 
bench tests.
5. EQUIPMENT AND 
METHODS FOR 
PERFORMING ROAD TESTS
The goal of the road test is to ob-
tain information about the tested 
sintered gearwheel assembled in 
the automotive gearbox in real op-
erational conditions. To accomplish 
this goal, the automotive gearbox 
was fit to a personal car loaded with 
the maximum allowable load. The 
purpose is to load its transmission 
and the tested gearwheel to the 
maximum. The automotive is sub-
jected to heavy operational modes 
and the gear where the tested wheel 
is engaged. 
During the tests, the value of the 
torque transmitted by the tested 
gear in the gearbox from the engine 
to the final drive was measured and 
evaluation has been made whether 
this is the maximal value for this 
automotive. The value must be con-
formed to the speed ratio of the gear 
where the tested gearwheel is fitted. 
The frequent and prolonged hold of 
the maximal value is an indicator of 
a reliable test. To execute the meas-
urement on the propeller shaft con-
necting the gearbox with the final 
drive, two strain gauges were glued, 
connected to a radio transmitter – 
fig. 8. The shaft was calibrated in the 
same way as the shaft for the bench 
tests. On fig. 9 and fig. 10, graphs 
with the torque measured during 
the tests are presented.
CONCLUSIONS
From the aforesaid, the following 
conclusions can be made:
- The technology for production of 

parts using the methods of powder 
metallurgy provide a solution to 
the challenge of making compo-
nents with low weight, increased 
serviceability, maximal operational 
properties, durability and reliabil-
ity, which the automotive manufac-
turers face.
- For the purpose of the present 
work, by using the technology of 
powder metallurgy, prototypes of 
gearwheels for an automotive gear-
box were produced. 
- Bench tests for fatigue and wear 
of sintered gearwheels running in 
an automotive gearbox were made, 
according to methods specially de-
veloped for the purpose on a test 
bench for testing automotive trans-
missions, operating on recircula-
tion power scheme, which for the 
purpose of the present work was 
improved.
- Road tests were made for sintered 
gearwheels running in an automo-
tive gearbox.
The results presented in this work 
show that sintered gearwheels can 
be used in automotive gearboxes.
The authors are of the opinion that 
besides in automotive gearboxes, 
components produced by the 
methods of powder metallurgy will 
be used widely in other automotive 
units and assemblies.
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ales, îndrumarea specialiştilor Renault România pe toată perioada stagiului, posibilitatea realizării lucrării de licenţă, dar şi de ocazia de 
a participa la ateliere de inserţie profesională (antrenament pentru căutarea unui loc de muncă).

Programul de internship Drive Your Future 2014 a fost lansat la sfârşitul anului 2013, când au fost publicate temele specifice acestuia. 
Pentru a accesa programul de stagiu, studenții şi-au ales o temă, în funcţie de specializarea lor, şi-au depus candidatura, iar apoi au 
participat la un interviu de selecţie. 
În mod tradițional, stagiul de activități practice alocat pentru abordarea unei teme durează trei luni, însă, în funcţie de specificul 
departamentelor în care au fost integrați stagiarii, o parte dintre aceştia continuă și în afara acestei perioade.

În perioada aprilie - iunie 2014, 90 de studenţi şi masteranzi din toată ţara au făcut practică la Renault România într-un stagiu cu durata 
de trei luni, dar alţi 22 continuă şi în afara acestei perioade.  
Ei au putut face cunoştinţă cu principalele activităţi ale Renault România:

-	 pe platforma industrială de la Mioveni sau la Matriţe Dacia Pitești;
-	 la centrul de inginerie Renault Technologie Roumanie, la Bucureşti (proiectare) sau Titu (testări vehicule şi organe mecanice), 
-	 la Renault Commercial Roumanie (filiala comercială) 
-	 în cadrul activitaţilor de suport (Direcţia Sisteme Informatice și Direcția Servicii Logistice).

De-a lungul programului Drive Your Future, stagiarii au fost îndrumaţi de către tutori, specialiști din cadrul diverselor departamente.
http://www.renault-technologie-roumanie.com/?lang=en/careers/students-corner/

Experiența Grupului Renault România în această privință a fost împărtășită comunității internaționale la Congresul FISITA ce a avut 
loc în perioada 02.06 -06.06.2014 (Maastricht, Olanda), în cadrul Educators Seminar, ca parte a programului FISITA „Your Future in 
Automotive”, dezvoltat pentru a ajuta tinerii care studiază în domeniul ingineriei autovehiculelor în a-și proiecta și realiza o cariera în 
industria de automobile de astăzi http://www.yourfutureinautomotive.com/.

În ultimii doisprezece ani, 1.250 de studenţi au făcut practică la uzinele Dacia şi la Renault România

Drive Your Future
un proiect de succes în dezvoltarea competenţei

profesionale a tinerilor studenţi şi absolvenţi
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