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Résumé

Afin de produire de I’¢lectricité, une €olienne doit s’orienter de maniére a étre face au
vent. Cette rotation est assurée par un systéme de giration placé entre le mat et la nacelle appelé
« yaw », Afin de contrbler la rotation de la nacelle et de ne pas la laisser complétement libre,
I’éolienne est équipée d’un disque de frein horizontal du diamétre du mat et solidaire a celui-Ci
et de plusieurs freins hydrauliques solidaires de la nacelle. C’est lors de la phase de yawing que
peut apparaitre le phénomeéne de « crissement » a cause du contact frottant entre les garnitures
des freins et le disque.

Dans un objectif de réduction voire de suppression du bruit, une démarche scientifique
de compréhension du phénomene comprenant un volet structure et un volet matériau a été mise
en place, aucune étude sur le sujet n’ayant jamais été réalisée dans le domaine éolien.
L’objectif a été d’apporter des éléments de compréhension en ce qui concerne les phénomenes
mis en jeu lors des occurrences de bruit, en particulier sur les conditions favorables a son
déclenchement et d’investiguer le role du matériau de friction. Les garnitures de freins étant des
¢léments remplagables, il est naturel de rechercher des solutions d’atténuation sonore a leur
niveau.

La premiére étape de I’étude a consisté en une caractérisation du probleme en
conditions réelles sur éolienne. Les données collectées complétées par une étude
bibliographique élargie ont permis de définir une stratégie d’étude : de maniére globale, cette
recherche est basee a la fois sur une approche expérimentale et sur une approche numérique.
L’accent est mis sur I’influence du matériau de friction : plusieurs matériaux ont été investigués
dont I’un correspond a une «amélioration » d’une formulation industrielle initialement
relativement « bruyante ». Ces matériaux sont également décrits et caractérises en termes de
propriétés mécaniques et les surfaces frottées des garnitures ont été observées apres essai. Au
final, cette étude a permis de maitriser et d’identifier certains parametres influents tels que le
réle des garnitures, amenant de nombreux éléments de compréhension des phénomenes mis en
jeu afin d’appréhender des voies d’amélioration pour la réduction du bruit.
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Abstract

In order to produce electricity, a wind turbine needs to be face to the wind. The system
allowing its orientation is placed between the tower and the nacelle and is called ‘yaw’. The
wind turbine is equipped with braking system composed by an horizontal disc fixed to the
tower and several hydraulic brakes fixed to the nacelle, the goal being to control the rotation of
the nacelle. Due to the contact between friction pads and disc during the rotation phases, squeal
noise can occur.

In the aim of reducing and even suppressing the noise, a scientific approach has been set
up to understand the phenomena involved, including the structure and the friction material
aspects, no such study having ever been carried on in the wind turbine domain. The main
objective was to bring understanding elements regarding the phenomena involved during
squeal noise occurrences, especially on the conditions leading to its apparition and to
investigate the role of the friction material. As the friction pads can be changed, it is natural to
focus on them to look for solutions to reduce noise.

The first step has consisted in characterizing the problem in real conditions on wind
turbines. The collected data and an extended bibliographic study have been used to define a
strategy: globally, the study is based both on experimental investigations and numerical
simulations. The influence of the friction material has been highlighted: several materials have
been investigated, one of them being an “improvement” of a commercial material initially
“noisy”. Those friction materials are also described and characterized regarding their
mechanical properties and the rubbing surfaces have been observed after tests. In the end, that
study has enable to control and identify some influent parameters as the role of the friction
pads, bringing a better understanding of the phenomena involved in that squealing noise
problematic in order to develop new improvement solutions to reduce noise.
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Introduction

Afin de produire de 1’¢lectricité, une éolienne doit s’orienter de maniére a étre face au
vent. Cette rotation est assurée par un systéme de giration placé entre le mat et la nacelle appelé
« yaw ». Le yaw se compose genéralement de deux parties : la premiére permet la rotation de la
nacelle, elle est composée d’une couronne dentée solidaire au mat et de pignons entrainés par
des moteurs électriques solidaires de la nacelle. L’autre partie se compose d’un disque de frein
horizontal du diametre du mat et solidaire a celui-ci et de plusieurs freins hydrauliques
solidaires de la nacelle. C’est la partie freinage qui fait 1’objet de 1’étude.

Il existe deux phases de fonctionnement dites « de parking » et « de yawing ». Durant la
phase de parking, 1’éolienne est face au vent, il n’y a pas de mouvement de rotation de la
nacelle, la pression hydraulique dans les freins est élevée (de 1’ordre de 160 bars) de fagon a
fournir I’effort de retenue nécessaire au maintien en position de la nacelle. La phase de yawing
correspond au changement d’orientation de 1’éolienne pour rester face au vent. Durant cette
phase, la pression dans les freins est diminuée (environ 30 bars) et les moteurs électriques
entrainent la nacelle en rotation via le systeme de pignons et couronne dentée. Les moteurs
doivent alors fournir un couple nécessaire pour contrer I’effort de retenue du frein. Ceci permet
de contrdler la rotation de la nacelle et de ne pas la laisser complétement libre.

C’est lors de la phase de yawing que peut apparaitre le phénoméne de « crissement » a
cause du contact frottant entre les garnitures des freins et le disque. Ce « crissement » peut étre
audible des habitations environnantes et représente alors une nuisance. Ces nuisances peuvent
étre a lorigine de I’arrét des éoliennes, donc de la production d’électricité avec des pertes
financieres qui peuvent vite devenir importantes. 1l y a donc un réel probleme qui découle de
ces nuisances. Ce sont géneralement les constructeurs de freins d’éolienne qui sont mis en
cause dans cette problématique.

Jusqu’a présent, la seule solution industrielle apportée afin de pallier ce probléme est de
nettoyer les surfaces de frottement des garnitures et du disque voire de changer les garnitures
de freins pour des neuves du méme matériau de friction ou d’un autre. Ceci permet de
supprimer le bruit mais sur un temps limité, celui-ci réapparaissant toujours aprés quelques
mois d’utilisation. La sensibilité aux conditions de contact est ainsi mise en évidence, en
montrant par exemple qu’un nettoyage complet des surfaces de frottement permet de limiter
voire de supprimer de fagon temporaire I’apparition du phénomeéne. Ceci peut étre relié a
I’orientation horizontale du systeme de freinage et a 1’évolution du contact notamment du
troisieme corps présent a I’interface.

Dans un objectif de réduction voire de suppression systématique du bruit, il apparait
incontournable de mener une démarche scientifique de comprehension du phénomene. Cette
étude comprend a la fois un volet structure et un volet matériau indissociables et justifie la
collaboration entre les 3 partenaires : Stromag France, fabricant de systéemes de freinages pour
éoliennes, Flertex, fabricant de matériaux de friction pour les applications freinage et le LML
(Laboratoire de Mécanique de Lille) qui possede une expérience dans I’étude des systéemes de
freinage aussi bien sur les aspects tribologiques, thermomécaniques et vibroacoustiques.

Le sujet de thése s’intitule ETUDE DU CRISSEMENT DES FREINS DE GIRATION DE
NACELLES D’EOLIENNES (YAWING) — ELEMENT DE COMPREHENSION ET INFLUENCE DU
MATERIAU DE FRICTION. L’objectif est d’apporter des ¢léments de compréhension en ce qui
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concerne les phénomeénes mis en jeu lors des occurrences de bruit, en particulier sur les
conditions favorables a son déclenchement et d’investiguer le role du matériau de friction. Les
garnitures de freins étant des éléments remplacables, il est naturel de rechercher des solutions
d’atténuation sonore a leur niveau.

Ce mémoire se déecompose en 4 parties (A a D). Le probléme n’ayant jamais été étudié
au niveau de la bibliographie, la premiére étape de 1’étude a consisté en une caractérisation du
probleme en conditions réelles. Une campagne d’essai a donc été réalisée sur éolienne. Les
résultats des mesures effectuées lors de cette campagne sont décrits dans le premier chapitre du
mémoire de thése. Les données collectées complétées par une étude bibliographique élargie ont
permis de définir une stratégie d’étude qui est présentée a la fin de la partie A.

L’état de I’art est également présenté dans la partie A, sans se vouloir exhaustif tant il
est difficile a I’heure actuelle de passer en revue toutes les études et résultats publiés sur les
instabilités générées dans le contact frottant. Néanmoins, aucune étude sur le sujet n’a jamais
été réalisée dans le domaine éolien. Cette these constitue donc un premier pas vers la
compréhension des phénoménes mis en jeu dans la problématique du crissement de freins de
yaw d’éolienne. Les résultats obtenus dans d’autres domaines tels que 1’automobile ou le
ferroviaire ont montré néanmoins des similarités qui ont permis de définir les choix d’étude.

De maniere globale, cette recherche est basée a la fois sur une approche expérimentale
et sur une approche numérique. La partie B est dédiée au développement et a la mise en place
de ces approches. Pour I’approche expérimentale, un banc de freinage industriel a été mis a
disposition par Stromag. Ce banc n’est pas dédi¢ a I’étude du crissement et présente la
particularité d’étre un banc de translation alternatif. La question de I’analogie avec le systéme
réel qu’est I’éolienne se posera donc deés le départ. De méme, le choix du type d’essai a
effectuer, des parametres a considérer et des post-traitements a appliquer sera trés important et
guidé par les résultats obtenus sur éolienne. L’approche numérique propose de développer un
modele éléments finis du banc d’essai utilisé. La méthode de calcul est 1’analyse modale
complexe autour de la position d’équilibre statique sous condition de glissement. Celle-ci
permet d’obtenir les instabilités du systéme a partir des répartitions de pression aux interfaces
de frottement et d’identifier les composants mis en jeu dans ces instabilités.

La partie C est dédiée aux résultats obtenus grace aux deux approches mises en place.
L’accent sera mis sur l’influence du matériau de friction. Plusieurs matériaux ont été
investigués dont I’'un correspond a une «ameélioration » d’une formulation industrielle
initialement relativement « bruyante ». Ces matériaux sont également décrits et caractérisés en
termes de propriétés mécaniques.

La derniere partie de ce manuscrit est dédiée a 1’observation des surfaces de frottement
apres essai. Ces observations apporteront de nouveaux éléments de compréhension des
phénomeénes et permettront de valider et de faire le lien entre différents résultats précédemment
obtenus.

La conclusion synthétise les resultats majeurs obtenus en apportant des réponses aux
questions soulevées (éléments de compréhension des mécanismes, maitrise et identification de
paramétres influents, role de la garniture). L’identification de parameétres influents permet
d’appréhender des voies d’amélioration pour la réduction du bruit. Des perspectives sont
proposées pour valider ces propositions et approfondir la compréhension du phénoméne de
crissement.
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Cette premiére partie est consacrée a la présentation du systtme de frein d’yaw et a la
caractérisation du probleme de bruit sur éolienne. Seront ensuite abordeés les aspects
bibliographiques sur le probléme du bruit et des vibrations des systémes frottants.

- Le crissement de frein de giration d’éolienne (yaw)
a. L’éolienne et le frein de giration (yaw)

Afin de produire de 1’¢lectricité, une €¢olienne doit s’orienter de maniére a étre face au
vent. Cette rotation est assurée par un systéeme placé entre le mat et la nacelle appelé « yaw »
(Fig. I-1). Le yaw peut se décomposer en deux parties (Fig. 1-2) :

o La premicre partie permet la rotation de la nacelle, elle est composée d’une
couronne dentée solidaire du mat et de pignons entrainés par des moteurs électriques
solidaires de la nacelle.

o L’autre partie se compose d’un disque de frein horizontal solidaire du mat et de
plusieurs freins hydrauliques solidaires de la nacelle (de 5 a 14 freins suivant les
constructeurs et la taille de 1’éolienne). A titre d’information, les dimensions du
disque sont un diametre de 2 a 3 m pour une épaisseur de 30 a 45 mm en fonction
des constructeurs. C’est cette partie freinage qui fait I’objet de ce travail.

Nacelle

/

Yaw
T /

I :/Mét
‘;i

wes i
i - f////ﬁ////w

Fig. I-1 : Photos et schéma d’éolienne — position du yaw.

Le frein étudié (Fig. 1-3) est de type « fixe » et se compose de deux demi-étriers. Une
entretoise est insérée entre les deux demi-étriers, il en existe de plusieurs épaisseurs en fonction
de celle du disque de frein, qui peut varier entre 30 et 45 mm. Chaque ensemble demi-étrier se
compose d’un corps en fonte dans lequel sont usinés deux logements pour recevoir les deux

15

© 2013 Tous droits réservés. http://dOC.UHiV-|i||e1 fr



Thése de Loic Mortelette, Lille 1, 2012

pistons en acier. Des trous sont percés dans 1’étrier afin de permettre la circulation de 1’huile de
I’arriére de 1’étrier aux logements des pistons. Sur chaque étrier viennent se fixer des butées de
maintien des plaquettes de freins. Les butées sont trapézoidales, tout comme la forme des
plaquettes de freins. Cette géométrie permet un montage sans jeu des plaquettes. Les plaquettes
se composent d’une tdle support en acier sur laquelle sont collés deux secteurs de matériau de
friction. Hormis les plaquettes qui sont fabriquées par Flertex, le reste de 1’étrier est fabriqué
par Stromag.

Le principe de fonctionnement du frein est assez simple, il s’agit d’un frein
hydraulique : une centrale met de I’huile sous pression qui est amené au frein, 1’huile sous
pression arrive en fond de logement et pousse a I’arriére des pistons qui eux-mémes poussent
I’arriére de la tole des garnitures transmettant ainsi 1’effort de freinage. Le déplacement des
pistons dans les logements est assuré par un joint racleur et une bague de guidage, le contact
n’est donc pas direct. Par contre il est direct entre la plaquette de frein et les deux butées de
serrage trapézoidales qui assurent maintien et guidage. Au final ’effort de freinage dépend de
la pression hydraulique dans 1’étrier.

Yaw vu de la nacelle (par dessus) Systée de freinage

Basedela
nacelle Etrierde

frein

Moteur
éléctrique

Pignon
d’entrainement

Courrone
dentée

. Zoomsur le frein
Garnitures Disque

< o . de frei .
Systéme d’entrainement en rotation - de frein

Fig. I-2 : Le yaw — combinaison des systéemes d’entrainement et de freinage.
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Etrier de frein sans garnitures

Pistons
(diamétre 90 mm)

Butées
trapézoidales

290 mm

Garniture de frein
(2 secteurs de matériau

de friction sur support
plaque acier)

Epaissseurs:

* plaque acier 10 mm ; .
» matériau de friction 8 mm CAO 3D d’un demi-étrier

= Arrivéesd’huile
Fig. I-3 : Etrier de frein étudié.

b. Le probléme du crissement des freins de yaw

Iy a deux phases de fonctionnement : une phase dite « de parking » et une autre dite
« de yawing ». Durant la phase de parking, 1’éolienne est face au vent, il n’y a pas de
mouvement de rotation de la nacelle, la pression hydraulique dans les freins est élevée (de
I’ordre de 160 bars) de fagon a fournir I’effort de retenue nécessaire pour maintenir en position
la nacelle. Lorsque le vent change de direction, 1’€olienne s’oriente de fagon a rester face au
vent, il s’agit de la phase de yawing. Durant cette phase, la pression dans les freins est diminuée
(a environ 30 bars) et les moteurs électriques entrainent la nacelle en rotation via le systéme de
pignons et couronne dentée. Les moteurs doivent donc fournir un couple nécessaire de fagon a
contrer I’effort de retenue qui subsiste de par le fait que la pression dans les freins n’est pas
nulle. Ceci permet de controler la rotation de la nacelle qui n’est donc pas complétement libre.
Les pressions de parking et de yawing peuvent varier en fonction des constructeurs d’éolienne,
cela dépend également du « coefficient de frottement » des garnitures montées sur le frein. Pour
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indication, la vitesse de glissement relative entre le disque et les garnitures est de 1’ordre de 10
mm/s en phase de yawing.

Lors de la phase de yawing le phénomeéne de crissement peut apparaitre a cause du
contact frottant entre les garnitures des freins et le disque. Ce crissement peut étre audible des
habitations environnantes et représenter ainsi une nuisance sonore pour les habitants. Lors des
petites rotations pour 1’orientation quand le vent change de direction, les durées du déplacement
sont courtes (au plus quelques secondes), la nuisance sonore 1’est également. Le plus gros
probleme est la rotation continue de la nacelle issue de la torsion du toron de cables électriques
dans le mat de I’éolienne (Fig. 1-4). Compte tenu des puissances électriques genérées puis
transmises, il n’y a pas de systeme de type collecteur tournant : d’ou la torsion du toron de
cables. La longueur des cébles étant limitée, le maximum admissible en termes de torsion
correspond a trois tours de nacelle. Pour éviter cette situation, la nacelle de I’éolienne effectue
un ou plusieurs tour(s) complet(s) dans le sens inverse de maniére a « dérouler » le toron de
cable. Cette manceuvre est généralement effectuée la nuit et peut durer beaucoup plus
longtemps (de 30 & 45 min par tour) ce qui cause d’autant plus de nuisances. En cas de
crissement, les éoliennes doivent parfois étre arrétées et les codts induits par 1’arrét de la
production d’électricité peuvent devenir tres vite énormes. Il y a donc un réel probleme qui
découle des nuisances créées par le crissement des freins de yaw d’éolienne. Ce sont les
constructeurs de freins d’éolienne tels que Stromag qui sont mis en cause dans cette
problématique.

Torsion

Toron de cables
électriques

Fig. I1-4 : Intérieur du mdt de [’éolienne — torsion du toron de cables électriques descendant de
la nacelle.
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Jusqu’a présent, la seule solution industrielle apportée afin de pallier ce probléme est de
changer les garnitures de freins pour des neuves du méme matériau de friction ou d’un autre
mais sans obtenir de résultat trés efficace. En effet, les problemes de crissement réapparaissent
toujours apres quelques mois d’utilisation, aprés semble-t-il que les surfaces de frottement se
soient de nouveau « accommodées ». L’objectif est d’apporter des éléments de compréhension
en ce qui concerne les phénomenes vibro-acoustiques mis en jeu lors des occurrences de bruit.
Le fait d’avoir une meilleure compréhension de ces phénomeénes devrait permettre de
développer des solutions antibruit de facon a diminuer voire supprimer les nuisances sonores
engendrées lors des phases de yawing.

c. Caractérisation du probleme de bruit sur éolienne

Dans une premiere phase d’étude, il a été choisi de caractériser le probléme directement
sur I’éolienne : une campagne de mesure de bruit sur site a donc été organisée, les résultats
servant par la suite de données d’entrée pour établir la stratégie d’étude de la thése. Les essais
sur éoliennes ont eu lieu en Allemagne dans le parc éolien de Dahme (a une centaine de km au
Sud de Berlin), en partenariat avec Vestas, un constructeur d’¢éolienne. Les essais se sont
déroulés sur deux éoliennes présentant la méme configuration au niveau de leur structure, que
ce soit au niveau du nombre de freins (5 freins) ou de leur disposition autour du disque. La
seule différence entre les deux éoliennes est le matériau de friction utilisé, chaque éolienne est
équipée par un matériau différent, les deux configurations seront désignées par E1 et E2. Dans
les conditions d’utilisation normale, les deux éoliennes testées se sont avérées bruyantes. Elles
ont d’ailleurs été choisies pour cette raison, les exploitants des éoliennes ont rapporté le
caractére bruyant des éoliennes avant les campagnes d’essai. L’objectif étant de caractériser le
probleme, une éolienne silencieuse ne représente alors aucun intérét en ce sens.

Les seuls paramétres qu’il est possible de modifier sur une éolienne sont la pression
hydraulique du circuit de frein et donc I’effort de freinage, le sens de rotation et la longueur de
déplacement (ou durée de freinage). La vitesse de glissement est fixe de 1’ordre de 10 mm/s et
dépend directement du rapport d’engrenage entre la couronne et les pignons entrainés par les
moteurs électriques dont la vitesse de rotation est fixe. Le programme d’essai (Fig. I-5) mis en
place consiste en une succession de cycles de freinages, la pression de freinage variant pour
chaque cycle. Un cycle se compose de deux freinages de 20 secondes a la vitesse de 10 mm/s,
un aller et un retour (sens horaire et antihoraire pour se repérer entre I’intérieur et I’extérieur de
I’éolienne). La plage de pression balayée est de 0 a 30 bars par palier de 5 bars. Il est possible
de répéter plusieurs fois le programme d’essai suivant les configurations.
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Six configurations différentes ont été testées durant cette campagne (Fig. 1-6), il est en

effet possible de jouer sur différents parametres :
o Les mesures acoustiques sont faites a I’intérieur ou a I’extérieur de 1’éolienne. Il n’a

pas été possible de réaliser des mesures intérieures et extérieures de facon

simultanée.

o Tous les freins ou un seul peuvent étre utilisés a condition de les déconnecter du
circuit hydraulique.
o Les garnitures de freins peuvent étre changées pour des neuves. En effet les essais
ont été effectués sur des éoliennes en service et donc les garnitures présentent un
certains niveau d’usure. Cela présente 1’avantage de pouvoir effectuer des essais sur
des machines dite « bruyantes » par les exploitants.
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Fig. I-5 : Programme d’essai pour les mesures sur éolienne.

. . Matériau | Position du | Nombre .
Configurations L. . ) Etat des garnitures
de friction | microphone | de freins

1 El Intérieur Tous En cours d'utilisation
2 El Extérieur Tous En cours d'utilisation
3 El Intérieur 1 seul |En cours d'utilisation
4 El Intérieur 1 seul MNeuves
5 E2 Intérieur Tous En cours d’'utilisation
& E2 Extérieur Tous En cours d'utilisation

Fig. 1-6 - Configurations d’essais sur éoliennes.

I1 est important de préciser qu’une €olienne n’est en rien un banc d’essai et qu’il est tres
difficile de mettre en place ce genre de campagne. Cela implique en effet I’arrét de production
pendant les essais. De plus les configurations ou il n’y a qu’un frein connecté sur le circuit
hydraulique sortent totalement de I’utilisation normale en toute sécurité de la machine, de ce
fait cette configuration n’a pu étre mise en place que sur une seule éolienne et sur une durée
limitée. De plus, avec un seul frein, les paliers en pression sont de 10 bars au lieu de 5 afin de
limiter la durée des essais (soit 0, 10, 20 et 30 bars).
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Durant les essais, un microphone (Fig. I-7) a été utilisé pour mesurer les émissions
acoustiques au cours des freinages. Pour les mesures extérieures, le microphone se trouvait a
une trentaine de métres du pied de 1’éolienne.

Fig. I-7 : Microphone a l'intérieur et a l’extérieur de [’éolienne.

Deux types de résultats sont générés par le post-traitement des signaux du microphone :
les niveaux acoustiques globaux (Fig. 1-8 et 1-9) et le relevé des fréquences mises en jeu (Fig. I-
10 et I-11). Pour chaque configuration d’essai, le programme d’essai (succession de freinages a
différentes pressions) a été répété deux fois. Ainsi pour une configuration d’essai donnée, 8
freinages de 20 secondes (4 dans chaque sens) sont effectués pour chaque palier de pression.
Le protocole de post-traitement des mesures est le méme que celui qui sera décrit par la suite
pour les essais au banc. A titre d’information, le spectre acoustique est généré sur une plage de
fréquence de 0 a 6 kHz et le niveau acoustique calculé pour chaque freinage :

o La moyenne des niveaux acoustique est calculée pour tous les freinages effectués a
une méme pression et dans une méme configuration d’essai: ces résultats sont
représentés dans les deux premiers graphes (Fig. 1-8 et 1-9).

o Les pics des fréquences émergentes sur les spectres sont relevés pour chaque
freinage et les relevés effectués pour tous les freinages d’une configuration d’essai,
toutes pressions confondues, sont mis en commun dans un seul graphe (Fig. 1-10 et
I-11).

Des mesures au microphone ont également été effectuées sans freiner a I’intérieur et a
I’extérieur de 1’éolienne de fagon a pouvoir obtenir une valeur de bruit de fond : 78 dB(A) a
I’intérieur et 47 dB(A) a ’extérieur. Des niveaux acoustiques supérieurs au seuil de bruit de
fond signifient la présence de bruit lors du freinage. Ce seuil est également utilisé pour relever
les pics de fréquences émergentes.
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Fig. I-8 : Niveaux acoustiques globaux des mesures a l’intérieur de l’éolienne équipée du
matériau de friction E1.

Ces premiers résultats (Fig. 1-8) permettent de comparer les niveaux acoustiques
globaux des mesures effectuées a ’intérieur de 1’¢olienne équipée du matériau de friction E1.
Dans la configuration avec tous les freins, tous les freinages se sont avérés bruyants quelque
soit la pression étrier. L’effet de la pression est visible sur les résultats : & 0 et 5 bars les
niveaux acoustiques sont compris entre 90.5 et 94 dB(A) ; pour des pressions supérieures, les
niveaux se situent entre 99 et 101 dB(A). Il est a noter qu’il y a du bruit méme pour une
pression de 0 bars, cela s’explique par le montage ajusté des garnitures entre les butées
trapézoidales du frein et par le fait que les pistons ne reculent pas naturellement dans 1’étrier
méme lorsque la pression est annulée. Il y a ainsi toujours contact entre les garnitures et le
disque de frein, contact générant du crissement. Pour les essais effectués avec un seul frein, la
méme tendance est visible, néanmoins les niveaux sont plus faible dans cette configuration
qu’avec tous les freins (93 dB(A)). Ce résultat est plutdt logique : le niveau acoustique
augmente avec 1’augmentation du nombre de sources de bruit, en 1’occurrence du nombre de
freins. Aucun bruit de freinage n’a été enregistré apres le changement des garnitures pour des
neuves dans cette configuration avec un seul frein : les niveaux acoustiques sont équivalents a
celui du bruit de fond. Ce résultat montre 1’influence de « I’accommodation des surfaces » des
garnitures sur le bruit, et de ses consequences, telle que 1’augmentation potentielle du
coefficient de frottement sur le bruit. Pour information les garnitures montées sur I’éolienne au
début des essais avaient quelques mois d’utilisation. Ce résultat confirme la solution privilégiée
par les industriels en cas de bruit : un changement de toutes les garnitures de 1’éolienne pour
des garnitures neuves.
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Fig. I-9 : Niveaux acoustiques globaux des mesures a l’intérieur et I’extérieur — comparaison
des résultats entre les deux éoliennes.

Les résultats suivants (Fig. 1-9) permettent de comparer les mesures effectuées a
I’intérieur avec celle effectuées a I’extérieur pour les deux éoliennes équipées chacune d’un
matériau de friction différent : E1 et E2. Globalement, les niveaux acoustiques sont équivalents
entre les deux éoliennes que ce soit pour les mesures intérieures ou extérieures. Une nuance
peut étre apportée en ce qui concerne les basses pressions (de 0 a 10 bars) pour les mesures
extérieures de 1’éolienne 1 : les niveaux acoustiques sont plus bas. L’influence de la pression
est une nouvelle fois visible sur ces résultats, le niveau acoustique augmente avec la pression
étrier. La comparaison des résultats entre intérieur et extérieur montre que les niveaux sont plus
bas a I’extérieur pour les deux éoliennes méme si les niveaux a I’extérieur ne sont pas
négligeables (plus de 20 dB(A) en plus par rapport au bruit de fond). En effet, les mesures
intérieures sont effectuées a une distance proche du systeme de freinage source du bruit dans un
environnement confiné mettant de plus en jeu des réverbérations contre les parois métalliques
de I’éolienne alors que les mesures a 1’extérieur sont effectuées en champ libre.

Les relevés des fréquences (Fig. 1-10) mises en jeu lors des mesures a I’intérieur de
I’éolienne 1 avec tous les freins ne permettent pas de dégager un résultat particulier. Cela
montre la complexité des émissions acoustiques. Les relevés a I’extérieur montrent que moins
de fréquences sont identifiées. Ce résultat remet en avant I’effet d’atténuation entre I’intérieur
et I’extérieur : que ce soit en termes de niveau acoustique ou de fréquences mises en jeu, il y a
une atténuation entre 1’intérieur et 1I’extérieur. Les résultats obtenus lors des essais avec un seul
frein mettent en avant un schéma harmonique : les fréquences mises en jeu décrivent une
organisation en raies régulierement espacées d’un intervalle dont la valeur est égale a la
premiere fréquence du schéma, dans ce cas 380 Hz.
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Fig. I-10 : Relevé des fréquences mises en jeu lors des mesures sur l’éolienne 1.

Sur I’éolienne 2 les relevés des fréquences (Fig. I-11) montrent que de nombreuses
fréquences émergent parmi lesquelles il semble possible de distinguer des « schémas
harmoniques », a basse et haute fréquences, par exemple a Af = 130 Hz et plus nettement a Af =
500 Hz. Une nouvelle fois I’effet de « filtrage » de 1’éolienne se remarque sur ces résultats. Le
schéma a plus haute fréquence (ici Af = 500 Hz) est celui pour lequel les niveaux acoustiques
sont les plus élevés. Il faut remarquer que la gamme de fréguence dans les graphiques
présentant les relevés en fréquences s’arréte a 2000 Hz alors que les analyses ont été effectuées
sur une gamme allant jusqu’a 6000 Hz : Aucune fréquence émergente n’a été relevée au-dela

de 2000 Hz.
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Fig. 1-11 : Relevé des fréquences mises en jeu lors des mesures sur l’éolienne 2.
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Les campagnes d’essai sur éoliennes ont permis d’étudier et de caractériser les
occurrences de bruit apparaissant en conditions réelles d’utilisation :

o Les niveaux de bruit mesurés sont trés supérieurs (25 dB(A) de plus) au bruit de fond
que ce soit a I’intérieur ou a 1’extérieur des éoliennes.

o Les émissions acoustiques ont été caractérisées du point de vue fréquentiel : les résultats
mettent en évidence un comportement harmonique, notamment pour les fréquences les
plus élevées, pour lesquelles les niveaux acoustiques sont aussi les plus importants. Ce
sont ces spectres de raies qui doivent étre considérés en priorité.

Ces essais ont également permis de mettre en évidence I’influence de certains
parametres :

o L’état des garnitures semble étre 1’'un des parameétres les plus influents sur le
comportement acoustique du systéme. Les essais réalisés avec des garnitures neuves en
configuration un seul frein se sont avérés silencieux. Ces résultats montrent qu’il ne
s’agit pas d’un phénomene immédiat mais qu’il faut du temps pour qu’il se mette en
place. Le lien peut semble-t-il étre fait avec la notion d’accommodation des surfaces de
frottement des garnitures. C’est un résultat important qu’il faudra prendre en compte
lors de la définition de protocoles d’essais de maniere a caractériser cette
accommodation d’une part et & prévoir des essais suffisamment longs pour qu’elle
puisse étre obtenue d’autre part.

o La pression étrier semble également étre un parameétre influent, en particulier pour des
basses pressions (< 10 bars) pour lesquelles des niveaux acoustiques plus faibles ont été
observes.

o Le type de matériau de friction ne semble pas aussi influent que les parametres
précédemment cités, tout au moins dans les configurations testées. Il semble néanmoins
que le matériau de friction soit influent d’apres les utilisateurs. Par retour d’expérience,
certains matériaux semblent générer plus de bruit que d’autres. Ce parametre sera donc
également a prendre en compte dans le travail qui fait 1’objet de la présente étude.

Dans la suite, les aspects bibliographiques sur la problématique du bruit et des
vibrations induites par le frottement sont développés.
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II- Etat de P’art et positionnement du sujet

De nombreuses études sur les occurrences de bruit pouvant apparaitre au cours du
freinage ont été effectuées dans d’autres domaines d’application tels que 1’automobile et le
ferroviaire. Dans le domaine automobile, il s’agit du probléme créant le plus de nuisances pour
les utilisateurs des véhicules concernés ou pour I’environnement et 1’'un des plus onéreux en
termes de colts vis-a-vis des garanties [AKAY 02]. Ces coiits atteignent plus d’un milliard de
dollars par an pour I’Amérique du Nord a elle seule. Dans le domaine ferroviaire, le probléme
du colt n’est pas prépondérant mais les nuisances apparaissent en particulier au moment de
I’arrét des trains, lors de leur arrivée en gare. Par contre, trés peu voire aucune étude n’a jamais
été effectuée dans le domaine du freinage éolien. Ainsi il n’existe pas de publication dans la
littérature sur le freinage éolien de fagon générale et sur le crissement associé.

Les vibrations induites par le frottement a I’origine d’émissions acoustiques ont motivé
de tres nombreux travaux de recherche depuis des décennies impliquant a la fois des
scientifiques et des industriels. Il existe un grand nombre de publications traitant des vibrations
induites par le frottement, par exemple lbrahim [IBRA 94a, IBRA 94b] fait la synthese des
théories associées aux mecanismes frottants générant du bruit et présente des exemples ou ces
phénomeénes apparaissent. Plus récemment Kinkaid et al. [KINK 03] proposent une revue
détaillée sur le crissement des freins a disque et Ouyang et al. [OUYA 05] se focalisent plus
particulierement sur les méthodes numériques associées.

Le crissement de frein et un phénoméne complexe a étudier, il s’agit d’un type de bruit
en particulier, d’autres types de bruit pouvant apparaitre. En effet les systemes de freins sont
complexes car ils consistent en I’assemblage de plusieurs pieces. Ces assemblages incluent des
liaisons entre les différentes piéces, il peut y avoir des jeux dans ces liaisons et il y a de
nombreux contacts entre les différentes piéces en plus du contact frottant entre les garnitures et
le disque. Ces jeux et contacts sont potentiellement des sources de vibrations ou de non
linearités qui peuvent favoriser des émissions acoustiques de natures différentes. Des
classifications ont été faites en fonction de la fréquence des différents types de bruit, c’est le
cas de celle proposée par Akay [AKAY 02] donnée en exemple dans la Fig. 11-1. Dans cette
classification deux groupes se détachent : les bruits basses fréquences (ici inférieures a 1 kHz)
qui sont a associer au phénomeéne de vibrations forcées et les bruits hautes fréquences plutot
associée au phénomene d’excitations auto-entretenues du contact.
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Fig. 11-1 : Classification des différents types de bruits apparaissant lors du freinage en fonction
de la fréquence proposée par Akay [AKAY 02].

Du point de vue du crissement, il n’y a pas vraiment de définition universelle méme si

certaines conclusions s’accordent sur plusieurs points :

o Le crissement de frein est un phénoméne complexe causé par les vibrations induites
au cours du freinage.

o Ce sont les forces au contact disque / garnitures qui peuvent induire des instabilités
dynamiques dans le systéme.

o Le crissement de frein est caractérisé par une émission acoustique de type
harmonique.

o Lagamme de fréquence mise en jeu est généralement comprise entre 1 et 20 kHz, et
méme plus.

o Le crissement est associé au mécanisme a 1’origine de son apparition : les vibrations
auto-entretenues.

o Le crissement peut étre divisé en deux catégories en fonction des fréquences mises
en jeu : basses fréquences et hautes fréquences. La valeur de fréquence permettant
de départager ces deux catégories n’est pas non plus universelle, elle peut varier
autour de 1 a 5 kHz suivant les domaines d’études.

De nombreux parametres régissent et influent sur 1’apparition du crissement, d’ou son
caractére fugitif, et cette problématique inclut également les interactions mécaniques dans le
systeme de frein et les problemes de non-linéarités dans les contacts a I’interface de frottement
et au niveau des interactions entre les différents composants du frein. Les matériaux de friction
utilises dans les garnitures de frein sont également complexes, leur hétérogénéité, leur
comportement non-linéaire et les transformations physico-chimiques qu’ils subissent ajoutent
de la difficulté¢ pour I’analyse et la compréhension des mécanismes conduisant au crissement.
Enfin le contact frottant, élément essentiel dans le freinage, est un phénomeéne lui aussi trés
complexe de par les aspects tribologiques et non-linéaires qui le régissent. De plus, une autre
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difficulté vient de la nature multi-physique du probleme de crissement : les aspects thermiques
jouent un réle tres important dans la problématique du freinage. Les différents composants du
frein se dilatent, les propriétés des matériaux de friction évoluent, les surfaces de frottement
sont également impactées. C’est ce qui rend le crissement complexe a étudier et, malgré
plusieurs décennies de recherches, fait qu’il s’agit d’un probléme encore mal résolu.

Différentes approches ont été mises en place pour étudier la problématique du
crissement : les modeéles analytiqgues minimaux qui permettent d’expliquer le passage a
I’instabilité du systéme avec contact frottant, les modeles numériques ou encore les campagnes
expérimentales sur les systemes réels ou sur des bancs simplifiés spécialement congus.
L’utilisation de bancs simplifiés permet de s’affranchir de la complexité de la dynamique et
d’avoir un meilleur controle des paramétres influents et plus de facilité pour effectuer les
mesures. Les aspects dynamiques et tribologiques sont ceux qui ont été principalement étudiés
jusqu’a maintenant.

Ce chapitre présente les principales théories formulées pour expliquer les phénomeénes a
I’origine des vibrations sonores et notamment du crissement. Les différentes approches
expérimentales et numeriques adoptées par les chercheurs sont ensuite décrites. L’objectif est
de mettre en avant certaines conclusions apportées par la communauté scientifique afin dans un
premier temps de pouvoir apporter des éléments de compréhension a ce qui a pu étre observé
au cours des essais sur éolienne. Il s’agit ensuite de pouvoir faire des choix pour la mise en
place des campagnes d’essais sur banc que ce soit au niveau des protocoles, des grandeurs a
mesurer et des phénomeénes a caractériser. Des choix seront également effectués en ce qui
concerne le développement d’un modéle éléments finis du banc. L’étude bibliographique
guidera ces choix. Enfin, les résultats tirés de la bibliographie permettront d’aider a
I’interprétation des phénomenes mis en évidence dans cette étude.

a. Théories des instabilités induites par le contact frottant
i. Décroissance du coefficient de frottement en fonction de la vitesse

La premiere théorie pour expliquer le phénomene du « crissement » a été avancée par
Mills en 1938 [MILL 38]. Elle est basée sur 1’écriture du coefficient de frottement p, comme
une fonction décroissante de la vitesse de glissement v.. Cette condition nécessaire au
déclenchement de vibrations se traduit par la relation dpy / dvs < 0. Une telle relation engendre
un amortissement négatif dans le systéme et amene des oscillations a amplitude croissante.
Cette théorie peut étre illustrée en considérant le systeme suivant (Fig. 11-2) :

N

m X

T
|

. c

< v,
Fig. 11-2 : Systéme masse — ressort — amortisseur sur une surface en translation.
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Basée sur certaines observations expérimentales, une relation entre le coefficient de frottement
et la vitesse relative est introduite sous forme polynomiale [RUDO 01] :

M=V, ) = by — KoV Ve (2-1)

En utilisant une approximation linéaire de 1’équation (2-1), le systéme est régi par 1’équation
suivante :
mX +cX +kx = N — W, (v, —X)N (2-2)

Avec : x le déplacement horizontal de la masse m autour de sa position d’équilibre,
¢ P’amortissement visqueux,
k la raideur du ressort,
et N la force normale.

La force de frottement, proportionnelle a la vitesse de la masse, introduit un terme additionnel
dans le coefficient d’amortissement et ainsi une valeur d’amortissement « apparent » :
Capp =C— NI, (2-3)

Lorsque [, >C/ N, Pamortissement apparent (2-3) devient négatif et provoque des vibrations

d’amplitude croissante.

Plus tard, Fosberry et Holubecki [FOSB 61] ont utilisé la méme approche pour étudier
la génération du crissement, considérant un coefficient de frottement statique supérieur au
coefficient dynamique ou un coefficient dynamique décroissant avec la vitesse de glissement.
Une approche similaire basée sur 1’étude de I’influence de 1’évolution du coefficient de
frottement attribue la génération du crissement au phénomeéne du « stick-slip », c'est-a-dire a
une variation entre les coefficients de frottement statique et dynamique.

Cette approche reste limitée, certaines études ayant montré que le crissement peut
apparaitre avec ou sans décroissance du coefficient de frottement en fonction de la vitesse de
glissement [CHEN 03] [ERIK 01].

ii. Théorie du sprag-slip

La théorie du sprag-slip a été avancée par Spurr en 1961. 1l a relié le « crissement » a
des oscillations instables du systéeme sans dépendance du coefficient de frottement a la vitesse
de glissement [SPUR 61]. Dans sa théorie, la variation du coefficient de frottement provient de
la variation de I’effort normal elle-méme due & la géométrie du systéme. Spurr a considéré le
systeme de la Fig. 11-2 pour formuler sa théorie.
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Q

Vs

Fig. 11-3 : Systéme rigide considéré par Spurr. Une tige rigide est soumise a un chargement sur
un plan en translation [SPUR 61].

L’interaction entre les degrés de libert¢ d’un systéme peut augmenter la valeur de
I’effort de contact sans limite a condition de considérer des corps rigides. Spurr a démontré que
la force de frottement F; (2-4) tend vers ’infini lorsque 6 tend vers tan™(1/p). C’est cette
condition critique qu’il a nommée « spragging ».

L

2 —nan@) &9

Fo=H

Pour relier sa théorie au crissement de frein, Spurr a introduit I’¢lasticité des
composants de frein et a remarqué que le systéme fléchi, réduisant les forces de frottement pour
revenir a son état d’origine, puis répete ce cycle. Spurr a ensuite défini un cycle de chargement
correspondant au cycle limite des vibrations du crissement. 1l a également expliqué le caractére
aléatoire du crissement par les changements de géométrie au sein du systeme de freinage, ces
changements étant dus a I'usure (sur une période de temps longue) et aux déformations
thermiques (période courte).

La théorie du sprag-slip a été adoptée par d’autres chercheurs dont Earles [EARL 78] et
Jarvis et Mills [JARV 63] entre autres. Murakami et al. [MURA 84] ont émit ’hypothése que
le crissement serait généré par la combinaison du sprag-slip et de la décroissance du coefficient
de frottement en fonction de la vitesse de glissement.

Au final, le mécanisme de sprag-slip est plutdt relié au comportement de la structure, il
s’agit d’excitations forcées sollicitant une réponse dynamique du systéme. Les bruits
apparaissant dans le cas du sprag-slip se caractérisent par de basses fréquences qui
correspondent a des phénomeénes de « coincement » ou « d’arc-boutement ». Ces phénomenes
basses fréquences ne correspondent pas au crissement proprement dit, de fréquence
relativement éleveée.
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iii. Vibrations auto-entretenues avec coefficient de frottement constant : le
« mode lock-in »

En 1972, North [NORT 72] est le premier & considérer les vibrations auto-entretenues
avec un coefficient de frottement constant comme étant a 1’origine du crissement. A partir d’un
modele a huit degrés de liberté, North a décrit les forces au contact comme des « forces
suiveuses », introduisant une asymétrie dans la matrice de raideur du systeme.

L’équation régissant le systeme s’écrit :

MX+Kx=0 (2-5)
Avec M la matrice masse et K la matrice raideur du systeme.

La matrice raideur comprend les parametres de raideur du systéme et les composantes
provenant des forces de frottement, ¢’est ce qui rend la matrice asymétrique et qui implique que
les valeurs propres des modes obtenus a 1’équilibre du systéme soient sous forme complexe,
imaginaires purs (éventuellement avec une partie réelle négative si I’amortissement est pris en
compte). Il est possible de suivre 1’évolution des différentes valeurs propres en fonction de la
variation d’un des paramétres du systeme. Au cours de leur évolution, les valeurs propres
peuvent se rapprocher jusqu’a prendre la méme valeur (coalescence de modes) puis se séparer.
Dans le cas de la coalescence de modes, les parties imaginaires sont égales et la partie réelle
d’une des fréquences devient positive. Cela correspond a un amortissement négatif qui rend le
systeme instable. Akay [AKAY 00] a appelé ce phénomene de coalescence de fréquences
propres « mode lock-in ».

Cette approche est celle qui a été la plus utilisée par la suite par d’autres chercheurs sur
divers modeles. Elle peut étre illustrée par le modele de Hoffmann [HOFF 02], il s’agit d’un
modéle & deux degrés de liberté, illustré dans la Fig. I1-4.

Fig. I1-4 : Modele a deux degrés de liberté de Hoffmann [HOFF 02].
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Les équations régissant ce systéme peuvent s’écrire sous la forme matricielle suivante :

HERIRR U
0 m|ly k,, k,, y 0,
Avec U coefficient de frottement constant et k; les raideurs de couplage dépendant des angles
oy et ao.

La dissymétrie de la matrice raideur est mise en évidence dans ce modéle qui présente
ainsi une instabilité géométrique ou le frottement couple les deux degrés de liberté normal et
tangentiel. Les évolutions des fréquences propres et des parties réelles sont tracées dans la Fig.
I-5. Les deux modes évoluent en fréquence : ils coalescent et deviennent égaux en un point
appelé bifurcation de Hopf. A partir de ce point, il y a « mode lock-in » et en parallele les

parties réelles se séparent et 1’'une d’elle devient positive. En condition de mode lock-in, la
position d’équilibre statique devient instable pour toute perturbation, aussi faible soit-elle.

(2-6)

18 0,2
1,6 T == 0.1
E -
& z 0
E = ~
3 2 g S
£ B ~
£ 1 —wl . al
- = =w2 - —-a2
0,8 ! -0,2
0.5 1 1.5 0.5 1 1.5
Hoks Hoks
Mode lock-in Séparation des parties réelles
Fig. I-5 : Evolution des parties imaginaires et réelles [HOFF 02].
La réponse dynamique du systéme est de la forme :
(X, y) = pexp(At) (2-7)

Avec ¢ mode propre associé a la valeur propre complexe A =a+i®.

Deux cas peuvent se produire :
o Pour une partie réelle a < 0, le systéme est stable.
o Pour une partie réelle a > 0, les oscillations générées croissent de fagon
exponentielle au cours du temps. En I’absence de non linéarité dans le modéle, la
croissance des oscillations n’est pas bornée. Leur amplitude tend vers 1’infini pour

t—>o0.
La présence de telles oscillations en 1’absence d’excitation extérieure est due au mécanisme de
« feed-back » : il existe en effet un déphasage de 90- entre les oscillations normales et

tangentes ce qui traduit I’échange d’énergie mécanique entre les deux directions. C’est le
caractére non-symétrique de la loi de Coulomb dans 1’équation du mouvement qui entraine le
couplage asymétrique en agissant uniquement dans la direction de glissement (I’effort de
frottement est généré par ’effort de contact mais la réciproque n’est pas vraie, c’est une
relation univoque).
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Le phénomene de couplage de mode ou mode lock-in est celui qui est aujourd’hui adopté
généralement pour étudier le crissement de frein, et le sera en particulier dans cette étude. En
effet, I’étude s’intéresse aux spectres de raies « haute fréquence » identifiés lors des essais sur
éolienne. Le systeme est a priori assez rigide et met en jeu des masses élevées, ce qui tend a
limiter les fréquences par rapport a celles rencontrées classiquement en freinage, notamment
automobile. Les études basées sur la théorie du mode lock-in nécessitent neanmoins des
validations expérimentales du point de vue physique, les travaux expérimentaux sont d’ailleurs
présentés dans la suite de ce chapitre. De plus il faut indiquer que cette théorie reste
« simplifiée » car elle ne tient pas forcément compte des non linéarités inhérentes aux
phénomenes mettant en jeu un contact frottant. Elle a été présentée ici sur des cas simples mais
sa mise en ceuvre sur des modeéles plus complexes de systémes réels mettant en jeu un nombre
de degré de liberté beaucoup plus important n’est surement pas aussi aisée. Les travaux basés
sur les modeles numériques sont également présentés par la suite, qu’il s’agisse de modeles
simplifiés dits « minimaux » ou de modeéles éléments finis.

b. Approches expérimentales
i. Aspects dynamiques

De part le nombre d’études réalisées sur le sujet, cette présentation des travaux sur les
aspects dynamique ne peut étre exhaustive mais les résultats significatifs et marquants sont ici
décrits.

Le crissement de frein reste complexe a appréhender, I’approche expérimentale est la
plus utilisée pour 1’étude des phénoménes mis en jeu mais ¢’est également celle qui a permis
d’obtenir les résultats le plus importants. Les inconvénients liés a 1’approche expérimentale
sont la dépendance au systeme et la dispersion des résultats. Les différentes expérimentations
conduites au cours des derniéres décennies ont été effectuées sur différents dispositifs. De par
les différences entre les dispositifs utilisés, que ce soit en termes de géométrie ou de matériaux,
il est tres difficile de comparer les résultats obtenus. De plus ces résultats présentent des
dispersions qui peuvent étre importantes, ce qui entraine plusieurs interprétations des causes
d’apparition du crissement. Les résultats sont d’ailleurs parfois contradictoires.

Il n’est pas évident de mettre en place une campagne expérimentale afin d’étudier le
crissement de frein : aucun dispositif ne s’avere totalement silencieux ou totalement crissant et
il est tres difficile de maitriser les conditions favorisant ou non 1’apparition du bruit. Oberst et
Lai [OBER 11] ont récemment écrit un article sur le caractere chaotique du phénomene du
crissement de frein. Ainsi la plupart des chercheurs ont conduit leurs investigations sur des
dispositifs d’essais simplifiés afin de pouvoir contréler au mieux les différents parameétres mis
en jeu et influant sur le phénomeéne du crissement. Les bancs d’essais sont utilisés pour valider
ou non les mécanismes théoriques décrits précédemment.

Les premieres études expérimentales du crissement de frein ont été menées par Mills en
1938 sur des freins a tambour [MILL 38]. Il a tenté de montrer que les occurrences de
crissement peuvent étre corrélées avec la diminution du coefficient de frottement lorsque la
vitesse de glissement augmente au cours du freinage. Mills n’est pas parvenu a une conclusion
définitive a ce sujet.
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Plus tard, Fosberry et Holubecki [FOSB 59 61] ont poursuivi dans la méme direction
que Mills. lls ont effectué leurs essais sur un systeme de frein a disque et ont montré que la
plupart des occurrences de crissement coincident avec la diminution du coefficient de
frottement. Ces travaux s’appuient notamment sur la théorie du stick-slip de Mills. Ils n’ont pas
réussi a établir une corrélation de fagon compléte. Ils ont par ailleurs remarqué que le disque
constitue la partie résonnante et qu’il vibre suivant des modes de flexion hors plan caractérisés
par leur diametre nodaux. Les garnitures de freins vibrent avec des amplitudes comparables a
celles du disque alors que 1’étrier de frein présente des amplitudes de vibrations moindres.

Spurr [SPUR 61] a utilisé des garnitures de freins découpeées afin de réduire la zone de
contact avec le disque dans le but de confirmer sa théorie du sprag-slip, la zone de contact étant
réduite & une bande de frottement étroite qui peut étre placée vers 1’avant ou I’arriére de la
garniture. Spurr a montré que le crissement n’apparait que lorsque cette bande de contact est
suffisamment proche du bord d’attaque de la garniture et qu’inversement le comportement peut
étre amélioré (moins de crissement) lorsque cette bande est déplacée vers le bord arriére de la
garniture. Ces résultats peuvent étre corrélés a ceux obtenus par Jarvis et Mills [JARV 63] et
par Earles dans différentes études [EARL 71 78 84 87].

Au milieu des années 70, les avancées technologiques ont permis d’introduire les
techniques d’interférométrie holographiques a double exposition (DPHI) dans les études du
crissement. Cette technique a permis d’observer les déformations du systéme en conditions de
crissement, une synthése de ces aspects expérimentaux a été proposée plus tard par Kinkaid
[KINK 03].

En mesurant les déformées du systéeme, Felske et al. [FELS 78] ont établi que le
systetme de frein en entier vibre lors du crissement et que c’est le couplage entre les vibrations
du systeme de frein qui mene a I’apparition du crissement. Ils ont également montré que plus le
coefficient de frottement est élevé, plus le crissement est susceptible d’apparaitre. Enfin ils ont
conclu que les modes de vibration mis en jeu au niveau des garnitures de frein sont des modes
de flexion et que les bruits audibles proviennent principalement des vibrations des garnitures et
de I’¢étrier. Cette dernicre conclusion est contradictoire avec celles formulées par Fosberry et
Holubecki. Néanmoins, du point de vue des amplitudes de vibration, les deux études sont en
accord. D’autres études plus récentes ont d’ailleurs confirmé que les amplitudes de vibration
sont de I’ordre de quelques um comme par exemple celle de Talbot et Fieldhouse [TALB 01]
dans laquelle une autre technique de mesure optique, I’ESPI (Electronical Speckle Pattern
Interferometry), a été utilisée.

Murakani et al. [MURA 84] ont également utilisé des techniques holographiques. Ils ont
aussi conclu que le crissement est généré par le couplage de modes de vibration du systéme de
frein. IIs n’ont pas discuté du réle prépondérant ou non de certains composants en particulier.
Par contre ils ont conclu que les chances d’apparition du crissement augmentent si les
fréquences propres des différents composants du systeme de frein sont proches ou encore si le
coefficient de frottement décroit lorsque la vitesse de glissement augmente.

En 1989, Nishiwaki et al. [NISH 89] ont aussi utilisé la technique DPHI afin de
caractériser les vibrations du systéme de frein lors du crissement. Ils ont d’une part observé les
modes de vibration du systéme complet en condition de crissement et d’autre part observé
chaque composant (disque, garnitures et étrier) individuellement en I’excitant a 1’aide de
vibrations électromagnétiques. lls ont montré que les modes et les fréquences des composants
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en condition de crissement sont trés proches des modes et fréquences obtenus lors des
caractérisations individuelles des différents composants et que le mode de disque mis en jeu est
du type flexion hors plan avec diamétre nodaux. lls ont également mis en évidence le caractere
stationnaire des modes de vibration qui ne suivent donc pas la rotation du disque.

D’autres méthodes d’étude existent : Ichiba et Nagasawa [ICHI 93] ont utilisé des
accélérometres qu’ils ont placés sur la tole support du matériau de friction de la garniture d’un
frein commercial, mesurant ainsi les accélérations dans les directions normale et tangentielle.
Ils ont observé deux types de comportement en fonction de la fréquence : en dessous de 7 kHz,
la garniture se comporte comme un «corps rigide » mettant en jeu des déplacements
d’ensemble alors qu’au dessus de cette fréquence, les déformées mises en jeu correspondent a
des modes de flexion.

De leur coté, Fieldhouse et Newcomb [FIEL 93 96] ont montré grace a des techniques
holographiques (Fig. 11-6) que les modes de disque sont caractéerisés par des diamétres nodaux.
La nouveauté est qu’ils ont obtenu des cas ou les déformées ne sont pas des ondes stationnaires
mais progressives. lls ont également pu observer que les déformées des garnitures sont plus
complexes que ce qui avait été décrit auparavant et qu’en plus de vibrations en flexion, elles se
composent également de vibration en torsion en particulier au niveau du bord d’attaque des
garnitures.

Fig. 11-6 : Franges d’interférences du systeme de frein a disque observées en conditions de
crissement par Fieldhouse et Newcomb : le disque tourne a 10 tr/min, le disque présente 8
diamétres nodaux pour une fréquence de crissement de 10750 Hz. Les ondes tournent dans le

méme sens que le disque a 1344 Hz environ. [FIEL 93].

Matsuzaki et al. [MATS 93] se sont penchés sur la caracterisation des vibrations a
I’origine du crissement et ont montré que le réle des vibrations longitudinales est prépondérant
sur les vibrations transverses. Dans le méme esprit, Chen et al. [CHEN 02] ont observé
expérimentalement que le couplage entre les modes dans le plan et les modes de flexion du
disque peuvent étre un facteur clé pour 1I’obtention de crissement.
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Les études plus récentes ont essentiellement été effectuées sur des bancs d’essai dédiés
et des systemes simplifiés. 1l est en effet difficile de contrdler et de comprendre les différents
parameétres liés a la géométrie et au comportement dynamique des systémes réels. Les
techniques de mesures ont également évolué permettant d’aller plus loin dans I’étude et la
compréhension du phénomeéne de crissement.

Ainsi Akay et al. [AKAY 00] ont travaillé sur une évolution du banc cantilever-disque
utilise par Jarvis et Mills [JARV 63] appelé «beam-on-disc» (Fig. 11-7). lls ont
particulierement étudié le phénomene de « lock-in » entre deux modes du systéme, expliquant
le crissement par un couplage de modes instables. Ce dispositif a aussi été utilisé par Allgaier et
al. JALLG 02] et Tuchinda et al. [TUCH 01 02], ces deux groupes de chercheurs ont également
étudié le phénoméne de « lock-in ».

Electric Motor

Speed reducer- Disc shaft

I

L .1t and pulleys

Aluminum disc

-
Beam
y Linear
bearings

st b

Fig. 11-7 : Dispositif d’essai de type « beam-on-disc » [MASS 06].

Ce dispositif a encore évolué par la suite pour devenir un « laboratory brake » ou encore
un « tribobrake ». L’objectif est de se rapprocher du systéme réel en permettant de prendre en
compte une gamme de parameétre plus importante. Ces systemes permettent ainsi d’étudier les
aspects tribologique et dynamique sous conditions de contact. lls sont principalement utilisés
pour étudier les phénomenes de couplage de modes. Des études récentes ont été menées sur de
tels dispositifs par Giannini et al. [GIAN 06 07 08], Massi et al. [MASS 06 08] et Akay et al.
[AKAY 09]. Un schéma du dispositif d’essai de type « laboratory brake » utilisé par Giannini
et une photographie du « tribobrake » utilisé par Massi sont représentés dans la Fig. 11-8. Les
couplages de modes mis en évidences dans ces travaux montrent qu’il y a une forte dépendance
au type de dispositif utilisé et qu’il est par conséquent difficile de généraliser des résultats qui
restent dédiés a un type d’essai en particulier.
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Fig. 11-8 : Schéma du « laboratory brake » utilisé par Giannini (a) et photographie du
« tribobrake » utilisé par Massi (b) [MASS 06].

Les différentes études expérimentales mettent en avant certains comportements associés
au phénomene du crissement :
o les modes mis en jeu sont plutdt de type hors plan
o en dessous de 7 kHz (environ), les déformées mises en jeu sont de types déformées
d’ensemble
o au-dela de 7 kHz, ce sont plut6t les déformeées des garnitures qui sont mises en jeu.

Les bancs simplifiés sont le moyen privilégié pour 1’étude des phénoménes dynamiques
a I’origine est mis en jeu dans les phénomeénes du crissement. Ils présentent comme avantage la
maitrise de la plupart des paramétres du systéme et des possibilités d’instrumentation accrues
par rapport aux configurations réelles. L’inconvénient est que de par leur aspect simplifié, ces
bancs sont limités par rapport au systeme réel multi-composants de I’échelle 1 et ne permettent
pas de rendre compte de toute la complexité des phénomenes, rendant parfois le lien entre les
deux échelles délicat.

Il est néanmoins trés difficile d’effectuer des études complétes sur le systeme réel et de
travailler a I’échelle 1 de part la dynamique souvent trés complexe. C’est le cas dans la présente
étude puisqu’un banc d’essai industriel sera utilisé. 11 n’est pas a I’origine dédié a I’é¢tude du
crissement, ce qui souleve des le départ la question de la possibilité de reproduire les
phénomenes observés sur éolienne et de les étudier.

ii. Aspects tribologiques

En plus des aspects dynamiques, le frottement et I’usure jouent un rdle trés important
dans la problématique du crissement de frein. De nombreuses études sur les aspects
tribologiques et leur role dans la génération de crissement ont été réalisées a partir de la fin des
années 80.

Le premier chercheur a avoir introduit la notion de troisiéme corps est Godet en 1984
[GODE 84]. Ce concept a ensuite éte developpé par Berthier [BERT 96 01] : le disque et les
garnitures de freins constituent les premiers corps et le troisieme corps issu des débris d’usure
se forme entre les deux. D’une part le troisieme corps assure une continuité matérielle entre les
deux premiers corps mais il se caractérise par une composition qui lui est propre et d’autre part,
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il prend un sens cinématique (Fig. 11-9 (a)) car il assure I’accommodation de vitesse entre les
deux premiers corps. Le triplet tribologique se définit alors par comme 1’ensemble constitué par
les deux premiers corps, le troisieme corps et le mécanisme assurant le frottement. De plus
Descartes [DESC 02] a introduit la notion de circuit tribologique (Fig. 11-9 (b)) en définissant
différents débits de troisieme corps mis en jeu au contact : débit interne, de recirculation et
d’usure.

(a) (b)

PREMIER CORPS

4

/,
% Jéme CORPS

PREMIER COAPS

Fig. 11-9 : Contact a trois corps (a) et circuit tribologique (b) [BERT 88].
Le circuit tribologique a été utilisé dans le domaine du freinage automobile par Eriksson

et al. [ERIK 99 00 02] et dans le domaine du freinage ferroviaire par Roussette [01 03 05] et
Desplanques [DESP 03 04 08] (Fig. 1-10).

Recirculation flow .
ﬂ Disc

Disc rotation

lPad l : T ™
20 mm &) Extemnal flow ‘ Wear flow

Fig. 11-10 : Schématisation du circuit tribologique en freinage [DESP 08].

En 1990, Rhee et al. [RHEE 90] ont étudié la formation et la disparition de couches de
troisieme corps sur le disque ainsi que leurs effets sur le crissement de frein. Ils ont conclu que
les couches de troisieme corps proviennent de la compaction de débris d’usure issus du disque
et du matériau de friction des garnitures de frein. Ils ont également observé que le coefficient
de frottement augmente avec la formation des couches de troisieme corps et que le crissement
de frein n’apparait que lorsque les couches sont formées et que le coefficient de frottement est
stabilise.

Au milieu des années 90, de nombreux travaux sur les aspects tribologiques a I’interface
disque-garnitures sur le crissement de frein ont été entrepris par Bergman et Eriksson, ils sont
regroupes dans leurs mémoires de these [BERG 99a] [ERIK 00]. Eriksson et al. [ERIK 99 02]
ont travaillé sur la notion de contact réel entre le disque et les garnitures de frein. Ce contact
n’est pas uniforme mais il consiste en une série de plusieurs petits plateaux de contact (Fig. Il1-
10). Les résultats montrent qu’un nombre important de petits plateaux de contact a la surface de
la garniture de frein favorise la génération de crissement par rapport a une surface composée de
larges plateaux en plus petit nombre. lls ont aussi remarqué que la température du disque a un
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effet sur la taille des plateaux de contacts et sur la génération de crissement. Plus la température
est élevée, plus les débris d’usure ont tendance a s’agglomérer formant des plateaux de plus
grande taille.

Complete Contact platecaus Momentary points of real contact
pad (typically 15-20 arca%) {white) within a contact plateau
with lining

Fig. 11-10 : Surface globale de la garniture de frein, zoom sur les plateaux de contact et sur les
zones de contact réelles au sein des plateaux de contact [ERIK 00].

Bergman a effectué des essais sur un banc équipé d’un frein automobile commercial
utilisé sur le train avant de la Volvo 850. Il s’est plus particulierement intéressé au coefficient
de frottement des garnitures légérement modifiées par rapport a leur version commerciale :
celui-ci augmente avec le nombre de freinages passant d’un peu plus de 0.2 a plus de 0.4.
Bergman a mis en avant une valeur critique du coefficient de frottement a partir de laquelle les
occurrences de crissement augmentent sensiblement [BERG 99b] (Fig. 11-11). Il a également
¢tudié I’influence de la taille des zones de contact sur le crissement [BERG 00]. Il a aussi
¢tudié I’influence du matériau de friction et en particulier celle des lubrifiants solides [BERG

98 99¢].
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Fig. 11-11 : Résultats expérimentaux obtenus par Bergman : occurrences de crissement et
coefficient de frottement en fonction du nombre de freinage. [BERG 99b].
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En 2000, Ibrahim et al. [IBRA 00] ont étudié I’effort normal et 1’effort tangentiel
agissant sur un élément frottant en contact avec un disque en rotation. lls ont remarqué que ni
I’effort normal ni le coefficient de frottement ne sont restés constant mettant ainsi en avant leur
caractére aléatoire et non-Gaussien.

Chen et al. [CHEN 03] ont observe les zones de contact des garnitures : ils ont montré
qu’en présence de crissement, les surfaces présentent des aspeérités alors que dans le cas
silencieux, les surfaces sont lisses, 1’état de surface est méme qualifié de « poli miroir ». lls ont
de plus montré que le crissement pouvait apparaitre indépendamment du rapport entre
coefficient de frottement et vitesse de glissement et que les fréquences du crissement sont tres
proches des fréquences propres du systeme.

L’un des enjeux majeurs et de pouvoir corréler les phénomenes locaux au contact au
comportement dynamique du systéme et au crissement en particulier. L’objectif est de pouvoir
construire des modeles prédictifs en intégrant ces paramétres. AbuBakar [ABU 05a] travaille
plus particuliérement sur ces aspects. Il a étudié les répartitions de contact entre le disque et les
garnitures en conditions statiques (sans rotation du disque) [ABU 05b] (Fig. 11-12) afin de les
introduire dans un mode¢le ¢léments finis [ABU 08]. Les résultats montrent que 1’aire de contact
des garnitures neuves augmente avec le nombre de freinages et que la rugosité des surfaces
diminue avec I’augmentation de 1’'usure. AbuBakar a par ailleurs obtenu une bonne corrélation
entre résultats numériques et expérimentaux en ce qui concerne les répartitions de pression de
contact (Fig. 11-13) et les fréquences instables prédites par rapport a celles mesurées lors des
occurrences de crissement dans les essais (Fig. 11-14). Il a de plus montré que 1’usure est plus
importante en entrée de contact qu’en sortie de contact. Enfin il a modifié¢ la formule d’usure
proposée par Rhee [RHEE 70] permettant ainsi une meilleure prédiction de 'usure et des
changements au niveau de la topographie des surfaces de frottement.
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Fig. 11-12 : Répartition de contact a la surface des garnitures mesurée aprés différentes durées
de freinage (entrée de contact en haut, unité en MPa) [ABU 08].
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Fig. I1-13 : Prédiction des répartitions de pression pour différentes durées de freinages (entrée
de contact en haut, unité en MPa) [ABU 08].

Length of braking Experiments FE analysis unstable
application (min) squeal noise frequency

10 No No

20 No No

80 4.0kHz 4.2kHz (+39.8)

Fig. 11-14 : Résultats et prédictions du crissement [ABU 08].

Les différentes études sur les aspects tribologiques mettent en avant I’importance des
conditions de contact entre les garnitures et le disque. Il existe un effet du niveau de frottement
et de I’état des surfaces de frottement : I’accommodation des surfaces est un facteur influent sur
la genération de crissement. L’influence de ces paramétres permet d’introduire la notion
« d’effet d’histoire » qui implique que les mesures et observations faites a un instant donné de
I’essai des garnitures soient tributaires des événements et de I’évolution qui en découle
amenant a cet instant. Le paralléle peut étre fait avec les resultats obtenus sur éolienne en
particulier ceux obtenus avec les garnitures neuves: cette configuration s’est avérée
silencieuse. C’est un paramétre qu’il faudra prendre en compte lors des essais sur le banc.
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c. Approches numériques
i. Modeéles minimaux

Dés les années 60, des modeles ont été construits pour étudier le crissement. Ces
modeles sont basés sur les théories exposées précédemment et ont évolues au fil des années
mettant en jeu un nombre de degrés de liberté de plus en plus important et des lois de contact
de plus en plus complexes. Malgré ces évolutions, ’utilisation de ces modéles a faible nombre
de degrés de liberté dits « minimaux » reste limitée : ils permettent de formuler des théories
pour expliquer les phénomeénes de maniére assez simples, ils sont adaptés pour décrire le
comportement de systemes de freins simplifiés, mais ils ne peuvent pas rendre compte de la
complexité des systémes de freinage réels et des nombreux degrés de libertés mis en jeu. Ce
paragraphe propose de présenter les modéles développés et les résultats obtenus les plus
significatifs.

Les premiers chercheurs a mettre en place ce type d’étude sont Jarvis et Mills en 1963
[JARV 63]. lls ont utilis¢é un modele de pion frottant sur disque a trois degrés de liberté basé
sur la théorie du sprag-slip de Spurr. Grace a leur modele, ils ont pu montrer que la
décroissance du coefficient de frottement en fonction de la vitesse de glissement n’est pas une
condition nécessaire dans la génération de vibrations instables mais que les instabilités
dépendent de la configuration géométrique des deux éléments modélises.

D’autres chercheurs dont Earles et al. [EARL 84 86] ont également développé des
modeles de pions frottants a plusieurs degrés de liberté sur la théorie du sprag-slip. Ils ont
montré que des vibrations apparaissent avec un coefficient de frottement constant de part
I’interaction du degré de liberté dans la direction normale avec celui dans la direction du
frottement.

En 1972, North [NORT 72] a développé un modeéle linéaire a 8 degrés de liberté. Dans
un premier temps ce modele lui a permis de prendre en compte la relation entre les
déplacements normaux et tangentiels et il a utilisé les valeurs propres complexes comme critére
de stabilité. 1l a ensuite simplifié ce modéle par un modele de barre rigide a 2 degrés de liberté
représentés par 2 modes du disque. Il a ainsi décrit le mécanisme générant les oscillations
comme une instabilité flottante des deux modes du disque considérant pour la premiere fois les
efforts de frottement comme des forces suiveuses et déstabilisantes.

Millner [MILL 78] a développé un modeéle a 6 degrés de liberté pour étudier I’ensemble
disque-garniture-étrier. Il a montré I’influence du coefficient de frottement, de la masse et des
raideurs des constituants en particulier celles de 1’étrier sur les instabilités du systéme. Flint et
Hulten [FLIN 02] ont utilisé par la suite les mémes critéres d’instabilité dans leurs modéles
analytiques.

D’autres études ont été développées en intégrant la flexibilit¢ du disque et des
garnitures, c’est le cas pour Mottershead. Il publie d’ailleurs une syntheése de ses différents
travaux sur les instabilités de disques induites par le frottement en 1998 [MOTT 98]. Ainsi,
Chan et Mottershead [CHAN 94] ont considéré un modele de disque fixe avec garnitures en
rotation. lls ont modélisé les garnitures par un systeme a un degré de liberté (masse-ressort-
amortissement) et le frottement par une force suiveuse. lls ont réussi a obtenir deux types
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d’instabilités : des instabilités liées a la résonance des paramétres et d’autres causées par les
interactions de frottement qui déstabilisent les modes exhibant des diamétres nodaux. Ouyang
et al. [OUYA 98] ont fait évoluer ce modéle en modélisant la garniture par un systéme a 2
degrés de liberté en ajoutant un degré de liberté dans la direction tangentielle (Fig. 11-15 (a)) et
en gérant le contact par une relation de décroissance du coefficient de frottement en fonction de
la vitesse (Fig. 11-15 (b)). Ils ont montré que I’amortissement dans le plan introduit de nouvelles
résonances parametriques mais que les régions d’instabilité des autres résonances sont réduites.

(b)

Deformed

w + dw

% Undeformed

\ Disc
surface

Fig. 11-15 : Modéle de garniture a deux degrés de liberté (a) et gestion du contact (b) proposés
par Ouyang et al. [OUYA 98].

D’autres modéles « minimaux » utilisant seulement deux ou trois degrés de liberté et un
coefficient de frottement constant ont été développés pour étudier le phénomene du crissement
de frein. Ces modéles ont permis a Bengisu et Akay de montrer et définir le phénomene du
couplage de modes grice a I’analyse modale complexe et la détection de bifurcations [BENG
94]. Un autre exemple de modele permettant d’illustrer le couplage de modes, le modele de
Hoffman [HOFF 02] a été présenté précédemment. Sinou et al. [SINO 04] ont par la suite fait
évoluer le modéle de Hoffman de maniere a y inclure des non linéarités en employant des
raideurs cubiques (Fig 11-16).
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Fig. 11-16 : Evolution du modéle de Hoffman développé par Sinou [SINO 04]

Une synthese des recherches basées sur des modeles minimaux les plus significatifs est
par ailleurs proposee par Wagner et al. [WAGN 07], ils développent également leur propre
modeéle minimal a deux degrés de liberté de disque vacillant en contact avec deux garnitures
(Fig. 11-17). lls montrent que la propension au crissement augmente avec le coefficient de
frottement et la pression de freinage. De plus leur modéle permet une meilleure compréhension
des mécanismes d’excitation conduisant au crissement.
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Fig. 11-17 : Modeéle de disque vacillant propose par Wagner et al. [WAGN 07].

Plus récemment des modeles analytiques permettant de prendre en compte les aspects
matériaux, les raideurs de contacts en particulier, ont été développés. C’est le cas par exemple
d’Oura [OURA 09a 09b] qui a développé un modele a 3 degrés de liberté prenant en compte les
hétérogénéités au contact (Fig. 11-18). Pour cela il modélise le contact par plusieurs raideurs qui
dépendent de la pression locale en prenant en compte des coefficients de non linéarité pour
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relier ces deux grandeurs. Il a par ailleurs développé des moyens de mesure afin d’investiguer
les raideurs de contact entre le disque et les garnitures de maniere a expliquer les mécanismes
de dépendance entre les fréquences du crissement et les niveaux acoustiques mis en jeu et la
pression de freinage. Il a ainsi montré que la raideur dynamique de la zone de contact ne
dépend pas de la fréquence de vibration et qu’elle peut donc étre considérée directement
comme la raideur de contact, que chaque garniture a sa propre raideur de contact, que les
fréquences de crissement et les niveaux acoustiques dépendent de la raideur de contact. Il a
relevé des raideurs de dynamiques supérieures a celles statiques et a obtenu des resultats
probants vis-a-vis de la dépendance a la pression de freinage (occurrences du crissement et
fréquences associées).
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Fig. 11-18 : Modele a 3 degrés de liberté prenant en compte les hétérogénéités au contact
[OURA 09b].

Afin de modéliser les hétérogénéités de contact, Magnier et al. [MAGN 12] ont
développé un modele & 3 degreés de liberté (Fig. 11-97 (b)) correspondant a un dispositif d’essai
simplifié [DUBO 10] (Fig. 11-19 (a)). Le modele inclut une distribution hétérogene des
propriétés matériaux a I’interface de contact disque-garniture représentée par une distribution
de raideur de contact. En partant d’un cas homogene, le matériau considéré comme hétérogene
en introduisant une répartition Gaussienne de raideur centrée sur la valeur du cas homogene.
100 dispersions d’hétérogénéités différentes en termes de variances et de taille de patch (zone
de raideur uniforme) ont été générées puis introduites dans le modéle pour une analyse modale
complexe. Les résultats obtenus montrent 1’importance du rdle de la répartition des
hétérogénéités sur le mécanisme de mode lock-in lorsque la taille des patchs est grande. Par
contre les cas avec une taille de patchs faible tendent vers la configuration homogéne (Fig. Il1-
20). Cela montre I’influence d’hétérogénéités au contact (matériau et troisiéme corps) sur les
occurrences de crissement méme s’il existe une notion d’échelle d’hétérogénéités critique au
dessous de laquelle il n’y a plus d’influence. Ces simulations ont été effectuées avec des cas
génerés numériqguement de maniére aléatoire. Une perspective serait de concilier ce type de
modeéle avec des valeurs réelles de répartitions générées a partir de caractérisations des
matériaux de friction et de surfaces.
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Fig. 11-19 : Banc simplifié développé au Laboratoire de Mécanique de Lille (a) et modéle & 3
degrés de liberté correspondant (b) [MAGN 12].
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Fig. 11-20 : Exemple de résultats illustrant l’influence de la répartition des patchs de raideur
sur le nombre de cas instables [MAGN 12].
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ii. Modeles éléments finis

Grace aux évolutions technologiques et en particulier 1’accroissement des capacités de
calcul des ordinateurs, il a été possible d’enrichir les modéles numériques en implémentant des
modeles éléments finis pour étudier les phénomenes de crissement. Par rapport aux modeles
minimaux, cette méthode a pour avantage de permettre de modéliser plus finement les systéemes
de maniére continue tout en discrétisant les équations du mouvement associées. La méthode
permet en particulier de prendre en compte les conditions aux limites, les chargements et les
matériaux de facon plus realiste.

Un des enjeux majeurs réside dans la modélisation du contact entre les garnitures et le
disque étant donné le réle que jouent les forces de frottement sur les instabilités du systeme. En
réalité l’interface de contact a un comportement extrémement non-linéaire mais il est
généralement approximé par des éléments linéaires dans les modéles. 1l s’agit de « régulariser »
le contact. La maniére la plus rependue pour effectuer cette linéarisation est I’utilisation d’une
« pénalisation » qui peut se représenter par un élément ressort reliant deux a deux les nceuds en
contact appartenant aux surfaces du disque et des garnitures. Il en résulte que la matrice de
raideur de contact devient asymétrique (Fig. 11-21), il est par la suite possible d’obtenir des
valeurs propres instables et ainsi d’étudier les instabilités du systéme pouvant mener a
I’apparition de crissement.
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Fig. 11-21 : Représentation du contact par un élément ressort linéaire et matrice de raideur
asymeétrigue associée.

La définition de ces raideurs est délicate et conditionne grandement la validité et la
stabilité¢ du modele. Une forte raideur permet de rapprocher les conditions de contact de la
formulation exacte mais entraine le mauvais conditionnement de la matrice de rigidité et pose
des problémes numériques. L’hypothese forte retenue est que les nceuds en contact a 1’équilibre
stationnaire restent glissants lors des oscillations auto-entretenues. Ainsi il en résulte des
matrices de plus petite taille et ne contenant pas de termes liés aux raideurs de contact.

Deux méthodes basées sur les éléments finis peuvent sont principalement utilisées pour
étudier la problématique du crissement : 1’analyse modale complexe et I’analyse dynamique
transitoire. Ouyang [OUYA 05] a propose une synthése bibliographique sur les travaux
numériques entrepris pour étudier le crissement de frein.
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Analyse modale complexe

En 1989, Liles [LILE 89] est le premier & utiliser une modélisation éléments finis d’un
systeme de frein comprenant un étrier, deux garnitures et un disque. 1l a construit son modéle
en s’appuyant sur des analyses modales expérimentales effectuées sur chaque composant. Les
liaisons entre les composants ont été placées de maniére intuitive et I’interface de contact est
gérée grace a ’utilisation de raideurs comme décrit précédemment. A partir de son modele,
Liles a effectué une étude paramétrique qui lui a permis de mettre en avant les influences du
coefficient de frottement et de 1’usure sur les occurrences de crissement.

Par la suite, Nack [NACK 95 00] a décrit une méthode pour modéliser la raideur de
contact. L’utilisation de 1’analyse modale complexe prend alors tout son sens pour déterminer
les conditions nécessaires pour qu’un systeéme devienne instable jusqu’a I’installation d’un
cycle limite.

Par ailleurs, des travaux sur le crissement bases sur des modéles éléments finis ont été
menés dans le but d’obtenir les déformées modales du disque [NISH 89]. Dans cet esprit, Bae
et al. [BAE 00] et Tzou et al. [TZOU 98] ont étudié I’influence de 1’épaisseur du disque et des
dimensions du bol du disque sur son comportement vibratoire. Ils ont ainsi déterminés qu’il est
possible d’obtenir différents modes a différentes fréquences mais avec un nombre de diameétres
nodaux similaire.

Depuis, de nombreux travaux [OUYA 05] ont permis d’obtenir de bons résultats en
termes de corrélation entre les prédictions obtenues par analyse modale complexe numérique et
occurrences de crissement expérimentales.

Une évolution de ces modeles est 1’introduction des hétérogénéités dans la répartition
des pressions de contact due a la topographie des surfaces des garnitures. C’est le cas
d’AbuBakar [ABU 05a 05b 08] dont les résultats ont été illustrés précedemment.

De maniére générale, les modeles éléments finis permettent de décrire les géométries
complexes des systemes de freinage et par la suite d’extraire les paramétres modaux de fagon a
construire des modeéles simplifiés (réduction de modéles) plus adaptés aux études
paramétriques [TUCH 02] [GIAN 06].

Analyse dynamique transitoire

De part I’intérét grandissant pour le comportement vibratoire non linéaire des systémes
de freinage lors du crissement et grace a I’augmentation de la puissance de calcul des outils
numériques, ’analyse dynamique transitoire a été développée et de plus en plus utilisée ces
derniéres annees. Les analyses transitoires permettent la simulation de la dynamique du
systéeme frottant avec la mise en évidence de cycles d’adhérence-glissement-décollement au
contact induisant une excitation dynamique du systéme. Le principal avantage de ce type
d’analyse par rapport a 1’analyse modale complexe est la possibilit¢ d’introduire les non
linéarités provenant du contact et des matériaux de frottement. Les analyses transitoires
permettent ainsi la simulation du comportement vibratoire des systemes de maniere réaliste. Un
autre avantage et de pouvoir suivre le comportement des contraintes locales dans le contact au
cours du crissement, ce qui améne de nouveaux éléments pour étudier les mécanismes instables
dus aux forces de contact, cette étude n’étant pas réalisable de maniere expérimentale. Ce type
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d’analyse présente par contre un inconvénient majeur : les temps et les codts de calcul sont
beaucoup plus importants que dans le cas de I’analyse modale complexe. De plus 1’analyse
transitoire est genéralementfocalisée sur une instabilité en particulier ce qui implique des
validations avec les résultats expérimentaux.

Les premiers travaux décrivant une analyse transitoire ¢léments finis d’un frein a disque
ont été publiés par Nagy et al. [NAGY 94]. lls ont modélisé le contact en incluant une fonction
de pénalité et ont montré que les instabilités du systéeme sont principalement influencées par le
couplage dans le frottement.

Plus récemment, AbuBakar et Ouyang [ABU 06] ont compar¢ les deux types d’analyses
(modale complexe et transitoire) sous ABAQUS en utilisant les trois régimes de contact
proposés dans le logiciel. Leurs conclusions est que 1’analyse modale complexe surestime les
modes crissants (un seul mode obtenu pour un seul régime de frottement dans le cas de
I’analyse transitoire) et que la modélisation du contact est trés complexe a modéliser.

Baillet [BAIL 06] a étudié les vibrations d’un parallé¢lépipéde glissant sur une poutre
(Fig. 11-22) et a montré 1’influence de la raideur et des dimensions du parallélépipede ainsi que
de la vitesse de glissement par le biais du code PLAST 3D qu’il a développé. 1l a obtenu un
régime d’adhérence-glissement-décollement (Fig. 11-23) a une fréquence de vibration
correspondant a un mode instable. Cette instabilité est due au couplage d’un mode normal avec
un mode dans la direction du glissement. L’influence de la vitesse est également mise en
évidence : pour des faibles vitesses, seul le stick-slip apparait alors qu’a partir d’un certain
seuil, du décollement apparait. Baillet a également mis en valeur la notion de coefficient de
frottement local et global : de part les décollements, la surface effective de contact évolue et de
ce fait le coefficient de frottement global n’est plus égal a la moyenne des coefficients de
frottement locaux. Il a également mis en évidence la notion de cycles de déplacement
autoentretenus des nceuds de la garniture.

Fig. 11-22 : Modele éléments-finis d 'un pion glissant sur une poutre en translation [BAIL 06].
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Fig. 11-23 : Trajectoire d 'un neeud situé a la surface du pion illustrant la notion de cycle
d’adhérence-glissement décollement.

Méziane et al. [MEZI 07] ont repris un modele de parallélépipéde glissant sur un disque
et ont montré en plus du phénoméne d’adhérence-glissement-décollement, des impacts
produisant des vibrations dont le spectre contient les harmoniques de la fréquence
fondamentale instable sont générés. Ils ont de plus obtenu une bonne corrélation lorsqu’ils ont
comparé ces résultats avec leurs observations expérimentales.

Massi et al. [MASS 07] ont également comparé les résultats obtenus entre les deux
types d’analyses en modélisant un banc d’essai de type « beam-on-disc ». Comme AbuBakar et
Ouyang, ils ont montré que 1’analyse modale complexe surestime le nombre d’instabilités. 1ls
ont de plus obtenu une fréquence instable correspondant a celle obtenue lors de leurs essais et
ils ont montré que c’est le phénomene de couplage de mode qui est a 1’origine des instabilités.

Dans le domaine ferroviaire, Lorang [LORA 07] propose d’utiliser la démarche
d’analyse dynamique transitoire pour étudier le crissement de frein du TGV. Le systéme de
frein est spécifique puisqu’il s’agit non plus de plaquettes mais d’une multitude de plots
frottants qui viennent au contact du disque, recouvrant ce dernier sur environ 1/4 de sa surface.

Enfin, Vermont des Roches et al. [VERM 08 11] ont modélisé un systéme de frein de
maniére trés détaillée. Leur modele prend en compte le disque, les garnitures 1’étrier et le
systeme de maintien du frein. Ils ont développé une méthode originale de réduction de modele
permettant de diminuer la taille du systéme final en ne considérant que les interfaces de contact
en EF et en réduisant les autres parties du modele sur une base de modes propres couplés sans
frottement et du mode de déformation statique. Le contact est géré par une loi de raideur
exponentielle provenant de mesures d’essai rendant compte probablement de I’écrasement des
aspérités a la surface des garnitures.
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Le développement de modeles numériques a permis d’étudier plus en détail les
phénomenes mis en jeu dans la problématique du crissement quelle que soit la méthode utilisée.
Ils apportent des éléments de compréhension nouveaux. La nécessité de validations
expérimentales est trés importante pour 1’obtention de résultats significatifs exploitables. Les
modeles restent peu prédictifs, notamment sur des systémes complexes, mais ils s’avérent
intéressants pour identifier les composants mis en jeu et étudier I’influence des paramétres du
systéme sur I’apparition d’instabilités, les fréquences de ces instabilités et les déformées du
systeme associéees. La tendance est a la prise en compte des hétérogénéités des matériaux et des
surfaces de contact de maniére a décrire les phénoménes de maniére plus fidele.

Dans 1’étude faisant I’objet de cette thése, un modele numérique sera développé. La
méthode utilisée sera I’analyse modale complexe. En effet, s’agissant d’une premiére étude
dans le domaine, 1’objectif est de mettre en avant des instabilités potentielles du systéme et
I’influence de certains parameétres. Ainsi cette méthode est rapide et permet de déterminer les
instabilités sur le systeme méme si toutes ne seront pas crissantes lors des essais. L’analyse
dynamique transitoire est a utiliser une fois les instabilités identifiées et corrélées avec le
systetme réel. Ce type d’analyse se concentre sur cette instabilit¢ et permet d’en suivre
I’apparition et 1’évolution.

Pour construire le modele numérique il sera nécessaire d’effectuer des analyses
expérimentales : analyses modales de tout ou partie du systeme et caractérisations des
matériaux.
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Bilan et stratégie d’étude

Les campagnes d’essai sur éoliennes permettent de mettre en évidence certains constats
pratiques :

o La caractérisation des émissions acoustiques montre la présence d’une excitation de
type « large bande » avec la présence de multiples fréquences. Un spectre de raies a pu
étre identifié: il en résulte des pressions acoustiques élevées et une fréquence
« fondamentale » autour de 0.5 kHz accompagnée d’harmoniques.

o L’effet d’histoire est également mis en valeur avec notamment le caractére non bruyant
des essais effectués avec des garnitures neuves.

o Selon I’expérience des exploitants, le matériau de friction est également un parametre
influent.

L’¢étude bibliographique permet d’interpréter et d’émettre des hypotheses au regard des
résultats obtenus sur éolienne :

o Les émissions acoustiques caractérisées par un spectre de raies correspondent a une
situation de « crissement ». Les fréquences mises en jeu sont certes inférieures a 1 kHz
mais cela peut s’expliquer par le fait que le systéme soit de grande taille et qu’il mette
ainsi en jeu des masses élevées, ce qui a tendance a diminuer les fréguences.

o L’effet d’histoire peut étre relié a 1’évolution des surfaces effectives de contact (échelle
macroscopique), des états de surfaces (rugosités...) et de I’interface (3éme corps).

o L’importance de mener des essais couplés aux calculs (modélisation) ressort
également :

- Les essais permettent I’identification de conditions de crissement méme si cela
reste parfois difficile compte tenu de la complexité dynamique du systeme, a
1’échelle 1 en particulier.

- Les calculs permettent d’obtenir des compléments d’interprétation des essais.
IIs ne sont néanmoins pas prédictifs de par la difficulté d’introduire les non-
linéarités inhérentes au systeme, aux matériaux et aux phénomenes étudiés. Les
effets de surface sont également complexes a introduire dans les modéles.

Quelques questions essentielles émergent a ce stade :

o Le banc d’essai de Stromag (présenté ultérieurement) est-il utilisable pour 1’étude du
crissement ?

o Quelle est I’influence du matériau de friction ?

o Y’a-t-il d’autres parametres influents et quelle est leur influence ?

Tout cela permet d’établir une stratégie d’étude :

o Les essais seront effectués sur le systéme de frein a 1’échelle 1 sur un banc d’essai
« iImposeé », les actions importantes a mener sont les suivantes :

- Mesurer et caractériser la dépendance du systéme, ce qui signifie déterminer les
parametres « systeme » influents.

- Mener des essais avec différents matériaux de friction en suivant les évolutions
du frottement, des surfaces et interfaces dans le but de caractériser 1’effet
d’histoire.
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o Pour le modele numérique, la théorie du mode « lock-in » est retenue et 1’analyse
modale complexe sera utilisée :

- Elle permet de définir les conditions modales au contact nécessaires au
« crissement »,

- Elle permet également de déterminer des « propensions aux instabilités », en
fonction des conditions de contact et des propriétés matériaux notamment.

- Cette méthode est tout de méme limitée : les conditions utilisées dans les
modeles sont nécessaires mais ne sont pas suffisantes, ce qui entraine 1’obtention
d’un nombre de « candidats » supérieur au nombre de fréquences réellement
crissantes. La prise en compte des non linéarités provenant des liaisons entre les
composants du systeme, des matériaux et des surfaces et également limitée.

o Il sera nécessaire de caractériser les matériaux de friction :

- Les comparaisons des propriétés des matériaux pourront servir d’élément
d’interprétation des résultats d’essai.

- Les liens entre résultats et formulations des matériaux pourront également étre
effectués

- Les propriétés caractérisées serviront comme données pour la construction des
modeles numériques.

La suite de ce mémoire de these est composée de trois parties en adéquation avec la stratégie
d’étude :
o La partie B présente les « outils » expérimentaux et numériques développés, ainsi que
leur confrontation.
o La partie C présente les résultats expérimentaux et numériques en fonction des
différents matériaux de friction considérés et des paramétres influents du systeme.
o La partie D présente les analyses et le suivi des surfaces de frottement au cours des
essais permettant d’apporter des ¢€léments d’interprétation complémentaires aux
résultats précédemment présentés.
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Cette partie présente les deux approches utilisées dans cette étude. L’objectif des essais
est de caractériser le comportement acoustique des différents matériaux de friction testés et
d’identifier des parameétres influant sur leur comportement. Le modele numérique permettra
d’enrichir I’identification de ces parameétres et de mieux comprendre les mécanismes physiques
associés. Le couplage des deux approches permet d’obtenir des éléments de compréhension sur
les phénomenes mis en jeu lors de la génération de bruit au freinage et de positionner les
résultats obtenus sur le banc d’essai par rapport aux phénomenes identifiés sur éolienne. D une
part ’approche expérimentale est présentée avec la description du banc d’essai utilisé, du
protocole d’essai et de I’instrumentation mise en place pour les campagnes expérimentales
réalisées au cours de la thése. D’autre part le modéle numérique du banc d’essai est décrit avec
les différentes étapes nécessaires pour obtenir un modele le plus fidéle possible par rapport a la
partie expérimentale. De plus certaines caractérisations expérimentales autres que les essais de
freinages sur banc seront décrites dans ce paragraphe, ces caractérisations servant a construire
le modé¢le, il s’agit d’analyses modales expérimentales et d’essais fortement instrumentés pour
I’identification de déformées en conditions de crissement. Cette partie présente uniquement les
moyens et méthodes retenus, néanmoins des exemples de résultats expérimentaux et
numériques seront présentés a titre d’illustration.

I11- Approche expérimentale

a. Présentation du banc d’essai

Les essais sur banc ont été effectués sur le banc 50 tonnes de Stromag France. Il s’agit
d’un banc en translation. Le nom « 50 tonnes » fait référence a I’effort de retenue maximal
qu’il est possible de tester. Ce banc est un banc de qualification qui est classiqguement utilisé
pour Vérifier les capacités des freins, leurs caractéristiques mécaniques, les efforts de retenue
fournis, la tenue en fatigue des différentes pieces du systéme de frein ou encore les coefficients
de frottement des garnitures. Ce banc va étre utilisé pour 1’étude des phénomeénes vibratoires et
acoustiques bien qu’a la base il ne soit pas dédié a ce type d’étude.

Le banc d’essai en translation alternée (Fig. 111-1) se compose de deux parties (Fig. I11-
2):

- Une partie mobile en translation composée d’une barre d’acier, qui fait office
de disque, montée sur un chariot mobile actionné par deux vérins placés sous
le chassis. Les deux vérins permettent d’obtenir un mouvement de translation
alternée. La barre de freinage est une barre de section rectangulaire de
longueur de 1440 mm, de hauteur 120 mm et d’épaisseur 28 mm. Le montage
de la barre sur le banc se fait par ’intermédiaire de deux fourches, une a
chaque extremité (Fig. 111-3). La liaison entre la barre et chaque fourche se fait
via un axe monté sur des paliers lisses.

- Une partie fixe composée du chassis, de chaises porteuses et d’un capot. Le
frein est monteé sur la traverse du capot de facon a ce que le « disque » vienne
se placer entre les deux garnitures de freins.
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Capot fixe — support de frein Chaises fixes

Chariot mobile Glissieres
Fig. I1I-1 : Photos du banc d’essai 50 tonnes complet.

Traverse de fixation
Barre de freinage de I'étrier
Face arriére

Face avant

Chaises fixes — Etrier de frein
support capot

Fig. 111-2 : Photos du banc démonté : barre de freinage et chariot de translation (photo de
gauche), étrier monteé sur le capot (photo de droite).
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Fig. 111-3 : Liaison de la barre avec les fourches a chaque extrémité.

La cinématique de ce banc d’essai est particuliere. Les schémas cinématiques (Fig. 11-
4) permettent d’expliquer le fonctionnement du banc :

o Pour la partie mobile : I’effort de translation est délivré par deux verins
hydrauliques situés sous le chariot, la répartition des efforts fournis par
chaque vérin se fait au ratio des surfaces de poussée (surfaces cylindriques
complete a I’opposé des tiges de poussée et couronne cylindrique du coté des
tiges). Ce ratio est de deux tiers / 1 tiers. L’effort est directement transmis au
chariot via les axes de fixation des tiges de poussée des vérins. La
transmission de I’effort du chariot a la barre de freinage se fait par
I’intermédiaire des capteurs d’effort (Fig. 111-5) lorsque le contact est établi
avec la vis de butée située au bout des fourches de fixation de la barre de
freinage. En position neutre, il n’y a pas de contact et lorsque les vérins
actionnent la translation dans un sens, le contact devient effectif, le chariot
pousse ainsi la fourche concernée par I’intermédiaire du capteur d’effort et
de la vis de butée, ce qui a pour effet de tirer la barre de freinage. Les
capteurs d’efforts servent d’une part a transmettre 1’effort de déplacement et
d’autre part a le mesurer : il s’agit de 1’effort tangentiel.

o Pour I’étrier de frein, le principe est plus simple, la pression hydraulique est
délivrée via une pompe dans les logements des pistons. Cette pression
hydraulique impose 1’effort normal a 1’arriére des pistons qui transmettent
alors directement cet effort a I’arriere des toles des garnitures de freins
jusqu’a obtention du contact entre le matériau de friction et la surface de la
barre de frottement en translation. L’effort normal est calculé via la mesure
de pression hydraulique. Pour rappel, le guidage des plaquettes de freins se
fait via les butées trapézoidales de 1’étrier.
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Fig. 11-4 : Schémas cinématiques du banc, partie en translation (a) et étrier de frein (b).
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Fig. I11-5 : Liaison du chariot de translation avec la fourche de fixation de la barre de
frottement.

Il est possible de faire varier différents paramétres du banc d’essai :

- La pression hydraulique dans 1’étrier de frein, de 0 a 200 bars.

- La vitesse de glissement, de 0 a 25 mm/s.

- Le déplacement sur la barre, il s’agit d’un banc de translation alternatif. La
course maximale est de 300 mm (+/— 150 mm par rapport & la position de
référence qui est le centre de la barre).

- Le nombre de cycles effectués, ce qui correspond au nombre d’allers-retours et
donc a la distance de freinage parcourue.

La température est mesurée a ’aide de thermocouples placés dans de la barre : deux
trous sont percés permettant de positionner les thermocouples au milieu de la barre de
frottement, a la hauteur moyenne (60 mm) et a 3 mm de profondeur sous chaque surface de
frottement. Le plan de percage de la barre de frottement est donné en Fig. 111-6. Etant donnés le
faible diamétre des trous pour loger les thermocouples (1,5 mm), un trou au diamétre de 3 mm
est d’abord percé jusqu’a 50 mm de profondeur puis les 10 mm supplémentaires sont percés au
diameétre de 1,5 mm pour atteindre au total la profondeur de 60 mm. Cela permet de ne pas
percer avec un foret de faible diamétre sur une trop grande profondeur évitant ainsi toute casse
de I’outil. La température est utilisée comme critére d’arrét d’un essai de facon a ne pas
dégrader les matériaux de friction en respectant des plages de températures acceptables
(inférieures a 150°C) par rapport a I’utilisation en conditions réelles (arrét des essais pour une
température de barre dépassant 80°C, mesureée sur la tranche supérieure).
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Fig. I11-6 : Position des percages des deux trous pour les thermocouples dans la barre

de frottement.

b. Profil de la barre de freinage

Lors des premiers essais (campagne prospective), la barre de freinage utilisée était une
barre qui avait déja servi a des essais de qualification dans le cadre de son utilisation
industrielle normale. La barre de freinage a tres vite été remplacée par une barre neuve dédiée a
I’étude du bruit et il a été remarqué qu’elle avait une influence sur le comportement acoustique
du systeme. La seule différence entre les deux barres étant I’usure et donc leur profil de surface,
un suivi a été effectu¢ au cours des différentes campagnes d’essais. Le profil de la barre
(mesures longitudinales) a été mesuré régulierement sur le banc a 1’aide de comparateurs. Ces
mesures ont par la suite été comparées avec une série de mesures effectuées sur une machine a
mesurer tridimensionnelle (MMT) a la fin des essais. Ces mesures et leurs résultats sont décrits
dans ce paragraphe.
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i. Mesures in situ

Des comparateurs sont fixés sur le bati du banc (Fig. I11-7) et la mesure de chaque face
est effectuée en déplacant la barre et en relevant les écarts mesurés tous les 2 cm, la mesure est
faite sur la ligne moyenne de la barre. Les faces de la barre sont désignées comme ‘face avant’
et ‘face arri¢re’ : la face arriere est celle située du coté de la traverse du capot servant a fixer
I’étrier de frein et la face avant celle du coté libre. Avec 1I’étrier sur le frein, la barre ne sort pas
complétement d’un coté ou de 1’autre, il faut donc effectuer les mesures de chaque coté de
I’étrier et recoller ensuite les deux courbes obtenues, le probléme étant que la zone de
recouvrement des deux courbes n’est que d’un point de mesure, ce qui représente en fait la
partie commune de la barre a laquelle il est possible d’accéder de chaque coté de I’étrier en
utilisant la course maximale de déplacement du banc. Dans ce paragraphe, seuls les deux
exemples de mesures extrémes sont présentés et analysés : apres usinage de la surface de la
barre et a la fin des essais dans sa configuration la plus usée (Fig. 111-8). D’autres mesures ont
pu étre effectuées au cours des essais.

Face arriere

Face avant Comparateurs

Fig. I11-7 : Mise en place des comparateurs pour les mesures in-situ des profils de barre
longitudinaux.
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Fig. 111-8 : Mesures de profil longitudinal de la barre de freinage au milieu de la hauteur apres
usinage et a la fin des essais, face arriére (a) et face avant (b).
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Les mesures ont été effectuées entre -340 et 340 mm par rapport au milieu de la barre de
freinage. Les points de mesures des deux faces situés en position - 340 mm sont hors de la zone
de frottement sur le disque. Il n’y a pas d’usure a cet endroit : d’'une mesure a une autre au
cours de la vie de la barre, la géométrie a cette position reste inchangée. 1l est donc possible de
caler toutes les courbes par rapport & ces points : I’épaisseur théorique de la barre aprés usinage
étant de 28 mm, les points de mesures a la position -340 mm sur la barre de freinage ont donc
été places a plus ou moins 14 mm en profondeur pour toutes les courbes.

Les faces apres I'usinage sont plus plates qu’une fois usées apres les essais, surtout pour
la face avant avec moins de 0.1 mm de variation de profil. Pour la face arriere, la variation du
profil est plus importante mais la surface située dans la zone de frottement (entre -300 et 300
mm) montre moins de 0.1 mm de variation de profil. Les surfaces apres essai montrent des
profils longitudinaux creusés avec une variation maximale de 0.3 mm en fond de creux.

ii. Mesure sur machine & mesurer tridimensionnelle

Dans un souci de vérification et de validation des mesures in-situ au comparateur, des
mesures sur machine a mesurer tridimensionnelle (MMT) ont été effectuées. Pour ces mesures,
la barre a été placée sur le marbre de la machine de mesure en appui sur deux cales placées
sous les trous de fixation de fagcon a reproduire au mieux les conditions de montage sur le banc.

Une premiére étape a consisté en la construction d’un repére de mesure (Fig. 111-9) :

- Les deux trous de fixation de la barre ont été palpés afin de construire leurs
axes permettant de définir 1’axe médian de la longueur de la barre.

- Les quatre surfaces de la barre servant dans la liaison avec les fourches du
banc (deux a chaque extrémité de la barre) ont été palpées afin de construire
les deux plans extérieurs de la barre, un plan médian a ces deux plans a été
crée, il s’agit du plan milieu de 1’épaisseur de la barre.

L’origine du repére de mesure a ainsi pu étre définie comme intersection de 1’axe médian de la
longueur de la barre et du plan médian de 1’épaisseur de barre. Les directions du repére sont
alors naturellement obtenues grace aux différents axes et plans médians définis précédemment.
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Surfaces palpées

Repére de mesure : origine a l'intersection du plan /f- s pour construction du
médian (épaisseur) et de I'axe médian z (longueur) Aeah) ] plan médian de la
SO barre de freinage

Plan médian de
I'épaisseurde barre

Axe médian de la
longueur de barre

Surfaces palpées T Axes des trous de fixation

pour construction du ("\
plan médiandela 4]

barre de freixw o

Fig. 111-9 : Construction du repere pour les mesures de profil de barre sur MMT.

Les mesures sur chagque face sont réalisées les unes en face des autres. Les mesures
correspondent aux écarts entre la surface de la barre de freinage mesurée et deux plans
théoriques créés et placés a -14 et 14 mm du plan médian théorique de la barre (I’épaisseur
théorique de la barre au niveau de la zone de frottement étant de 28 mm). Pour chaque face,
cing lignes horizontales (suivant la direction longitudinale x) sont balayées entre -400 et 400
mm par rapport au milieu de la barre. Chaque ligne de mesure comporte 161 points de mesure.
Le schéma suivant (Fig. 111-10) présente la disposition de ces lignes de mesure sur la surface de

la barre.
Zone de mesure
[ \
- 400 1 400
i S — F
8 = Hauteur
. : 'y frottée
- -26,25 X
-52,50 : possssessasasasesess
-300 300
\ Y |
Longueur frottée

1440 _ _ )
{dimensions enmm)

— Lignes de mesures

Fig. 111-10 : Position des lignes de mesures horizontales sur la barre de freinage.
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Les résultats des mesures sont présentés sur les courbes de la Fig. 111-11. Pour la
représentation des écarts par rapport aux plans de référence situés a -14 et + 14 mm, un
décalage de +13.5 mm et -13.5 mm a été effectué. Ce décalage permet d’avoir les deux faces
sur le méme graphique et de s’affranchir des effets d’échelle. Aucun redressement n’a été
appliqué a ces courbes.

Les profils hors de la zone de frottement (en z = 52.5 et -52.5) ne sont pas creusés
comme ceux de la zone de frottement (en z = 26.25, 0 et -26.5). Ces derniers sont donc bien dus
a I'usure de la barre lors des freinages successifs. Les variations en fond de creux sont de
I’ordre de 0.3 mm et les creux d’usure sont relativement uniformes sur la hauteur frottée. Il est
également intéressant de remarquer que les profils des faces avant et arriére ont tendance a étre
de plus en plus proches lorsque la hauteur diminue : 1’épaisseur de la barre diminue avec sa

hauteur.
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Fig. 111-11 : Mesures des profils longitudinaux des faces de la barre de freinage, 5 hauteurs de
mesure, sur MMT (cas de barre « usée »).

Des mesures supplémentaires sur la MMT ont été effectuées suivant des profils
verticaux : pour chaque face sept lignes verticales sont balayées entre -52.5 et 52.5 mm par
rapport au milieu de la barre. Chaque ligne de mesure comporte 56 points de mesure. Le

schéma suivant (Fig. 111-12) présente la disposition de ces lignes de mesure sur la surface de la
barre. Les courbes de la Fig. 111-13 présentent ces mesures.
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Fig. 111-12 : Position des lignes de mesures verticales sur la barre de freinage.
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Fig. 111-13 : Mesures des profils verticaux des faces de la barre de freinage, 7 mesures, sur
MMT.

Comme pour les mesures longitudinales, ces courbes ont été décalées de +13.5 et -13.5
mm. De maniére globale, il est a noter que les surfaces de la barre de freinage sont légerement
inclinées. Plus le profil est proche du milieu de la barre de freinage et plus les deux faces sont
proches, ce qui correspond bien a une épaisseur plus faible et donc a ’usure en creux dans la
direction longitudinale. De plus, les profils des deux faces se rapprochent lorsque la hauteur
diminue, ce qui confirme la diminution de [’épaisseur de la barre de freinage, tendance

68

© 2013 Tous droits réserveés. http://doc.univ-lille1 fr



Thése de Loic Mortelette, Lille 1, 2012

observée précédemment sur les courbes de mesure dans la direction longitudinales. On observe
enfin la présence de deux bosses sur chaque profil. Hormis le défaut di a 1’usure, les autres
caractéristiques de ces profils sont probablement dues a 1’usinage : la barre a été posée a plat
sur chacune des faces tour a tour sur la fraiseuse et I’usinage a été effectué en fraisage de profil.
La surface de la barre est donc I’image du profil de la fraise utilisée pour réaliser cet usinage.

iii. Comparaison des deux méthodes de mesure

Les graphiques de la figure 111-14 permettent de comparer les deux méthodes de mesure
des profils de barre. Les mesures au comparateur ont eté effectuées a la fin des essais sur le
banc puis la barre de freinage a été démontée et mesurée sur MMT Aucun freinage n’a donc été
effectué entre les deux mesures qui sont ainsi comparables car au méme stade d’usure. 1l est a
préciser que la comparaison est faite pour les mesures suivant la direction longitudinale a la
hauteur z = 0. Les courbes des deux méthodes de mesures sont tres proches. Ces résultats
montrent une bonne similitude entre mesures au comparateur et MMT. Cela permet de valider
la méthode de mesure au comparateur, qui méme si elle ne prend en compte qu’un seul point de
recouvrement pour reconstruire la courbe compléte, donne de bons résultats.

(a) 14;1

£
E
E
-
a

13,7

------ mesure par comparateurs
mesure MMT
13,6
13,5
-500 -400 -300 -200 -100 0 100 200 300 400 500

Position sur la barre (mm)
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E
5
E
o
—
o

14,1
Fig. 111-14 : Comparaison des deux méthodes de mesures de profil longitudinal a z = 0 de la
barre de freinage (par comparateur et MMT), face arriére (a) et face avant (b).

c. Protocole expérimental

L’objectif des essais est de caractériser les performances acoustiques de différents
matériaux a différentes distances de frottement. Les essais se sont déroulés en plusieurs phases
(Fig. 111-15) : une premiére phase de rodage, une phase intermédiaire qui consiste a parcourir
de la distance et enfin une troisieme phase de mesures acoustiques au cours d’un programme
d’essai dédié. Les deux dernieres phases peuvent étre répétées pour effectuer des essais a
différentes distances. Ces différentes phases vont étre décrites dans ce paragraphe.

- —

e \
I
Programme |, Programme
Rodage |— d’essai (paliers :—> d’essai (paliers
I

[
I
|
x metres [ de pression) x métres | de pression) | !
30 bars ; 30 bars :

10 mm/s v 10 mm/s J

Répétition du
programme d’essai

Fig. I11-15 : Phases du protocole expérimental pour les essais acoustiques sur banc.
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i. Rodage

La phase de rodage consiste a mettre en conformité les surfaces de frottement des
garnitures et du disque. Le critére de rodage adopté pour les essais sur le banc 50 tonnes est la
stabilisation du coefficient de frottement. En effet, lorsque les garnitures sont neuves, le
coefficient de frottement reste faible avant d’avoir effectué une certaine distance de freinage
(de I'ordre de 100 m en général). C’est pour cela qu’une premiere phase de rodage est
nécessaire. Les parameétres du banc utilisés pendant la phase de rodage sont 30 bars de pression
hydraulique dans le frein, une vitesse de translation de 10 mm/s et un critére en température qui
permet d’arréter ’essai a une température de barre de 80°C et de le reprendre lorsque la
température est retombée a 60°C, ces parametres correspondent a ceux de la phase dite de
« yawing ». Pour rappel la température est mesurée a 1’aide de deux thermocouples placés dans
la barre de frottement.

Le protocole pour les mesures de coefficient de frottement est le suivant :

Une mesure de coefficient de frottement est effectuée pour plusieurs distances : en général
lorsque les garnitures sont neuves (soit 0 m) puis tous les 50 m. A chaque distance pour
laguelle il a été choisi de caractériser le coefficient de frottement, quatre mesures sont
effectuées pour des pressions hydrauliques étrier variant de 10 a 110 bars par palier de 20 bars.
Pour chaque palier de pression, le coefficient mesuré est un coefficient « statique » qui
correspond a I’instant ou la barre de freinage commence a translater, c'est-a-dire quand le
glissement apparait. La Fig. 111-16 presente les efforts normal et tangentiel mesurés au cours
d’un essai a 30 bars ainsi que le coefficient de frottement des garnitures, donné par le rapport
de I’effort tangentiel sur I’effort normal (Coulomb).

Valeurs relevées a la limite du glissement = Moyenne p = 0,58
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Fig. 111-16 : Efforts normal et tangentiel mesurés et coefficient de frottement calculé pour le
matériau N1 apres 100 m de rodage et au palier de pression 30 bars.
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L’effort tangentiel est I’effort de retenue qui est mesuré sur le banc a 1’aide des deux
capteurs d’efforts placés aux extrémités de la barre de freinage. L’effort normal est calculé a
partir de la pression hydraulique mesurée dans le frein. Sur la courbe présentée dans la figure
I11-16, quatre glissements successifs de la barre apparaissent, les valeurs prises pour effectuer
les calculs sont les valeurs a la limite du glissement de la barre. Une fois les quatre coefficients
de frottement calculés a partir de ces valeurs, une moyenne est effectuée (Fig. 111-17). Ainsi
pour chaque mesure, on obtient un coefficient de frottement pour une pression étrier et a une
distance de rodage donnée.

Effort tangentiel Effort normal
H

(V) (N) (V) (N)
1,02 49355 1,13 86265 0,57
1,03 50578 1,12 85502 0,59
1,02 49355 1,11 84739 0,58
1.02 \/ji’ril/ 1.11 84739 0,58

Valeurs relevées Moyenne - 0.58

sur les courbes

Conversion des valeurs :

Ft(N) = (122,22%Ft(V)-75,309)*1000 <

Fn(N) = Fn(V) {3070,1725447

{

Conversion
volt / bars

(cf. capteur
de pression)

Conversion
bars / MPa

Conversion MPa / N
Surface pistons =
25447 mm?

Cf. courbe d'étalonnage

du capteur d'effort

Fig. I11-17 : Conversion des valeurs mesurées par les capteurs d’efforts et de pression
hydraulique pour le calcul des coefficients de frottements.

Le graphique suivant (Fig. 111-18) présente un exemple du suivi de coefficient de
frottement au cours du rodage. On peut observer que ce coefficient est élevé une fois la
garniture rodée, il est voisin de 0,6 et qu’il est atteint dés 50 m de rodage. Une forte évolution
est par ailleurs visible entre 0 et 50 m. De plus le coefficient de frottement reste trés stable en

fonction de la pression hydraulique pour des pressions étrier supérieures a 30 bars.
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Fig. 111-18 : Exemple de suivi du coefficient de frottement au cours du rodage.

Ii. Phase d’essais acoustiques

Pour les essais acoustiques, un microphone est utilisé afin de mesurer les émissions
acoustiques lors de I’apparition de crissement. La photo suivante (Fig. I11-19) montre la
position du microphone sur le banc d’essai. La fréquence d’acquisition utilisée pour les
mesures au microphone est de 50 kHz.

Extrémité du
microphone

Fig. 111-19 : Position du microphone sur le banc d’essai.

Lors des essais sur le banc 50 tonnes, certains parametres sont fixes pour tous les
essais : la vitesse de translation de la barre, la longueur de déplacement, le nombre de cycles et
d’allers-retours par cycle et le critére en température. Le seul parameétre qui varie est la pression
hydraulique étrier et donc I’effort de freinage (seul paramétre qu’il est possible de changer sur
une éolienne).
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Les différents parametres des essais sont récapitulés ci-dessous :
—>Vitesse de translation : 10 mm/s.

—>Longueur de déplacement : 300 mm, soit la course maximale.

—>Allers retours par cycles : 3,5 soit 1,05 m en distance. Le cycle se déecompose comme suit : %2
aller, 1 retour, 1 aller et un retour. A cause de la conception du banc et de son pilotage en
déplacement, le cycle décrit précédemment est le cycle minimal : le premier ¥ cycle est d0 a la
prise d’origine (zéro) qui se trouve en position centrale, 1’essai démarre donc en milieu de
barre. De plus le banc ne peut s’arréter que sur un retour d’ou le deuxiéme retour. Sans cette
conception, le premier retour et le deuxiéme aller (celui qui est complet) seraient suffisants
pour les essais.

—>Critére en température : ce critére reste inchangé par rapport aux phases précédentes, 1’essai
est arrété lorsque la température de barre atteint 80°C et il est repris lorsque la température est
descendue a 60°C, ceci pour correspondre aux températures maximales atteintes sur éolienne.

—>Pression hydraulique étrier : ¢’est le paramétre qui varie au cours de 1’essai. Elle est changée
pour chaque cycle par palier de 10 bars entre 10 et 50 bars, cette plage correspond a celle
utilisée classiquement en phase de yawing sur éolienne.

—>Le programme d’essai est donné par le graphique Fig. I11-20, il se compose de deux phases
successives similaires comprenant 10 cycles. La pression est augmentée a chaque cycle pour les
5 premiers puis diminuée pour les 5 suivants. Ce programme d’essai peut étre répété a
différentes distances.

Phase 1 Phase 2
|_
II ]
60 |
|
— 50 +—# | ¥
i |
[
m |
L 40 @ & | * *
(.
lm I
30 i B I b b
] !
= |
o 20 4 7 *
‘B
m |
= 10 £ +le .
o |
|
0 |
i 5 10 15 20
Cycles

Fig. 111-20 : Programme d’essai sur banc 50 tonnes, évolution de la pression étrier au cours
des cycles de freinages.
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iii. Résultats acoustiques — démarches de post-traitement

Pour rappel, les résultats donnés en exemple sont ceux concernant le matériau de
friction N1. L’objectif de cette partie est d’expliquer les démarches mises en place afin de post-
traiter les données d’essai, en partant de résultats globaux vers I’identification d’une signature
acoustique propre a chaque matériau de friction. Les signaux temporels (dont un exemple est
donné figure 111-21) permettent de déterminer si le freinage a été bruyant ou non. Dans
I’exemple donné en figure I1I-21, les quatre freinages sont bruyants. Le critére pour déterminer
le caractere bruyant des freinages est visuel : les niveaux de pression acoustique au cours
freinage sont bien supérieurs aux niveaux de pression acoustique entre les freinages, il s’agit de
« temps morts » sans mouvement de la barre pendant lesquels la pression dans les vérins est
inversee pour changer la direction de poussée et enchainer le freinage suivant. Les signaux
temporels sont ainsi exploités pour obtenir deux informations qui sont le pourcentage de
freinages bruyants et le temps de crissement lors de ces freinages bruyants. Ces informations
peuvent par ailleurs étre moyennées sur le programme d’essai entier ou pour chaque valeur de
pression étrier, ce qui permet d’observer I’influence de cette derniére. Ces indicateurs méme
s’ils permettent de faire des comparaisons restent cependant trés globaux et le nombre de
freinages (16) sur lequel les moyennes sont effectuees reste faible pour réellement parler de

résultats statistiquement representatifs.
Ds 10s 20s 30s 40s 50s B0s Tm10s 1m30s 1m50s

L L 1 Ll L 1 Ll 1L 1 Ll L1 L1 1 1 Ll 1 1 Ll L 1 lllllllll l]lllllll Illlll

micro (Real) (pression acoustique en Pa)

Fig. 111-21 : Signal temporel brut du microphone (Pa), un cycle complet a 30 bars pression
étrier, matériau de friction N1.

retour aller retour

¥ aller

Les signaux du microphone enregistrés au cours des essais sont traités a 1’aide du
logiciel fourni avec le systeme PULSE de Briel & Kjaer, un traitement FFT (Fast Fourier
Transform) est utilisé. Dans le domaine fréquentiel, deux types de post-traitement sont utilisés :
J Le spectre de tout ou d’une partie du signal : il s’agit d’une représentation moyenne du
spectre acoustique. A partir de ce spectre, il est possible d’obtenir un niveau acoustique moyen
sur la durée pendant laquelle I’analyse est effectuée ainsi que les fréquences émergentes.

o Le diagramme temps-fréquence : il s’agit d’empiler les spectres fréquentiels les uns sur
les autres pour en observer I’évolution au cours du temps.

Le spectre du premier aller (entre 54 s et 1 min 25 s) du signal temporel de la figure 111-
21 et le diagramme temps-fréequences correspondant sont représentés dans la figure 111-22. Les
niveaux acoustiques sont exprimés en dB (A). Les analyses fréquentielles sont effectuées sur
une plage de fréquence de 12,8 kHz, soit une plage utile de 6 kHz (théoréeme de Shannon), les
spectres sont générés toutes les 125 ms (qu’ils soient moyennés ou empilés) et chaque spectre
est discrétisé avec un pas de 8 Hz.
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Le niveau acoustique moyen du spectre est ici de 102 dB (A), il est important de
préciser que le niveau moyen du bruit de fond lors des essais est de 76 dB (A), ce freinage peut
donc étre qualifié de trés bruyant. Il est possible de relever plusieurs raies émergentes a 720,
1680, 3400 et 5050 Hz. La premiére raie est essentiellement présente durant les premiéres
secondes du freinage au moment de I’engagement du freinage. Les raies suivantes
correspondent a un schéma du type fréquence fondamentale + harmoniques (Af = 1700Hz). Ce
type de comportement avait pu étre observe lors des essais sur éolienne. Ces informations se
retrouvent dans le diagramme temps-fréquence correspondant mais il est également possible de
suivre I’évolution du comportement acoustique au cours du freinage.

Le diagramme temps-fréquence présente le suivi d’un freinage au cours d’un retour (le
premier de ’essai décrit en Fig. 111-21). Au cours de ce freinage, plusieurs « comportements »
sont remarquables :

o Durant la quasi totalité du freinage, des raies a 1700, 3400 et 5100 Hz sont présentes.

La raie a 3400 Hz est présente seule entre 10 et 16 s et a la fin du freinage (a partir de

28 s.

o Le comportement est parfois trés net avec les seules raies décrites dans les deux points
précédents et souvent plus complexe : les raies principales sont « encadrées » de raies
multiples.

Ces schémas fréquentiel complexes correspondent a différents phénomeénes successifs. Le lien
peut étre effectué avec le profil de barre qui évolue dans la direction longitudinale. Sur le signal
temporel, de fortes variations d’amplitude pouvant étre corrélées avec ces changements de
fréquences sont constatées. Sur ce méme signal, le niveau de bruit est supérieur dans les phases
durant lesquelles de multiples raies sont observées.
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Fig. 111-22 : Exemple de spectre moyenné (a) et de diagramme temps-fi-équence (b) d 'un
freinage - matériau N1, retour 1 du relevé temporel fig. 11-21, pression étrier de 30 bars.

Les spectres moyennés ont été générés et analysés pour tous les freinages du
programme d’essai. Grace aux signaux temporels et aux spectres moyennés, il est possible de
déterminer si le freinage a été bruyant ou non. Il est également possible de déterminer la durée
du bruit par rapport a la durée totale du freinage ainsi que le niveau acoustique global pour
chaque freinage.

L’observation des diagrammes temps-fréquences permet de suivre plus précisément le
comportement acoustique des garnitures au cours du programme d’essai par palier de pression :

- Pour une pression étrier de 10 bars (Fig. 111-23 (a)), peu d’occurrences de
crissement ont été enregistrées. Sur le diagramme donné en exemple, aucune
occurrence de crissement n’émerge au cours du temps, ce diagramme
représente indirectement le bruit de fond au cours des essais.

- Pour des pressions étrier de 40 et 50 bars (Fig. 111-23 (b)), un bruit basse
fréquence apparait. Il est caractérisé par une premiere fréquence a 70 Hz et un
spectre de raies multiples elles-mémes espacées de 70 Hz. Il peut s’agir d’un
bruit dii & I’engagement des garnitures lors du freinage correspondant a des
vibrations de types forcées. L’étude ne porte pas sur ce type de bruit. Sur le
graphique donné en exemple, des modulations de fréquence apparaissent sur la
raie principale et sur les harmoniques.

- Les occurrences de bruit peuvent étre genérées sur certaines zones de la barre
de freinage (milieu de freinage) et dans une seule direction de freinage (Fig.
111-23 (c)). Ce phénomeéne a pu étre observe pour des pressions étrier de 30, 40
et 50 bars.
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Fig. I11-23 : Diagramme temps-fréquences de cycles complets illustrant différents
comportements: absence de bruit (a), bruit basses fréquences (b) et dans un seul sens (c), lors
des essais avec le matériau N1.

Cette représentation présente 1’avantage de pouvoir suivre le comportement acoustique
en particulier les fréquences mises en jeu et leur évolution au cours du freinage contrairement
aux résultats globaux. L’étude de ces diagrammes présente néanmoins plusieurs inconvénients :

- Le volume de données générées est tres compliqué a utiliser : pour chaque
coup de frein, un diagramme temps-fréquences est obtenu. Par conséquent il
est tres difficile de rendre compte de ces résultats de fagon exhaustive.

- L’analyse d’un diagramme est elle-méme tres complexe avec de nombreuses
fréquences harmoniques activées autour des fréquences principales, des
modulations de fréquences, de nombreux sauts en fréquences ou encore la
présence de basses fréquence.

Pour ces différentes raisons, une méthode d’analyse a été mises en place : elle permet de
globaliser les résultats provenant des diagrammes temps-fréquences. Cette méthode d’analyse a
été mise en place afin de rendre compte du comportement fréquentiel des différents matériaux
de friction, I’objectif n’étant pas de suivre les fréquences au cours des freinages mais de mettre
en evidence leur apparition et de pouvoir représenter ces résultats de fagcon exhaustive afin de
comparer les matériaux de friction sur I’ensemble des freinages : pour chaque freinage, le
spectre moyenné sur la durée totale du freinage a été¢ généré afin d’en relever les pics en
fréquences émergents (Fig. I11-24). L’analyse est effectuée entre 0 et 6000 Hz et seuls les pics
émergents au dessus de 70 dB(A) sont pris en compte. Les résultats obtenus pour 1’ensemble
des freinages sont ensuite reportés dans un graphique niveau acoustique en fonction de la
fréquence permettant ainsi d’avoir une vision compléete du programme d’essai.
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Diagramme temps-fréquences

Fig. 111-24 :
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Méthode d’analyse des spectres moyennés pour relever les fréquences émergentes

au cours d’un freinage.

Les fréquences émergentes ont ainsi été relevées pour tous les freinages constituant le
programme d’essai étudié. Ces relevés (niveau acoustique en fonction de la fréquence) sont
ensuite représentés dans des graphiques. Un exemple de résultat brut est présenté (Fig. 111-25),
dans cet exemple tous les pics sont pris en compte pour des niveaux acoustiques supérieurs a 77
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dB(A) (seuil du bruit de fond). Une mesure acoustique a été effectuée en condition d’essai sans
frottement afin de déterminer ce bruit de fond. De plus, les résultats concernant le bruit de type
basses fréquences et leurs harmoniques ont été 6tés. Les résultats a analyser sont donc
représentés pour des fréquences comprises entre 0 et 6000 Hz et pour des niveaux acoustiques
supérieurs a 77 dB(A). Ce graphique permet ainsi de rendre compte de I’ensemble des
freinages du programme d’essai complet pour chaque matériau de friction et de pouvoir ainsi
les comparer. Un resultat remarquable est la présence du schéma fréquentiel 1700-3400-5100
Hz (en pointillés sur la Fig. 111-25) correspondant au comportement apparaissant en « milieu »

de barre.
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Fig. I11-25 : Relevé des fréquences émergentes sur [’ensemble des freinages du programme
d’essai effectué avec le matériau N1 — hors « basses fréquences » et au-dela d 'un seuil de bruit
de fond a 77 dB.
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Le banc industriel *50 tonnes’ permet la caractérisation des garnitures de frein en termes
de frottement et de comportement acoustique :

o L’instrumentation du banc permet la mesure des efforts normaux et tangentiels et ainsi
d’obtenir les coefficients de frottement statique des garnitures.

o Un protocole d’essai dédié a 1’étude acoustique a été mis en place avec plusieurs
méthodes d’analyse des signaux acoustiques.

o Les parametres d’essai ont été choisis en se basant sur les données recueillies lors des
campagnes d’essai sur éolienne : vitesse de glissement, plage de pression, seuils de
température et durée des essais permettant 1’établissement de conditions nécessaires a
I’apparition du bruit (accommodation de surfaces, stabilisation du coefficient de
frottement).

Les mesures au microphone permettent d’obtenir plusieurs types de résultats en fonction
de la méthode d’analyse utilisée :

o L’observation des signaux bruts temporels et des spectres fréquentiels moyennés sur
tout ou partie d’un cycle/freinage permet d’obtenir des résultats moyennés sur le
programme d’essai complet voire par palier de pression.

o Le comportement global en termes de fréquences mises en jeu est obtenu en relevant les
pics en fréquence émergents sur les spectres moyennés de chaque freinage.

o Les mesures permettent également de construire les diagrammes temps-fréquences de
chaque freinage permettant de suivre de maniere détaillée le comportement fréquentiel
au cours de chaque freinage.

Quelques exemples de résultats ont été présentés faisant apparaitre certains parametres
influents :

o Les résultats montrent de facon générale que la tendance au bruit augmente avec la
pression étrier (occurrences et niveaux). Le méme type d’évolution se retrouve au
niveau des coefficients de frottement ‘statique’ (obtenus lors du rodage) : le coefficient
augmente avec la pression étrier pour se stabiliser a partir de 30 bars.

o Différentes fréquences sont mises en évidence, elles sont souvent accompagnées
d’harmoniques. Ces fréquences n’apparaissent pas forcément en méme temps mais
peuvent varier d’un freinage a I’autre voire au cours d’un méme freinage.

o Les basses fréquences sont distinguées par rapport aux plus élevées et sont retirees pour
les analyses.

o Le profil de barre (dont la méthode caractérisation a également été présentée dans cette
partie) semble également influer sur le comportement acoustique des garnitures : les
occurrences de bruit peuvent parfois n’étre générées que sur une zone bien précise de la
barre. L’analogie peut étre faite avec certaines observations effectuées dans le domaine
automobile : le voile du disque de frein a tendance a favoriser les occurrences de
crissement. De par la cinématique de translation alternative du banc, la génération de
bruit sur certaines zones de la barre de freinage est accélérée et favorisée.

o Dans cette partie, un seul matériau a été pris en compte pour illustrer les différentes
méthodes de mesure et de post-traitement des signaux. Néanmoins le parametre
matériau a été étudié au cours de la thése. Ainsi, les paramétres matériau de friction et
géométrie du systeme verront chacun une partie dédiée a leur étude par la suite.
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L’influence de la pression se retrouvera dans la partic dédiée au matériau de friction
sans qu’une partie spécifique ne lui soit consacrée. Les résultats seront alors présentés
de facon plus détaillée dans les parties suivantes par rapport aux exemples déja donnés
précédemment.

Ces résultats montrent que la transposition entre le banc d’essai et 1’éolienne n’est pas
aisée :

o 1l faudrait vérifier I’influence du profil du disque sur €olienne, le profil de la barre
semble en effet étre un parametre du premier ordre quant a son influence sur le
crissement.

o Le banc d’essais permet d’obtenir la génération de bruits au freinage. Différents types
de bruit sont générés : du crissement et du bruit basse fréquences de type vibrations
forcées a priori. Le comportement en crissement sur le banc et assez analogue au
comportement sur éolienne. Les valeurs des fréquences ne sont pas les mémes mais les
schémas fréquentiels harmoniques apparaissent dans les deux configurations. La
différence en fréquence peut sans doute étre imputée aux différences de structures entre
le banc et 1’éolienne, la structure du banc est moins rigide et les masses mises en jeu
sont moindres.

Au final, le banc d’essai permet d’obtenir la génération de bruit de maniere assez
répétitive (ce qui sera confirmé par les résultats présentés plus loin dans la partie C). De méme
que sur éolienne, la génération de bruit n’est pas immédiate (effet d’histoire). De par la
structure du banc d’essai les spectres en fréquence sont trés larges avec des situations
vibratoires assez variables. Seul le crissement fait 1’objet de cette étude, I’hypothése retenue
étant que les phénomenes mis en évidence sur le banc sont analogues a ceux identifiés sur
éolienne mais a des fréquences plus éleveées.
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IV-  Approche numérique

En paralléle de la démarche expérimentale précédemment décrite, un modéle numérique
basé sur les ¢léments finis a été développé. Le logiciel utilisé est Ansys®. L’objectif de
I’approche numérique est d’apporter des ¢léments de compréhension aux phénoménes mis en
jeu dans les mécanismes vibratoires du banc conduisant au crissement. Une fois qu’un modéle
recalé avec I’approche expérimentale sera en place, il sera possible d’en faire varier les
parametres et d’en voir les effets afin de mettre en avant ceux qui influencent I’apparition du
crissement. La modélisation numérique sera alors un outil permettant d’étudier la sensibilité
des parametres influents.

Pour rappel, la méthode de calcul utilisée dans cette étude est 1’analyse modale
complexe. Le calcul s’effectue en deux étapes : la premiére étape est un calcul quasi statique
qui permet d’obtenir les répartitions de pressions au niveau des zones de contact. La seconde
étape du calcul est ’analyse modale complexe qui prend en compte les répartitions de pression
au contact obtenues lors du calcul quasi-statique. Cette étape permet d’obtenir les modes du
systeme, pour chaque mode sont associées une fréquence et une déformée du systeme. Les
modes obtenus se présentent sous forme complexe o + jo ou ® est la fréquence associée au
mode et a son taux d’instabilité.

Cette partie est consacrée a la mise en place du modele numérique avec les différents
recalages avec 1’expérimental mis en ceuvre. Des résultats types sont par la suite donnés en
exemple. L’exploitation du modele sera faite dans la partie C.

a. Création du modéle numérique

Plusieurs étapes sont nécessaires pour construire le modeéle numérique :
- Le choix des géométries et les éléments du systeme réel a prendre en compte.
- Le choix des maillages sur les différentes piéces du systeme modélisées.
- La mise en place des conditions aux limites du systeme
- La mise en place des différents contacts entre les différentes pieces du
systeme.
L’objectif est d’obtenir un modele le plus fidéle aux analyses expérimentales tout en créant un
modéle le plus simple possible en terme de piéces modélisées et de nombre d’éléments
(maillages) afin d’alléger les temps et les colits de calcul. Pour un recalage qui se voudrait
exhaustif, il faudrait que toutes les pieces ainsi que toutes les liaisons entre celles-ci soient
étudiées en conditions statiques et dynamiques afin d’effectuer des comparaisons a la fois en
fréquences et en déformées. Un tel travail demande du temps et du matériel dédié. Dans le
cadre de cette these, le temps et le matériel mis a disposition n’ont pas permis d’obtenir une
telle exhaustivité. Néanmoins un gros travail de recalage a été effectué pour les éléments
suivants :
- Le recalage de la barre de freinage, en libre-libre, sous conditions de montage
sur le banc en statique et sous conditions de crissement donc en dynamique.
- Le recalage de I’ensemble capot + étrier en libre-libre et sous conditions de
montage.
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Ces diverses analyses ont permis de définir les pieces a modeliser : la barre de freinage, 1’étrier
de frein (garnitures et pistons compris) et le capot support d’étrier. Ils ont également permis de
choisir les maillages et les conditions aux limites a leur appliquer. Une derniére étape a ensuite
consisté a mettre en place les zones de contact entre les différentes pieces du systéme. Ces
différentes étapes sont décrites dans cette partie.

i. Barre de freinage

La barre de freinage a été recalée en condition statique et dynamique. Seul le
recalage statique est présenté dans cette partie, le recalage dynamique soit en conditions de
crissement a été effectué en utilisant les résultats finaux issus de I’analyse modale complexe du
modele complet. Ce recalage sera donc présenté avec ces résultats. En statique, deux
configurations ont été prises en compte : libre-libre et sous conditions de montage sur le banc
d’essai. Pour chacune des deux configurations, une analyse modale expérimentale et numérique
a été effectuée, I’objectif étant de recaler au mieux les deux méthodes. Pour I’expérimental, 1a
méthode de mesure consiste a équiper 1’élément a caractériser avec des accélérometres et a
I’exciter au marteau de choc. Il est important de préciser que seules les fréquences des modes
sont identifiees ici, pas les déformées.

Pour le numérique, un mode¢le de la barre de freinage est créé et un calcul d’analyse
modale est réalisé, ce calcul permet d’obtenir les fréquences et déformées des modes du
systeme. Ce sont ces fréquences qui doivent é&tre recalées avec celles obtenues
expérimentalement.

La méthode et les configurations de mesure expérimentale sont tout d’abord exposées
puis il en est de méme pour le calcul numérique. Enfin les résultats des deux approches sont
compareés dans la suite de ce paragraphe.

L’analyse modale de la barre en libre-libre consiste a effectuer les mesures sans
conditions aux limites, pour cela la barre est suspendue par une élingue (Fig. 1\V-2). Deux séries
de mesures ont été effectuées : en collant les accélérométres sur une surface de frottement de la
barre de freinage puis sur la tranche de la barre. Cela permet de distinguer les modes hors plan
et les modes dans le plan. Cing accélérometres et deux positions de collage ont été utilisés pour
chaque direction de mesure : afin de s’affranchir du fait que des accélérometres puissent se
trouver sur des nceuds de vibration qui ne vibrent pas. Les coups de marteaux sont donnés en
trois endroits. Le schéma de la figure IV-1 présente la position des accélérometres et des
impacts sur la barre de freinage. Sur ce schéma, les accéléromeétres sont représentés sur la face
de la barre de freinage, ce qui correspond a I’identification des modes hors plan. Pour les
modes dans le plan, les accélérometres sont collés sur la tranche de la barre aux mémes
positions, les impacts au marteau sont également aux mémes positions sur la tranche.
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Fig. IV-1 : Barre suspendue pour [’analyse modale en libre-libre, les accélérométres sont
collés sur la tranche pour les mesures hors plan.

O*-T .T -T#-T .T ¥ O

0 190 380 570 760 950 1140

¥ Impacts au marteau (position en mm)
m Position des acceléeromeétres - ‘centres’
O Position des accelerometres - decales de 5 mm vers la gauche

Fig. IV-2 : Impacts du marteau de choc et positions de collage des accélérométres sur la
barre de freinage.
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Pour le calcul numérique, un modele géométrique de la barre a été créé (Fig. IV-3). Le
recalage de la barre en libre-libre consiste & faire varier les propriétés des matériaux afin
d’obtenir des fréquences numériques les plus proches possibles des fréquences expérimentales.
Pour la barre, les propriétés matériau choisies au départ correspondent a celle de 1’acier : un
module d’Young de 210 GPa, un coefficient de poisson de 0.3 et une masse volumique de 7860
kg/m3. Les calculs avec ces propriétés ont donné des résultats satisfaisants, il n’a donc pas été
nécessaire de les faire varier. Par ailleurs, une étude de sensibilité du maillage a été menée avec
ces parametres afin de déterminer la taille optimale du maillage a adopter. En effet le modeéle
final étant conséquent, il s’agit d’avoir un maillage donnant de bons résultats mais sans étre
trop fin afin pour diminuer les ressources et les temps de calculs. Pour cela, on fait varier la
taille du maillage pour plusieurs calculs : de 5 & 25mm par palier de 5mm. On compare ensuite
les fréquences de ces calculs d’une part avec les données expérimentales et d’autres part entre
eux tout en suivant les déformées associées a chaque fréquences afin de s’assurer que 1’on
compare bien des fréquences correspondantes entre elles. Pour la barre, 1’étude est assez aisée
car les modes sont facilement identifiables et sont de quatre types distincts (Fig. 1V-4) : les
modes de flexion hors plan, de flexion dans le plan, de torsion et de traction-compression. Ces
modes sont ensuite classés suivant leur nombre de points ou de segments nodaux. De part les
configurations testées expérimentalement, il n’est possible d’effectuer le recalage que sur les
modes de flexion hors et dans le plan. La configuration numérique qui présente les résultats les
plus satisfaisants en termes de rapport entre qualité des résultats et taille de maille est celle avec
les propriétés mécaniques citées précédemment et une taille de maille de 15 mm. La
comparaison des fréquences ainsi obtenues avec celles relevées lors de ’analyse modale
expérimentale est donnée dans le tableau de la figure 1V-5.

Matériau : Acier
Module d’Young : E =210 GPa
Coefficient de poisson : v=0.3
Masse volumique : p = 7860 kg / m3

Fig. IV-3 : Modele géométrique de la barre.
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et et et

Flexion hors plan (6 segments
nodaux)

Flexiondans le plan (5 points
nodaux)

Traction-Compression (3 segments
nodaux)

Torsion (5 points nodaux)

Fig. IV-4 : Déformées types de la barre en conditions libre-libre.

Fréquences des modes de flexion {Hz)
Modes hors plan Modes dans le plan
Nombre de Mombre de
segments nodaux | Expérimental Modéle Différence (%) || points nodaux | Expérimental Modéele Différence (%)
2 64 74 13,5 2 288 290 0,7
3 132 206 6,8 3 768 773 0,6
4 400 407 1,7 4 1440 1439 0,1
5 636 674 2,7 5 2240 2231 0,4
6 932 1009 1,7 & 3136 3109 0,9
7 1376 1411 2,5 7 4080 4051 0,7
8 1840 1879 2,1 8 5072 5050 0,4
9 2352 2408 2,3 9 6128 6106 0,4
10 2928 29395 2,2
11 3552 3831 2,2
12 4208 4311 2,4
13 4396 5027 2,6

Fig. IV-5 : Comparaison des fréquences des modes de flexion dans le plan et hors plan de la
barre de freinage obtenues expérimentalement et numériquement.

La comparaison entre les deux méthodes de mesures montre de faibles différences pour
les modes dans le plan (< 1 %). Pour les modes hors plan, seules les différences des deux
premicres fréquences sont importantes, pour les autres la différence n’exceéde pas les 3 %. Les
fortes différences pour les deux premiéres fréquences peuvent étre nuanceées : les fréquences
étant faibles, de petites différences donnent des pourcentages importants alors qu’en fait ici
elles ne sont que 10 et 14 Hz, ce qui est tout a fait acceptable. Ces résultats permettent de
conclure a un bon recalage du modele de la barre de freinage en configuration libre-libre.
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Le recalage des conditions aux limites est effectué grace a une analyse modale
expérimentale de la barre montée sur le banc. Il est possible d’imposer plusieurs conditions aux
limites & la barre dans le modele : au niveau des trous situés & chaque extrémité et sur les
surfaces potentiellement en contact avec celles des fourches. Pour cette analyse modale en
conditions de montage, le principe est le méme qu’en libre-libre, les accélérometres et les
impacts au marteau gardent les mémes positions sur la barre de freinage (Fig. IV-2).

Sur le modgle, il est possible d’imposer plusieurs conditions aux limites a la barre : au
niveau des trous de fixation situés a chaque extrémité et sur les surfaces potentiellement en
contact avec celles des fourches (Fig. 111-3). Les nceuds situés sur les surfaces des trous peuvent
étre bloqués dans trois directions en repére cylindrique : radialement, axialement et
circonférentiellement, il est possible de toutes les bloquer ou seulement certaines voire une
seule. Il y a deux surfaces a chaque extrémité de la barre sur laquelle il est possible de bloquer
des nceuds dans trois directions en repére cartésien. En combinant les différentes possibilités,
on obtient une multitude de configurations a étudier, deux exemples sont donnés dans la figure
IV-6 : nceuds des trous encastrés et nceuds des trous et des surfaces latérales encastrés.

Neoeuds des trous encastrés ' Neeuds des trous encastrés et noauds
des surfaces latérales encastrés

Fig. IV-6 : Exemples de conditions aux limites appliquées a la barre.

Au final la meilleure configuration s’avére étre celle ou seuls les nceuds des trous des
pivots de la barre sont bloqués dans la direction radiale. Ce résultat est logique au regard des
conditions réelles de montage de la barre : il y a des jeux entre les surfaces des fourches et
celles de la barre, il n’y a donc pas de blocages sur les surfaces de la barre, elle peut donc
translater sur I’axe de liaison ce qui correspond a laisser les nceuds des trous libres axialement.
La barre peut également pivoter sur I’axe, ce qui correspond a laisser les nceuds libres dans la
direction circonférentielle. Un tableau comparatif entre les fréquences numériques obtenues
avec cette configuration et celles relevées lors de I’analyse modale expérimentale de la barre
montée sur le banc est donné en Fig. IV-7. Les différences maximales sont de 9,1 et 3,1 % hors
plan et dans le plan respectivement. De méme que précédemment, une petite différence donne
des pourcentages importants (9,1 %) alors qu’en fait ici il n’y a que 16 Hz d’écart, ce qui est
encore une fois tout a fait acceptable.
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Fréquences des modes de flexion (Hz)
Modes hors plan Modes dans le plan
Nombre de Nombre de
segments nodaux | Expérimental Modeéle Différence (%) || points nodaux | Expérimental Modéle Différence (%)

2 176 160 9,1 2 540 625 2,4
3 384 ig2 5.7 3 1376 1325 3.8
4 376 393 1,7 4 2256 21393 2,9
5 1840 1854 0,8 5 3168 3167 0,0
6 2368 2329 1,6 6 4112 4184 1,7
7 2944 2819 4,2 7 5104 5160 1,1
8 3568 3343 6,3 g 6160 5976 31
9 4224 3928 7,0 9

10 4922 4390 6,7

11 5632 5321 5,5

Fig. IV-7 : Comparaison des fréquences des modes hors et dans le plan de la barre montée sur
le banc pour [’expérimental et avec la configuration nceuds des pivots bloqués radialement
pour le modéle.

La méthode de travail décrite a ainsi permis de recaler la barre de freinage en termes de

propriétés matériau, de maillage et de conditions aux limites a lui appliquer.

ii. Capot et étrier de frein — recalage statique

La méme démarche a été suivie pour modéliser la partie fixe du banc. Dans le cas
présent, 1’objectif était de savoir s’il était possible de s’affranchir de la modélisation du capot
en le remplagant par des conditions aux limites appliquées a 1’étrier. Des analyses modales
expérimentales de 1’étrier seul puis de I’ensemble capot et étrier en libre-libre (suspendu par
des ¢€lingues) et monté sur le banc ont donc été réalisées pour servir d’élément de comparaison
lors de la création du modele numérique. La figure IV-8 montre les emplacements des
accélérometres sur les différents éléments du systéme en configuration libre-libre, ces
emplacements restant les mémes pour les configurations sous conditions de montage sur le
banc.

Vue de face de I'étrier monté Vue arriére de I'ensemble capot et étrier Vue arriére de I'étrier monté
sur le capot sur le capot

Fig. IV-8 : Positions des accélérométres sur [’étrier (a) et sur [’ensemble capot et étrier (b)
pour ['analyse modale expérimentale — configurations libre-libre.
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Le modele géométrique de I’ensemble étrier (Fig. IV-9 (a)) a été créé sous Ansys pour
étre comparé a la configuration expérimentale de 1’étrier seul (en libre-libre). Le modeéle
comprend I’étrier, les pistons et les deux garnitures de frein. Cette comparaison a permis de
dégager les résultats suivants:

- Le type d’¢léments a utiliser et la taille du maillage a appliquer a 1’étrier

(¢lément tétraédrique a 10 noeuds de taille 15 mm).

- La non nécessité de modéliser la visserie permettant de maintenir les deux

demi-étriers et de les fixer au capot ainsi que les trous dans les demi-étriers.
Pour le maillage des pistons, le méme maillage que celui appliqué a 1’étrier est utilisé. Pour les
garnitures, il a été nécessaire d’utiliser un maillage plus fin étant donné 1’épaisseur de la piece
(20 mm pour la tole et 8 mm pour les secteurs de matériaux de friction) et I’importance du role
joué par le matériau de friction. Il a donc été choisi pour la tole d’utiliser une taille de maille de
5 mm et pour les secteurs en matériau de friction une taille de maille de 5 mm sur la surface et
de 1 mm dans 1’épaisseur. Les propriétés matériaux utilisées dans ce modele sont également
données dans la figure 1V-9 (c), I’étrier est en fonte, les pistons et les tdles support garnitures
en acier. Pour le matériau de friction, les propriétés sont ici données a titre indicatif, leur
description et caractérisation est un point développé plus loin.

Ce modele a été comparé a la configuration expérimentale de I’ensemble capot et étrier
en conditions de montage. Il n’a pas été possible de trouver des conditions aux limites
permettant de s’affranchir du capot. Il a donc été nécessaire de créer le modéle de 1’ensemble
capot et étrier (Fig. IV-9 (b)). Il est a remarquer que la visserie permettant de fixer 1’étrier sur le
capot dans la réalité n’est pas prise en compte dans le modele numérique, 1’étrier et le capot ne
forme qu’un seul volume dans ce modéle, le matériau utilisé pour le capot est néanmoins de
I’acier. La comparaison de ce mod¢le avec le cas expérimental en libre-libre a permis de choisir
le type d’¢lément et la taille du maillage pour le capot (élément tétraédrique a 10 nceuds de
taille 40 mm).
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(C) Acier (isotrope) Fonte (isotrope) Matisiatie fricton
(isotrope transverse)
Module dYoung  -irection normale E=210GPa E=170GPa i
direction transverse E=5902 MPa
Coefficient de poisson v=03 v=0,25 v=0,25
Masse vomlumique p = 7860 kg/m’* p = 7200 kg/m* p = 2500 kg/m’*
Capot
Eléments du modéle Pistons Etrier de frein Garnitures de frein
Toles des plaquettes

Fig. IV-9 : Modeéle géométrique de [’étrier (a), de I'ensemble étrier et capot (b) et propriétés
matériaux utilisées pour les différents éléments du modele (c).
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La comparaison avec la configuration expérimentale (méme méthode que
précédemment : accélérométres et marteau pour analyse modale) en conditions de montage a
permis de déterminer les conditions aux limites a appliquer au capot permettant de s’affranchir
du reste du banc. La meilleure solution est de bloquer dans les trois directions les nceuds des
surfaces du capot correspondant a celle en contact avec les chaises du banc (Fig. I11-2). Le
modele géométrique de I’ensemble capot et étrier et les conditions aux limites qui lui sont
appliquées sont présentées dans la figure 1V-10 (a). Le tableau Fig. 1V-10 (b) compare les
fréquences obtenues expérimentalement lors de 1’analyse modale sous conditions de montage et
les fréquences obtenues lors de 1’analyse modale numérique.

(b)
Ensemble capot et étrier en condition de montage
(a) Expérimental (Hz) Modéle (Hz) Différence (%)

' . i o 240 270 11,1
Noeuds des surfaces d’appui bloqués dans les trois directions 375 385 2,6
700 730 4,1

840 865 2,9

1040 1020 2,0

1375 1365 0,7

1625 1615 0,6

1850 1800 2,8

2320 2345 1,1

2455 2470 0,6

2730 2735 0,2

3040 3035 0,2

3180 3220 1,2

3550 3535 04

3750 3755 0,1

3880 3865 04

4260 4240 0,5

4325 4335 0,2

4600 4550 1,1

4765 4745 0,4

4920 4940 0,4

Fig. IV-10 : Conditions aux limites appliquées a l’ensemble capot et étrier (a) et tableau
comparatif (b) des fréquences obtenues par I’analyse modale expérimentale en configuration
statique montée sur le banc et ['analyse modale numérique avec les conditions aux limites
illustrées dans cette méme figure .

La comparaison des analyses modales montre des résultats trés proches pour les deux
approches expérimentale et numérique. La méme tendance que pour la barre de freinage se
retrouve ici avec la différence maximale (11,1 %) sur la premiére fréquence mais il n’y a une
différence que de 30 H. De méme sur la troisiéme fréquence, 1’écart de 30 H se traduit par 4,1
% de différence. Pour les autres fréquences, les différences ne dépassent pas les 3 %. Cela
traduit une bonne corrélation entre les deux approches et valide le choix des conditions aux
limites appliquees au capot.

Au final, cette méthode de recalage a permis de déterminer les piéces a prendre en
compte pour la modélisation (nécessité de modéliser le capot) et de choisir les types et tailles de
maillage ainsi que les conditions aux limites a leur appliquer.
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b. Modele complet

Les paragraphes précédents présentent les premiéres étapes nécessaires pour mettre en
place le modele numérique du banc et le recaler par rapport aux données expérimentales
(statique). Les trois derniéres étapes consistent en la mise en place des zones de contacts entre
les différentes pieces du systeme, a appliquer les conditions aux limites permettant de simuler
la pression étrier, et a modifier les conditions aux limites précedemment définies pour le cas
statique de facon a prendre en compte le glissement relatif entre les garnitures et la barre de
freinage (Fig. IV-11).

Il est nécessaire de modéliser quatre groupes de contacts. Chaque groupe comporte
quatre couples de surfaces de deux pieces différentes en contact :

- Contact entre la barre de frottement et les garnitures de freins : quatre surfaces
des secteurs de matériaux de friction en contact avec les deux faces de la barre
de frottement.

- Contact entre les pistons et les tbles supports de garnitures : quatre faces des
pistons en contact avec les deux faces arriéres des garnitures.

- Contact entre les pistons et les logements dans 1’étrier de frein : quatre surfaces
cylindriques des pistons en contact avec les quatre surfaces cylindriques des
logements de 1’étrier.

- Contact entre les garnitures et 1’étrier de frein : contact des quatre surfaces de
chaque coté des garnitures avec les quatre surfaces des butées trapézoidales de
1’ étrier.

Il est important de préciser que les trois derniers groupes de contact été déja mis en place
précédemment pour le recalage de I’ensemble étrier de frein, les paramétres de ces contacts
sont fixes pour toute I’étude.

Pour I’ensemble de ces contacts, le modele de frottement utilisé est la loi de Coulomb,
I’algorithme de contact est du type Lagrangien augmenté avec pénétration initiale. La détection
du contact est effectuée au niveau des points d’intégration de Gauss. Le parameétre principal
pris en compte dans cet algorithme est le coefficient de frottement. Les valeurs utilisées pour le
coefficient de frottement dépendent du matériau de friction pour le contact barre de freinage
garnitures, il est choisi a 0,1 pour le contact piston étrier (donnée Stromag due aux bagues de
guidage) et a 0,2 pour les contacts pistons / garnitures et garnitures / butées d’étrier (contact
acier-acier).

Pour la simulation de la pression hydraulique de freinage, une pression de 30 bars est
directement appliquée sur les surfaces a I’arriere des pistons dans les logements de 1’étrier. Une
pression antagoniste de 30 bars est également appliquée aux surfaces en fond de logement de
I’étrier.

Pour les analyses modales complexes, les conditions aux limites sont changées au
niveau de I’ensemble capot et étrier : le méme groupe de nceuds sera pris en compte mais ils ne
seront plus bloqués suivant la direction du glissement. Un déplacement de ces nceuds de 1 mm
leur sera impose dans cette direction. Il s’agit de prendre en compte les effets du glissement et
donc du déplacement relatif entre les garnitures et la barre de freinage. C’est pour cette raison
qu’un équilibre quasi-statique est recherche lors de la premiere étape de calcul.
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Conditions aux limites CaPO

Déplacement des

({uds =1mm

- Pression de
,X freinage
antagoniste

Modéle complet

Contacts igarnitures /

Garniture de frein Strior

| N

Contacts pistons /

garnitures
Contacts garnitures /

barre de frelna”

Contacts pistons /
‘ étrier

\ Pression de

freinage

Barre de freinage

Pistons

Fig. IV-11 : Modéle numérique complet du banc d’essai, conditions aux limites et contacts.

c. Résultats : répartitions de pression au contact et instabilités

Dans ce paragraphe un exemple de résultats est décrit. Pour cet exemple, une
configuration de calcul est choisie (Fig. 1V-12 (a)): la barre de freinage modélisée est
parfaitement plate, 1’étrier est en position centrale par rapport a la barre de freinage et le
matériau utilisé est le N1 dont les caractéristiques et le coefficient de frottement ont été
données précédemment dans la figure 1V-19. La premiére étape de calcul consiste a rechercher
I’équilibre quasi statique du systéme. Cette étape permet d’obtenir les distributions de pression
aux interfaces de contact. Le contact garnitures / barre de frottement est le contact qui est étudié
en particulier. La répartition des pressions de contact obtenue avec les parametres pris pour cet
exemple est donnée dans la figure 1V-12 (b).
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Sens déplacement du capot
(@ CLiuy =1 mm

Gauche — Droite

PR Face arriére

Face avant
Etrier en position centrale

(b)

Sans glissement Avec prise en compte du glissement

Pa

0

666667
.133E+07
.200E+Q7
.267E+Q07
.333E+07
.400E+Q7
.467E+Q07
.533E+07
.600E+07

Face arriére

Face avant

BECCEE0NN

Sensdeglissement

Fig. IV-12 : Configuration de calcul considérée (a) et répartitions de pression de contact a
linterface barre de freinage / garnitures avec et sans prise en compte du glissement (b).

La Fig. VI-12 montre dans le cas avec glissement des répartitions de pression de contact
symétriques entre les deux faces. La face avant est celle située du c6té libre de I’étrier et la face
arriére celle située du coté de la traverse du capot sur laquelle 1’étrier est fixé. La répartition est
étirée vers I’avant du contact (gauche), il s’agit de I’effet d’engagement. Les gradients de
pression des deux faces sont quasiment similaires et sont répartis de facon concentrique. La
pression de contact est maximale au centre de cette distribution concentrique. La seule
différence est la zone ou la pression est maximale située sur le secteur gauche de la garniture
avant, la pression est légérement plus uniforme a cet endroit que sur la face arriére. Cette
différence est due a la non symétrie de la fixation de 1’étrier sur le capot : celui peut s’ouvrir
plus du coté libre a I’opposé de la traverse (face avant du banc). La localisation du contact est
ici a mettre directement en lien avec la position des pistons par rapport a la tble support des
garnitures, cette position est visible sur la figure 1VV-12 au niveau de la zone de contact entre les
pistons et les garnitures. Les répartitions de pressions du cas sans glissement sont présentées en
Fig. IV-12 (b). Dans ce cas le contact est moins étalé et centré sur les pistons : la localisation
est plus importante. L’effet d’engagement n’est pas présent dans ce cas sans glissement.
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Cette répartition de contact est utilisée pour 1’analyse modale complexe qui permet
d’obtenir les modes du systéme et en particulier les modes instables du systéme. Trois modes
instables sont obtenus avec cette configuration de calcul pour des fréquences de 2386, 3669 et
3816 Hz. La déformée du mode 3669Hz (Fig. IV-13) est présentée ici en exemple, permettant
d’identifier le role des différents composants du systéme.

Modeéle complet

k

L Ensemble pistons + garnitures

Ensemble capot + étrier

Barre de freinage

Fig. IV-13 : Déformées du modéle complet et des différents composants du systéme pour le
mode instable a 1669 Hz — configuration barre plate, position centrale et matériau N1.

La déformée du systeme complet montre que la barre de freinage ainsi que les
garnitures de frein sont les composants mis en jeu. L’observation de chacun des composants
séparément permet d’identifier leur déformée : la déformée de la barre de freinage est une
flexion hors plan a 11 segments modaux (ondulation). La déformée des garnitures est
également une flexion hors plan qui suit la déformation de la barre de freinage, les pistons
restent en contact avec la garniture décrivant un mouvement alternatif glissant dans les
logements de 1’étrier. L’observation de 1’étrier seul permet d’exacerber ses déformations sans
étre soumis a I’effet d’échelle comme sur le systéme complet : les déformations de la barre de
freinage étant plus importantes que celles de I’étrier, I’impression que I’étrier ne se déforme pas
est donnée. La déformée de I’étrier est également une flexion dans la méme direction que le
reste du systeme. Globalement, c’est la déformation de la barre qui a tendance a imposer la
déformation du reste du systéme. Il est a noter qu’aucune échelle ne peut étre donnée ici, les
vecteurs propres étant normés, 1’analyse reste comparative entre les différents composants.
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d. Analyses sous conditions de crissement

Une campagne d’essai dédiée a ét€ mise en place sur le banc afin d’identifier la
déformée de la barre de freinage en condition de crissement. Le matériau de friction N1 et une
pression de freinage de 30 bars ont été utilisées pour effectuer les mesures. Le microphone a été
utilisé pendant cette campagne pour caractériser les emissions acoustiques et la barre de
frottement a été équipée avec plusieurs accelérometres. Ces accéléromeétres ont été collés sur un
des cotés de la barre située hors de la zone de frottement couverte par la garniture lors du
mouvement alternatif. Ils ont été collés suivant une ligne horizontale située a mi-hauteur de la
barre de freinage (Fig. 1V-14 (a)). Les accélérations mesurées sont 1’image des déplacements
des points de mesures (double-intégration) et permettent d’obtenir la déformée de la barre. La
courbe correspondante est représentée dans la figure 1VV-14 (b).

Le signal mesuré par le microphone au cours du méme essai a été analysé et la
fréquence du bruit mesuré est de 1575 Hz. Parmi toutes les configurations de calcul numérique
décrites ultérieurement, celle dont les paramétres correspondent au freinage expérimental
(profil de barre et matériau) a permis d’obtenir un mode instable a 1675 Hz. La déformée de ce
mode est représenté dans la figure 1V-14 (b). La déformée de la ligne de nceuds correspondant a
la ligne de la barre suivant laquelle les accélérométres ont été collés est représentée dans la
figure 1V-14 (c).

Au niveau du modeéle numérique, les valeurs des déformations, étant issues d’une
analyse modale, n’ont pas d’unité. Il a donc été nécessaire d’une part de recaler la courbe dans
I’espace, c'est-a-dire de replacer les points suivants leur position sur la barre. D’autre part, un
coefficient a été appliqué afin d’obtenir des niveaux équivalents a ceux de la courbe
expérimentale. Le but de cette comparaison est d’obtenir des informations sur la forme de la
déformée. C’est pour cette raison qu’il est possible d’utiliser directement les signaux en
accélération, que I’on peut appliquer un coefficient aux valeurs relevées dans le modele et que
seule 1’unité renseignant sur la position est importante et donc considérée.

La comparaison des deux déformées montre une bonne corrélation entre les résultats
expérimentaux et numeriques. 1l subsiste tout de méme une différence de 100 Hz (5,9 %) entre
les deux approches. Ce résultat permet néanmoins de conforter le recalage du modele déja
effectué dans des conditions statiques par des données obtenues dans des conditions
dynamiques. Ce résultat est a nuancer car il s’agit d’un recalage dans un seul cas pour une
situation donnée.
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l Modéle complet

Accéléromeétres
A
(©) —Déformée numérique a 1675 Hz
— Déformée expérimentale a 1575 Hz
Position sur la barre
de frottement (m)
0. 4 0, 08 1 12 i

Fig. IV-14 : Accélérometres collés sur la barre de frottement (a), déformées numériques a 1675
Hz (b) et comparaison des déformées numeériques et expérimentales obtenues en situation de
crissement (c).
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Un modeéle aux éléments finis du banc d’essai industriel a été mis en place. Compte tenu
de la complexité du systéme réel (nombre important de pieces et de liaisons entre elles), ['un
des objectifs a été de réduire le modele au minimum de composants nécessaires tout en restant
le plus proche possible du banc d’essai réel. La demarche utilisée ne prétend pas permettre un
recalage complet. Plusieurs configurations ont été prises en compte :

o Analyse modale en libre-libre : elle permet de recaler les geométries, les propriétés des
matériaux ainsi que les maillages a appliquer aux différents composants du modele.

o Analyse modale sous conditions de montage : elle permet de choisir les conditions aux
limites a appliquer au modele. Ces conditions aux limites permettent par ailleurs de ne
pas avoir a modéliser le banc complet.

Ce modéle a été développe dans I’objectif d’effectuer les calculs en analyse modale
complexe, méthode permettant d’obtenir les instabilités du systéme en prenant en compte le
frottement entre la barre de freinage et les garnitures de frein. Une premiére étape de calcul
consiste en une recherche d’équilibre dit quasi statique et permet d’obtenir entre autres les
répartitions de pression aux interfaces de contact. L’interface entre barre de freinage et
garnitures est plus précisément étudiée dans cette thése. L’étape suivante consiste en la
recherche d’instabilités du systéme en prenant en compte les répartitions de pression calculées
dans 1’étape précédente.

La comparaison d’une fréquence type de crissement avec une instabilité a été effectuée :
la déformée de la barre de freinage mesurée sur le banc lors d’occurrence de bruit a été
comparée avec la déformée d’un mode instable sous condition de contact dont la fréquence est
proche de celle du bruit mesuré expérimentalement. Cette comparaison montre une similitude
entre les deux déformées méme si un léger décalage en fréquence subsiste entre les deux
méthodes. Ce dernier résultat permet de conclure a une assez bonne corrélation entre le modele
numérique et le banc d’essai réel sous conditions de frottement.

Ce modele ne se veut en aucun cas un outil prédictif, mais un outil permettant d’amener
des ¢léments de compréhension aux phénomenes mis en jeu lors d’occurrence de bruit. Les
répartitions de pression sont un premier élément permettant de faire le lien avec les
caractéristiques mécaniques des matériaux de friction. Les résultats permettent également
d’avoir une idée des déformées du systeme associées aux modes instables et d’identifier le role
des différents composants.
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V- Influence du matériau de friction
a. Matériaux de friction : élaboration et caractérisation

Trois matériaux de friction ont été choisis pour cette étude. Ils ont tous les trois été
développés par Flertex. Deux des matériaux choisis sont des matériaux standards, existants sur
le marché éolien. Le troisieme est un matériau dérivé d’un des deux matériaux standards. Pour
des raisons de secret industriel, les formulations completes des matériaux de friction ne seront
pas ici dévoilées, seuls les éléments importants en particulier en termes de modifications
effectués pour obtenir la nouvelle formulation seront exposés. Pour la méme raison, la
dénomination des matériaux ne se fera pas par leurs noms commerciaux mais par les nhoms
suivants : S1 et S2 pour les deux matériaux standards et N1 pour la nouvelle formulation, N1
étant le matériau dérivé de S1.

i. Elaboration des matériaux

Les matériaux de friction utilisés pour les freins de yaw d’éolienne sont du type
composite a matrice organique. Les ingrédients utilisés pour les fabriquer sont communément
classés en 5 catégories :

o Les liants (résine organique, résine phénolique...)

o Les lubrifiants solides (graphite sous différentes formes par exemple)

o Les particules abrasives qui présentent des duretés Moh élevées (alumine,
silice...)

o Les fibres (métalliques, organiques ou minérales)

o Les remplisseurs au comportement neutre et utilisés pour compléter le
mélange a moindre coft (barite...).

Le procédé habituel pour fabriquer ces matériaux se compose de trois étapes :

o La premiere étape consiste au dosage et au mélange des différents
ingrédients. Pour ce faire, une balance et un mixer sont utilisés, les tailles des
appareils peuvent varier suivant la quantité de mélange a préparer.

o Laseconde est une étape de pressage a chaud permettant la mise en forme du
matériau par la polymérisation de la résine. La machine utilisée est une
presse équipée de plateaux chauffants. Le mélange est placé dans un moule
chauffé a la méme température que les plateaux. Les parametres importants
lors de cette étape sont la température des plateaux, 1’effort de pressage, les
temps de pressage et les temps de dégazage (la pression est relachée
quelques secondes pour permettre aux gaz issus de la polymérisation de la
résine de s’échapper).

o Laderniéere étape est la post-cuisson du matériau qui consiste en une cuisson
lente et progressive et qui permet a la résine de terminer sa polymeérisation.
Cette étape est effectuée dans une étuve permettant de contréler les montées
en températures (lentes) ainsi que les maintiens aux paliers de températures.
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A la fin du procéde de fabrication, le matériau de friction se présente sous forme de
plaques dans lesquelles sont découpées les garnitures. L’épaisseur de la plaque est un peu plus
importante que celle de la garniture finale : une fois les secteurs de garnitures collés sur les
toles support, ils sont surfacés pour étre amenés a 1’épaisseur finale (8 mm pour les garnitures
commerciales) et chanfreinés.

Les deux matériaux standards S1 et S2 qui ont été choisis comme base pour cette étude
sont des matériaux utilisés sur éolienne. Les éoliennes équipees de ces matériaux génerent du
bruit dans les deux cas. Ces deux matériaux sont fabriques a partir de formulations différentes,
le process change également puisque pour le matériau S1 il n’y a pas de post-cuisson apres
I’étape du pressage a chaud (pas de deuxieme pic de polymérisation). L’obtention du nouveau
matériau N1 se fait en modifiant le matériau S1 : les particules les plus dures (dureté Moh
supérieure a 6) sont enlevées, les lubrifiants solides sont modifiés (type et quantite) et des fibres
de verres longues sont ajoutées. Le procédé de N1 est inchangé par rapport a celui de S1.

Des échantillons ont été découpés dans les plaques de matériau de friction pour les
observations de microstructures et les essais en compression. L’épaisseur maximale de plaque
qu’il est possible d’obtenir lors de la fabrication du matériau est 25 mm. Au-dela de cette
épaisseur, des phénomenes de délamination et de clivages (fissuration) peuvent apparaitre. De
plus, de part le procédé de fabrication, en particulier le pressage a chaud dans la direction de
I’épaisseur de la plaque, le matériau présente au final deux directions « privilégiées » : la
direction dite normale suivant 1’épaisseur de la plaque et la direction transverse suivant le plan
de la plaque (orthogonale a la direction normale). Les échantillons ont donc été prélevés dans
les deux directions (Fig. V-1). lls sont cylindriques de hauteur 20 mm et de diametre 10 mm.
Cette géométrie est adaptée aux essais de compression présentés ultérieurement (forme élancée
avec un rapport longueur / diametre d’au moins 2). Les surfaces des échantillons ont ensuite été
polies pour d’une part permettre les observations de microstructures et d’autre part assurer un
contact le plus uniforme possible avec les plateaux de compression

Plaque de matériau de friction

1 Echantillon prélevé dans la
direction transverse

PR . ——
:1::::5 :.' .:_'; [ > B
£ 3
I 3
fogaa I Epaisseur maxi = 25 mm ‘1—»|
f 10 mm

/

Echantillon prélevé dans la
direction normale

Fig. V-1 : Prélevement des échantillons cylindriques suivant les deux directions d’une plaque
de matériau de friction.
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Les trois matériaux de frictions ont été observés au microscope optique permettant de
caractériser leurs microstructures (Fig. V-2). La microstructure du matériau S1 est la plus fine
et la plus homogéne des trois matériaux : les différentes particules sont petites et comparable en
termes de taille. Le volume élémentaire représentatif de S1 est plus petit que pour les autres
matériaux. De plus grosses particules de taille millimétrique sont observables dans le matériau
S2 qui est le matériau le plus hétérogéne. La présence des fibres de verre longues ajoutées dans
N1 se remarque fortement : des agglomérats de fibres paralléles sont observables de dessus
suivant la direction normale et de profil voire en coupe suivant la direction transverse. C’est
également le cas pour le matériau S1 (dans une moindre mesure) alors que pour S2 les
répartitions semblent plus proches dans les deux directions. Les fibres sont donc orientées
perpendiculairement par rapport a la direction normale. Cette orientation est due au procédé de
fabrication : lors de I’étape de pressage a chaud suivant la direction normale, les applications
successives de la pression (non continue a cause des dégazages) ont tendance a ‘coucher’ les
fibres et donc a les orienter suivant la direction transverse. Il faut de plus ajouter qu’il n’y a pas
de différences entre les deux directions transverses d’ou le fait qu’un seul échantillon soit
présenté pour cette direction et qu’il n y ait pas de précision supplémentaire.

Direction
normale

transverse

Longues fibres de verre

~p Directions transverses
=—p Direction normale

:
......

Fig. V-2 : Microstructures des trois matériaux de friction dans les directions normale et
transverse (microscope optique).

105

© 2013 Tous droits réservés. http://dOC.UHiV-|i||e1 fr



Thése de Loic Mortelette, Lille 1, 2012

ii. Coefficient de frottement

Les coefficients de frottement des trois matériaux ont été mesurés sur le banc 50 tonnes
en suivant la procédure exposée auparavant (8§ Il1-c-i). Pour rappel, il s’agit du coefficient de
frottement « statique », parametre important dans les applications de freinage d’yaw car il
permet de garantir le couple de freinage nécessaire pour maintenir en place la nacelle. Les
mesures ont été effectuées pour des pressions étrier de 10 a 110 bars par palier de 20 bars. Les
résultats sont présentes dans la figure V-3. Pour chaque matériau deux courbes sont présentées,
une pour les garnitures neuves et 1’autre pour les garnitures aprés rodage (soit entre 100 et 110
m de distance parcourue avec 30 bars de pression étrier a la vitesse de 10 mm/s conduisant &
une stabilisation du coefficient de frottement). Les coefficients de frottement des deux
matériaux S1 et N1 sont tres proches une fois les garnitures rodées, ils sont compris entre 0.55
et 0.6. La modification de formulation de S1 vers N1 n’a pas d’influence significative au
niveau du coefficient de frottement. L autre matériau commercial S2 montre un coefficient de
frottement plus bas compris entre 0.45 et 0.5 apres rodage.

Garnitures neuves -5l 52 ]
0.65 Garnitures rodées -=ewe51 *s+52 o N1
e - - -
0,55 - ===
= 050 - FETIIESTS LI
[ IR XSS L I e e AT T T -
g 0,45
S
ﬁ 0,40 P ————————
< 030
-t
g 025 —
£ 020 - —
] —
S 0,15
0,10
0,05
0,00

0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 110 120
Pression étrier (bars)

Fig. V-3 : Coefficients de frottements des trois matériaux de friction avant et apres rodage.
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iii. Modules de compression

Les trois matériaux de frictions ont été testés en compression. Les essais ont été réalisés
sur une machine de traction-compression électromécanique. Pour chaque matériau, des
échantillons ont été préleves dans les directions normale et transverse. Pour rappel, leurs
dimensions sont un diametre de 10 mm pour une longueur de 20 mm. 3 échantillons pour
chaque direction de chaque matériau ont été testes.

Les essais ont été pilotés en effort sur la machine de compression, il s’agit d’effectuer
des charges et décharges successives entre 0 et 2000 N pour la premiére charge puis entre 200
et 2000 N pour les suivantes, on ne revient pas a charge nulle (200 N) lors des décharges afin
de s’affranchir des problémes de fortes non linéarité dus a la mise en place du systeme et a la
compensation des jeux machine lors de la premiére mise en charge. Cette premiére mise en
charge n’est d’ailleurs pas prise en compte dans les résultats. Le graphique suivant (Fig. V-4)
représente le cycle de charges et décharges successives pour un essai de compression.

De part les dimensions des échantillons testés (en particulier leur diamétre), la plage de
contrainte correspondant a la plage d’effort de 0 a 2000 N est 0 a 11.2 MPa. Cette plage de
contrainte permet de couvrir la plage de contrainte utilisée en conditions réelles sur éolienne
lors des phases de yawing.

0 | | | | | | Cycles
= 500 0 0,5 A 15 A2 2,5 A 35
Sl N/ \ / N\ / N\
Ewl N/ N/ N/ N\
-2000 \/ \/ \/
-2500

Fig. V-4 : Programme de charges et décharges pour les essais de compression

Les mesures des efforts sont effectuées par la cellule de charge de la machine de
compression. Une cellule offrant une plage de mesure de 0 a 2kN correspondant juste au besoin
pour les essais a été choisie pour une meilleure précision de la mesure. Les mesures de
déplacements ont été effectuées directement entre les plateaux de compression a 1’aide de 3
capteurs de déplacement a courant de Foucault (Fig. V-5). Le diamétre du plateau supérieur
mobile étant plus petit que celui du plateau inférieur fixe, les capteurs sont fixés verticalement
au plateau supeérieur en les répartissant tous les 120° et visent le plateau inférieur pour la
mesure. L’échantillon a tester est placé directement entre les deux plateaux, la mesure de
déplacement ainsi effectuee ne prend donc en compte que les déplacements dus a la
compression de 1’échantillon.
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Traverse de la machine

Echantillon a caractériser

Cellule de charge

—— Plateaux de compression

y
Capteursde déplacements a
courant de Foucault
(3 capteursa 120°)

Fig. V-5 : Dispositif mis en place pour les essais en compression.

Pour les représentations et calculs, les contraintes et déformations conventionnelles sont
utilisées :
- Contrainte : c=F/Sp
Avec SO surface initiale de 1’échantillon.

- Déformation : e=AL /Ly
Avec AL moyenne des déplacements mesurés par les 3 capteurs
et Lo longueur initiale de I’échantillon.

Les résultats sont présentés sous la forme de courbes contraintes en fonction des
déformations. Afin de comparer les essais entre eux, ces courbes sont représentées avec une
déformation nulle a contrainte maximale. Ce décalage permet ainsi de comparer directement les
pentes et allures des différentes courbes d’essai pour les différents matériaux. Le début des
essais est difficile a maitriser et exhibe un comportement non linéaire qui est di aux non
linéarités dues aux différents jeux du systeme de mesure et a 1’impossibilité d’obtenir des
surfaces d’échantillons parfaitement plates (défauts de surfaces locaux dus aux hétérogénéités
matériaux) malgré le polissage. Le décalage des courbes permet de s’affranchir de cette zone et
de recaler les origines des courbes pour mieux les comparer.

Toutes les courbes d’essai ne seront pas présentées de maniére exhaustive, seuls des
exemples représentatifs (un pour chaque direction de prélévement) sont donnés dans la Fig. V-
6. Pour toutes les courbes, la premiére montée en effort est différente du reste de 1’essai. Ce
comportement montre qu’il y a une certaine « adaptation » qui s’effectue au début de 1’essai :
compensation des jeux de la machine de compression et accommodation du contact entre les
surfaces des échantillons et les plateaux de compression. Cela justifie le fait que I’effort ne soit
pas annulé lors des descentes en effort afin de conserver le systéme contraint.
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Toutes les courbes montrent également la présence d’hystérésis : 1’évolution décrite lors
des montées en effort est différente de celle décrite lors des descentes en effort. Pour les
matériaux S1 et N1, les différents cycles sont superposés alors que pour le matériau S2 cette
stabilisation n’est pas atteinte : il y a un décalage entre les cycles. Enfin, la comparaison des
résultats obtenus pour les deux directions montre une différence de « pentes » entre les deux
configurations : les pentes des courbes des échantillons dans la direction transverses sont
supérieures, ce qui correspond a une plus grande rigidité dans cette direction.

(a) 12,00
__ 10,00
m ‘o
S 8,00 e
s % ey // —81
-] - ' i
£ 6,00 e — N1 —
g 400 v /%/ / —S2
' e ’ ,."r =
2,00 v v
_.-"/ = /'{f
0,00 e — !
-0,015 -0,010 -0,005 0,000 0,005
Déformation (mm/mm)
(b) 12,00
10,00
z /
[«
= 800 7
I // —51
£ 600 i —N1 |
® i
= 4,00 ll:rrf —852 -
3 /Il
" Vi
n‘m ] T T f" 1
=0,015 -0,010 =0,005 0,000 0,005

Déformation (mm/mm)

Fig. V-6 : Exemple de courbes contrainte-déformation représentatives dans les directions
normale (a) et transverse (b) comparant les trois matériaux.

A partir de ces courbes, il est possible de calculer des modules de compression : le
module correspond au coefficient directeur de la droite de régression linéaire de la courbe. Les
échantillons ayant été prélevés dans les directions normales et transverses, les modules de
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compression sont obtenus pour ces deux directions. L’obtention des modules de compression
s’effectue de la maniére suivante :

o Pour chaque charge et décharge une droite de régression linéaire est tracée,
le module de compression correspond au coefficient directeur de cette droite.

o Les courbes n’étant pas linéaires, plusieurs intervalles de contrainte sont pris
en compte pour effectuer la régression linéaire. Pour chaque charge ou
décharge les droites sont tracées sur plusieurs portions de courbe
correspondant aux intervalles suivants : [1 - 11.2 MPa] ; [2 - 11.2 MPa] ;
[3-11.2 MPa] et [4 - 11.2 MPa].

o La moyenne de toutes les valeurs de coefficients directeurs obtenues est
calculée pour chaque essai.

o Pour chaque matériau (3 échantillons par matériaux et par directions), les
résultats dans les deux directions sont donnés en Fig. V-7. Les modules de
compression y sont représentés sous la forme d’un graphique en barres. Les
valeurs maximales et minimales (tous essais confondus pour chaque
matériau dans chaque direction) sont également représentées par des
curseurs.

B direction normale ® direction transverse
7000

5902 5827

6000

5000

4000

Module de compression (MPa)

1000 -

s1 N1 82

Fig. V-7 : Modules de compression obtenus lors des essais de compression pour les trois
matériaux de friction dans les deux directions de mesure.

Pour tous les matériaux, le module de compression dans la direction transverse est plus
élevé que celui dans la direction normale traduisant une rigidité transverse plus importante. Les
modules de compression dans les deux directions de la formulation S2 (3381 et 5827 MPa) sont
plus élevés que ceux de la formulation S1 (1335 et 3451 MPa). Pour la formulation N1, le
module de compression dans la direction normale (1627 MPa) est du méme ordre de grandeur
que celui de S1 (1335 MPa) mais celui dans la direction transverse (5902 MPa) est plus élevé
(3451 MPa pour S1) mais du méme ordre de grandeur que celui de S2 (5827 MPa). Ces
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résultats montrent un comportement anisotrope pour les trois matériaux, anisotropie plus ou
moins marquée selon les matériaux. Le lien peut étre fait avec les observations des
microstructures des matériaux (Fig. V-1) qui ont montré ’orientation suivant la direction
transverse des fibres dans le matériau N1 : I’ajout de longues fibres de verre dans N1 augmente
I’anisotropie et est compatible avec 1’augmentation de la compressibilité dans la direction
transverse. Le matériau S2, apparaissant comme le matériau le plus homogene, présente
I’anisotropie la moins importante.

Ces diverses caractérisations des matériaux de friction permettent d’obtenir des
informations pour renseigner le modele numérique et varier les configurations de calculs. Il est
important de remarquer que les caractérisations sont effectuées dans des conditions quasi-
statiques méme si par la suite les résultats seront utilisés a haute fréquence.

b. Résultats expérimentaux — influence du matériau de friction

Au cours des campagnes d’essais, les trois matériaux de friction ont été testés. Ce
chapitre est dédi¢ a I’influence de ces matériaux sur les occurrences de crissement. Ce
paragraphe présente les résultats obtenus lors des essais. L’objectif est de faire le lien entre
certaines propriétés des matériaux de friction et I’influence qu’elles peuvent avoir sur le
comportement acoustique du systéme.

Le chapitre suivant sera dédié¢ a I’influence du profil de barre. L’objectif ici étant de
comparer les matériaux de friction pour un méme profil de barre, il est important de ne pas
croiser les parameétres entre eux et de choisir des essais avec différents matériaux de friction et
des profils de barre similaires (la barre de freinage ayant été démontée et ré-usinée a plusieurs
reprises au cours des essais). Les profils de la barre de freinage ont été régulierement mesurés
entre les différents essais, il est ainsi possible de choisir les essais a comparer pour que le
parameétre matériau soit le seul pris en compte (le parametre pression étrier étant toujours
présent étant donné le programme d’essai utilisé et déja présenté auparavant en Ill-c-iii). Les
résultats des mesures de profils de barre effectuées avant les essais des trois matériaux
considérés sont présentés dans la figure V-8.

Les mesures ont été effectuées sur la ligne moyenne de la barre a 60 mm de sa hauteur.
Pour une lecture comparative, les profils ont été placés arbitrairement de sorte que le point du
milieu de la longueur de la barre ait une profondeur nulle (0 suivant la position de la barre placé
en 0 suivant le profil). Les profils de barre mesurés avant les essais des différents matériaux de
friction sont tres proches et présentent tous les trois une forme en creux suivant la direction
longitudinale. La profondeur maximale du creux est de 0.23 mm pour la face arriere et de 0.18
mm pour la face avant. Au final, les essais sélectionnés pour étudier 1’influence des matériaux
sont des essais pour lesquels les profils de barre sont donc trés proches et les résultats donc
comparables de ce point de vue.
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Fig. V-8 : Profils de la barre de freinage mesurés avant les essais pour les trois matériaux de

friction testés (S1, N1 et S2).

En plus de pouvoir comparer les performances acoustiques des matériaux pour des

profils de barre équivalents, les distances parcourues par les garnitures en conditions de rodage
(30 bars et 10 mm / s) avant d’effectuer le programme d’essai (§ I11-c-iii) sont aussi prises en
compte :

(0]

o

Pour le matériau S1, deux programmes d’essais ont été effectués avec la méme
garniture et le profil de barre précédemment présenté. Avant et entre ces deux
programmes, les conditions de frottement sont celles du rodage. Les distances
parcourues sont 210 m avant le premier essai puis 870 m entre les deux pour un total de
1080 m avant le deuxiéme essai.

Pour le matériau N1, deux programmes d’essais ont également été effectués avec la
méme garniture et le profil de barre précédemment présenté, a des distances de 110 m et
1090 m (totales).

Pour le matériau S2, un seul programme d’essai avec le profil de barre précédemment
présenté a été effectué apres avoir parcouru 1300 m en conditions de rodage.

Il est ainsi possible de comparer les matériaux S1 et N1 aprés une courte distance (210 m et 110
m respectivement sont considérés comme équivalentes) et les 3 matériaux aprés une longues
distances (1080 m, 1090 m et 1300 m).

Dans cette partie les résultats des essais vont étre exposés. Les méthodes de post-traitement des
données ont été présentées auparavant (partie B). Un premier paragraphe concernera les
résultats globaux comparés pour les trois matériaux en prenant en compte les différentes
distances d’essais. Puis par la suite un paragraphe sera dédié a chaque matériau afin de
présenter de facon plus deétaillée les résultats le concernant (en termes de releves de pics de
fréquences sur les spectres moyennés et de diagrammes temps-fréquences).
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i.  Résultats globaux

Dans ce paragraphe, les résultats acoustiques globaux vont étre présentés : pourcentage
de freinages bruyants (Fig. V-9), durée du bruit par rapport a la durée totale du freinage (%)
(Fig. V-10) et niveau acoustique global en fonction de la pression étrier (Fig. V-11). Le méme
nombre de freinages est considéré pour les différents matériaux, les résultats sont présentés en
fonction de la pression étrier, pour chaque pression, 16 freinages sont pris en compte et la
moyenne est effectuée sur I’ensemble de ces freinages. Pour rappel les signaux temporels
permettent de déterminer le caractére bruyant ou silencieux du freinage ainsi que la durée du
bruit lorsqu’il est présent. Les spectres acoustiques moyennés sur ’ensemble du freinage
permettent d’obtenir le niveau acoustique global du freinage (et par la suite les relevés des pics
en fréquences).

100
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i z: : 050
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0 - . . . |

51 210m N1110m 511080m  N11080m  521300m

Fig. V-9 : Pourcentages de freinage bruyants lors des essais acoustiques des trois matériaux de
friction S1, N1 et S2 en fonction de la pression et de la distance parcourue.

La comparaison des matériaux S1 et N1 a courte distance montre que le matériau N1
présente plus de freinages bruyants que S1 a 10 bars alors qu’a 20 et 30 bars c’est le matériau
S1 qui en présente le plus avec 100 % des freinages bruyants et qu’a 40 et 50 bars tous les
freinages sont bruyants pour les deux matériaux.

Pour les plus longues distances, le matériau S1 presente la méme tendance
qu’auparavant c'est-a-dire qu’a partir de 20 bars et plus tous les freinages s’avérent bruyants. Il
est a remarquer que méme si tous les freinages a 10 bars ne sont pas bruyants comme a plus
faible distance, leur nombre est beaucoup plus important a grande distance. Pour le matériau
N1, peu de freinages sont bruyants a 10 bars contrairement a ce qui a été observé a faible
distance. A partir de 20 bars et plus, seuls 50 % des freinages sont bruyants, c’est un résultat
qui sera illustré par la suite (observation des diagrammes temps-fréquences). Pour le matériau
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S2, aucun freinage n’est bruyant a 10 bars puis le nombre de freinage bruyant augmente avec la
pression étrier.
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Fig. V-10 : Pourcentage de durée des occurrences de bruit lors des essais acoustiques des trois
matériaux de friction S1, N1 et S2 en fonction de la pression et de la distance parcourue.

La Fig. V-10 présente les résultats concernant la durée du bruit par rapport a la durée
totale du freinage (%). Les résultats a courte distance montrent que le matériau N1 présente une
durée du bruit inférieure au matériau S1 mis a part a 50 bars, pression pour laquelle les
freinages sont bruyants pendant toute leur durée pour les deux matériaux. Pour le matériau S1,
la méme tendance en termes de pourcentage de freinages bruyants se retrouve. La durée du
bruit n’excéde pas 35 % a 10 bars alors que pour des pressions supérieures, en plus d’étre tous
bruyants, les freinages sont quasiment bruyants sur toute leur durée : plus de 85 % de la durée
totale a 20 bars et la totalité pour des pressions supérieures. Pour le matériau N1, trois groupes
de pressions sont remarquables : a 10 bars la durée du bruit reste relativement faible, a 20 et 30
bars elle est moyenne et tres €levée a 40 et 50 bars. Une nouvelle fois I’influence de la pression
est ici visible.

Pour les plus longues distances, les durées du bruit sont fortement diminuées pour S1 et
N1 par rapport a celles & courte distance. En effet, pour S1 la durée du bruit & 10 bars est
quasiment nulle puis elle augmente avec la pression n’excédant pas les 50 % jusqu’a 40 bars. A
50 bars, le bruit dure tout de méme pendant 80 % de freinage. Pour N1, la différence est encore
plus importante : la durée du bruit a 10 bars est quasiment nulle comme pour S1 et en plus de
ne faire du bruit que sur la moitié de ses freinages, les durées de bruit sont trés faibles, de
I’ordre de 15 % maximum a 40 bars. Le matériau S2 presente des résultats intermeédiaires aux
deux matériaux de friction S1 et N1 avec finalement une durée de bruit assez faible voire
moyenne, a noter qu’a 10 bars aucun freinage ne s’étant avéré bruyant.
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Fig. V-11 : Niveaux acoustiques globaux lors des essais acoustiques des trois matériaux de
friction S1, N1 et S2 en fonction de la pression et de la distance parcourue — niveau global sur
le freinage complet (a) et sur les occurrences de bruit uniguement (b).

En ce qui concerne le niveau acoustique global au cours des freinages, deux graphiques
sont présentés en Fig. V-11. En effet les résultats peuvent étre générés en prenant en compte la
totalité des freinages (en nombre et durée) mais il est également possible de ne tenir compte
que des occurrences de bruit et ainsi de ne faire I’analyse que pour les freinages bruyants et que
pendant la durée du bruit.
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Pour les courtes distances, les résultats différent peu entre les deux méthodes d’analyse.
Le nombre de freinage bruyants ainsi que les durées du bruit étant importants, seule une légére
augmentation des niveaux est visible tout en conservant les tendances générales. Les deux
matériaux S1 et N1 présentent des niveaux acoustiques assez similaires augmentant avec la
pression étrier.

Pour les longues distances, la différence entre les deux résultats est plus importante pour
les trois matériaux de friction. Lorsque 1’ensemble des freinages est pris en compte, le matériau
N1 montre les niveaux acoustiques les plus faibles, Ils sont un peu plus élevés pour S2,
particuliérement a 40 et 50 bars. Les niveaux de S1 sont plus ¢élevés jusqu’a 40 bars puis
deviennent comparables a 50 bars. Lorsque les résultats ne prennent en compte que les
occurrences de bruit, les niveaux et les tendances changent. Tous les niveaux augmentent avec
parfois 10 a 15 dB(A) en plus avec la seconde méthode. Le matériau N1 n’est plus celui qui
présente les niveaux les moins élevés. 1l est également a noter que pour le matériau S2, aucun
freinage n’est bruyant a 10 bars et donc aucune donnée n’est représentée dans le deuxiéme
graphique.

La comparaison des deux analyses (sur la totalité des freinages et sur les phases
bruyantes) confirme les résultats précédents : il y a peu de différences entre les deux analyses
pour les courtes distances signifiant que les freinages sont bruyants sur leur quasi-totalité. Pour
les essais a longues distances les différences sont plus importantes, ce qui correspond au fait
que les freinages ne sont bruyants que pendant quelques instants.

I1 est également possible d’obtenir des résultats encore plus globaux en moyennant tous
les résultats précédemment présentés dans ce paragraphe, ne tenant plus compte de la pression
étrier. Le tableau suivant (Fig. V-12) présente ces résultats, seuls les essais a longue distance
(1080 m pour S1, 1090 m pour N1 et 1300 m pour N1) sont pris en compte ici, de maniere a
comparer les trois matériaux a des stades comparables.

51 N1 52
% de freinage bruyants a5 43 63
Durée du crissement (% de la durée totale du freinage) 38 9 32
Miveau acoustique global (dB(A)) 103 a7 96

Fig. V-12 : Tableau récapitulatifs des résultats acoustiques globaux en fonction du matériau de
friction — essais longue distance et toutes pressions confondues.

Ces résultats globaux montrent I’influence du matériau de friction : tout d’abord la
comparaison des deux formulations commerciales S1 et S2 montre que le matériau S2 présente
de meilleures performances acoustiques que le matériau S1 dans le sens ou cette formulation
conduit a moins d’occurrences de bruit, que ces occurrences durent un peu moins longtemps et
qu’elles sont de plus faible intensité. La formulation N1 dérivée de S1 améliore les
performances de cette derniere : le pourcentage de freinage bruyant passe de 95 % a 43 %, ce
qui est également une amélioration par rapport a celui de S2 (63 %). De méme pour la durée
des occurrences de bruit qui passe de 38 % pour S1 a 9 % pour N1, valeur une nouvelle fois
inférieure a celle de S2.
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Un lien peut ici étre fait avec les proprietés des matériaux de friction en particulier avec
le module de compression transverse. La formulation commerciale S2 présente des modules
normaux et transverses bien supérieurs a ceux de la formulation S1. La formulation N1
présente elle un module transverse équivalent a celui de la formulation S2 et un module normal
équivalent a celui de S1. Il semble donc que I’augmentation du module transversal du matériau
de friction améliore ses performances acoustiques. Il s’agit d’un constat, une certaine prudence
s’impose compte tenu du fait que le module de compression du matériau de friction est I’un des
seuls parametres caractérisés et que donc le lien ne peut étre effectué qu’avec celui-ci.

ii. Matériau S1

Pour rappel, deux séries d’essais ont été effectuées avec le matériau S1, a courte
distance (210 m) et longue distance (1080 m), avec la méme garniture de frein. Pour chacune
de ces séries d’essais, des diagrammes temps fréquences représentatifs ainsi que les relevés des
pics en fréquences vont étre exposés dans cette partie. Les observations de ces résultats
permettent de caractériser le comportement acoustique du matériau de friction du point de vue
fréquentiel.

Pour la série d’essai a courte distance, trois diagrammes temps fréquences sont
représentés (Fig. V-13 a V-15). Chaque diagramme correspond a un cycle de freinage (les
différents aller et retour y sont indiqués) pour différentes pressions étrier : 10 bars, 30 bars et
50 bars. Ces diagrammes mettent en évidence différents comportements acoustiques caractérisé
par les fréquences mise en jeu :

o Pour une pression étrier de 10 bars (Fig. V-13), le bruit apparait plut6t sur la deuxieme

moitié du freinage que ce soit dans le sens aller ou le sens retour. Méme si cette partie
est dediée a I’influence du matériau de friction, le lien peut étre fait avec I’influence de
la géométrie du systeme, en particulier avec le profil de barre. Pour rappel, le profil de
barre est creusé en son milieu dans la direction longitudinal, ce qui signifie que dans la
deuxiéme partie des freinages, les garnitures sont plut6t en « phase de montée » et ce
quel que soit le sens de glissement. Des observations analogues existent dans le
domaine automobile ou certaines études ont permis d’établir un lien entre les
occurrences de crissement et le voile du disque de frein.
Du point de vue du comportement en fréquence, un schéma de fréquence semble se
dégager : le comportement est de type harmonique avec une fréquence fondamentale
située autour de 1000 Hz et des fréquences harmoniques espacées d’un intervalle
correspondant a la valeur de la fondamentale. Une légére différence est a observer
entre les allers et les retours : pour les allers, la fondamentale se situe a 940 Hz alors
que pour les retours elle se situe a 1040 Hz. Le profil en creux peut expliquer la
modulation de fréquence observée sur ce diagramme. Ces deux comportements seront
considérés comme correspondant a un méme schéma acoustique.
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Fig. V-13 : Diagramme temps fréquences d’un freinage a 10 bars effectué lors des essais a
courte distance (210m) avec le matériau de friction S1.

o Pour une pression étrier de 30 bars (Fig. V-14), le bruit apparait sur toute la durée des
freinages dans les deux sens de glissement. Différents comportements du point de vue
fréquentiel apparaissent :

- Le premier demi-aller fait apparaitre du bruit de type basses fréquences sur
toute sa durée, ce type de bruit est caractérisé par un comportement
harmonique avec une fréquence fondamentale de 70 Hz, qui ne fait pas I’objet
d’étude de cette thése.

- Les deux retours font apparaitre deux schémas en fréquences distincts, le
passage de I’'un a ’autre s’effectuant de fagon brutale par un saut en fréquence.
Pour le premier retour, il est a remarquer qu’entre les deux schémas en
fréquence, une courte période de bruit basses fréquence apparait, cela ne remet
pas en cause la brutalité de passage d’un schéma a I’autre. Le premier schéma
mis en évidence est un schéma harmonique dont la fréquence fondamentale
vaut 580 Hz. Le second schéma ne fait apparaitre qu’une seule raic a la
fréquence de 3390 Hz. Pour ces deux schémas, les raies en fréguences ne
laissent apparaitre que tres peu voire aucune modulation en fréquence (en
particulier pour le schéma a 3390 Hz).

- Le deuxieme aller fait apparaitre un schéma harmonique caractérisé par une
fréquence fondamentale a 1040 Hz. Ce schéma est a rapproché du schéma mis
en evidence précedemment pour la pression de 10 bars. Il présente egalement
une forte modulation en fréquence.
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Fig. V-14 : Diagramme temps fréquences d’un freinage a 30 bars effectué lors des essais a
courte distance (210m) avec le matériau de friction S1.

o Pour une pression étrier de 50 bars (Fig. V-15), le bruit apparait sur toute la durée des
freinages dans les deux sens de glissement et plusieurs comportements en fréquences
sont également observés :

- Du bruit de type basses fréquences (fondamentale a 70 Hz) apparait sur la
totalité du premier demi-aller, du premier retour et au début du second aller.

- Le schéma caractérisé par une fréquence fondamentale a 1040 Hz déja observé
pour les pressions de 10 bars et 30 bars apparait sur le reste du second aller. I
est a noter que le passage du bruit de type basses fréquences a ce schéma
harmonique se fait de facon brutale par un saut en fréquence. De plus il n’y a
pas de modulation en fréquences visible sur ce schéma comme cela été le cas
sur les diagrammes précédents.

- Le second retour fait apparaitre deux schémas en fréquences. En début de
freinage le schéma harmonique dont la fréquence fondamentale vaut 580 Hz
est mis en évidence, il correspond au schéma observé a 30 bars méme si dans
ce diagramme, les raies impaires ne durent pas aussi longtemps que les raies
paires. La seconde partie du freinage laisse apparaitre le schéma harmonique
correspondant a celui ne faisant apparaitre qu’une seule raie a 3390 Hz a 30
bars. Cette raie est accompagnée d’harmoniques a 1790 et 5080 Hz dans ce
diagramme. Le passage d’un schéma a 1’autre se fait une nouvelle fois de
facon brutale par un saut en fréquence.
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Fig. V-15 : Diagramme temps fréquences d’un freinage a 50 bars effectué lors des essais a
courte distance (210m) avec le matériau de friction S1.

En plus de I’observation des diagrammes temps-fréquences permettant de mettre en
évidence et de suivre les comportements en fréquences au cours des freinages, les spectres
moyennés pour chaque freinage ont été générés afin d’y relever les pics en fréquences suivant
la méthode précédemment exposée. Cela permet de tracer le graphique suivant (Fig. V-16), il
permet d’avoir une vision globale de 1’ensemble des freinages effectués a courte distance toutes
pressions confondues. Ce graphique met en évidence les différents schémas précédemment
observés dans les diagrammes temps fréquences, ces schémas sont désignés par la valeur de
leur fréquences fondamentales et sont représentés par différentes couleurs comme suit : le
schéma a 580 Hz en orange, le schéma a 1040 Hz en bleu et le schéma a 3390 Hz en vert. Le
schéma dont la fréquence fondamentale vaut se situe autour de 580 Hz est le plus représenté

dans ce diagramme suivi du schéma a 1040 Hz et enfin le schéma a 3390 Hz apparait moins
souvent.
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Fig. V-16 : Relevé des fréquences émergentes sur l’ensemble des freinages du programme
d’essai effectué avec le matériau S1 a courte distance (210m).

De méme que pour la série d’essais a courte distance, certains diagrammes temps
fréquences représentatifs des essais a longue distance (1080 m) ont été sélectionnés pour étre
présentés en détails de maniére a faire apparaitre les principaux schémas en fréquences mis en
jeu (Fig. V-17 et V-18). Chaque diagramme correspond a un cycle de freinage (les différents
aller et retour y sont indiqués) pour différentes pressions étrier : 30 bars et 40 bars. Ces
diagrammes mettent une nouvelle fois en évidence différents comportements acoustiques :

o Sur le premier diagramme temps fréquences d’un essai a 30 bars (Fig. V-17), trois
schémas en fréquences apparaissent :

- Du bruit de type basses fréquences est mis en jeu sur la totalité des premiers

demi aller et retour ainsi que pendant la premiére moitié du second retour.

- Un schéma en fréquence dont la fréquence fondamentale est de 2100 Hz

apparait brievement au début du second aller.

- Un autre schéma harmonique ayant pour fréquence fondamentale 1660 Hz est

mis en jeu dans le deuxieme aller et durant la seconde moitié du second retour.
Cette fréquence fondamentale est accompagnée de fréquences harmoniques a
3320 et 4980 Hz. Au cours du second aller, ce schéma apparait de maniére
discontinue, d’abord bri¢vement en début de freinage puis sur toute la seconde
moitié avec une période sans aucun bruit.
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o Sur le diagramme suivant (Fig. V-18), trois schémas en fréquences sont mis en jeu :

- Le schéma dont la fréquence fondamentale est de 1660 Hz précédemment
observé apparait sur les quatre freinages du cycle pendant la seconde moitié
des freinages.

- L’autre schéma également observés auparavant (fondamentale a 2100 Hz)
apparait en début des trois derniers freinages, le premier freinage ne consistant
qu’en un demi-aller.

- Un troisieme schéma apparait brievement a la fin des deux freinages dans le
sens aller. 1l se caracterise par une fréquence fondamentale autour de 3040 Hz.
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Fig. V-17 : Diagramme temps fréquences d 'un freinage a 30 bars effectué lors des essais a
longue distance (1080m) avec le matériau de friction S1.
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Fig. V-18 : Diagramme temps fréquences d’un freinage a 40 bars effectué lors des essais a

longue distance (1080m) avec le matériau de friction S1.
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Fig. V-19 : Relevé des fréquences émergentes sur l’ensemble des freinages du programme

© 2013 Tous droits réservés.

d’essai effectué avec le matériau S1 a longue distance (1080m).
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De méme que pour les essais a courte distance, 1’étude consistant a relever les pics de
fréquences sur les spectres moyennés de I’ensemble des freinages du programme d’essai a
longue distance a été effectuée. Le graphique globalisant les résultats est donné dans la Fig. V-
19. Ce graphique met une nouvelle fois en évidence les différents schémas précédemment
observés dans les diagrammes temps fréquences : le schéma a 1660 Hz en orange, le schéma a
2100 Hz en bleu et le schéma a 3040 Hz en vert. Le schéma dont la fréquence fondamentale se
situe autour de 1660 Hz est le plus représenté dans ce diagramme suivi du schéma a 3040 Hz et
enfin le schéma a 2100 Hz apparait moins souvent. Il faut de plus préciser que les occurrences
de bruit apparaissent durant la seconde moitié des freinages, ce qui correspond une nouvelle
fois a la « montée du creux » de la barre de freinage.

iii. Matériau N1

Comme pour le matériau S1, deux séries d’essais ont ét¢ effectuées avec le matériau N1,
a courte distance (110 m) et longue distance (1090 m), avec la méme garniture de frein. Pour
chacune de ces séries d’essais, des diagrammes temps fréquences représentatifs ainsi que les
relevés des pics en fréquences vont étre exposes dans cette partie.

Pour la série d’essai a courte distance, deux diagrammes temps fréquences sont
représentés (Fig. V-20 et V-21). Chaque diagramme correspond a un cycle de freinage pour
différentes pressions étrier : 20 bars et 40 bars. Ces diagrammes mettent en évidence différents
comportements acoustiques caractérisé par les fréquences mise en jeu :

o Le diagramme temps-fréquence du cycle a 20 bars (Fig. V-20) montre un
comportement en fréquence assez simple : le méme schéma de fréquence est observé
sur les quatre freinages du cycle. Ce schéma est caractérisé par une raie en fréquence
unique située a 3420 Hz. Cette raie est de plus trés peu modulée. Sur ce diagramme,
deux schémas apparaissent de maniére tres breve : au début des deux freinages dans le
sens retour : un schéma mettant en jeu une fréquence de 720 Hz et un autre une
fréquence de 1150 Hz.

o Le diagramme temps fréquence a 40 bars (Fig. V-21) fait apparaitre un schéma unique
en fréquence malgré un comportement beaucoup plus riche qu’a 20 bars : ce schéma
en fréquence fait apparaitre un comportement harmonique dont la fréquence
fondamentale est 1680 Hz accompagné des harmoniques a 3340 et 5040 Hz. Entre ces
fréquences principales de nombreuses raies secondaires dont I’amplitude est beaucoup
moins élevée et la durée plus courte apparaissent. Ce schéma fait apparaitre une
harmonique a 3340 Hz tres proche de la fréquence a 3420 Hz observée dans le
diagramme précédent. Néanmoins les schémas sont a différencier dans le sens ou dans
le premier diagramme il s’agit de la fondamentale, cette seule raie apparaissant, alors
que dans le second diagramme, il s’agit a priori d’une harmonique.
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Fig. V-20 : Diagramme temps fréquences d’un freinage a 20 bars effectué lors des essais a
courte distance (110m) avec le matériau de friction N1.
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Fig. V-21 : Diagramme temps fréquences d’un freinage a 40 bars effectué lors des essais a
courte distance (110m) avec le matériau de friction N1.

L’¢étude consistant a relever les pics de fréquences sur les spectres moyennés de 1’ensemble des
freinages du programme d’essai a courte distance a été effectuée pour le matériau N1 comme
précédemment pour le matériau S1. Le graphique globalisant les résultats est donné dans la Fig.
V-22. Ce graphique met en évidence les différents schémas précédemment observés dans les
diagrammes temps fréquences : le schéma a 3420 Hz en orange, le schéma a 720 Hz en bleu, a
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1150 Hz en vert et le schéma a 1680 Hz en violet. Le schéma dont la fréquence fondamentale
vaut 1680 Hz est le plus représenté dans ce diagramme, il apparait pour tous les freinages pour
des pressions supérieures a 30 bars. Le schéma a 3420 Hz est également trés présent car il
apparait pour les pressions inférieures a 30 bars. Pour la pression de 30 bars les deux schémas
peuvent étre présents. Il est a noter que les schémas a 720 et 1150 Hz sont peu représentés, ils
ne concernent que peu de freinage a basse pression. Les occurrences apparaissent ici de fagon
continue sur la totalité du freinage, il semble donc qu’il y ait moins d’effet de la « montée du
creux » dans ce cas.
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Fig. V-22 : Relevé des fréquences émergentes sur l’ensemble des freinages du programme
d’essai effectué avec le matériau N1 a courte distance (110 m).

Pour la série d’essai a longue distance avec le matériau N1, un seul diagramme temps
fréquence (Fig. V-23) suffit afin de représenter 1’ensemble des freinages toutes pressions
confondues. En effet, au cours du programme d’essai, le bruit n’est apparu que lors des
freinages dans le sens aller et sur la partie centrale de la barre de freinage, en début de phase de
« montée de creux » de la barre. Un schéma en fréquence est mis en jeu dans les freinages a
longue distance : ce schéma en fréquence fait apparaitre un comportement harmonique dont la
fréquence fondamentale est 1700 Hz accompagné des harmoniques a 3400 et 5100 Hz. Le
graphique des relevés des pics en fréquence (Fig. V-24) ne fait donc apparaitre que ce schéma
en fréquence sur la globalité des freinages du programme d’essai.
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Fig. V-23 : Diagramme temps fréquences d’un freinage a 40 bars effectué lors des essais a
longue distance (1090m) avec le matériau de friction N1.
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Fig. V-24 : Relevé des fréquences émergentes sur l’ensemble des freinages du programme
d’essai effectué avec le matériau N1 a longue distance (1090 m).
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iv. Matériau S2

Pour le matériau S2, seuls des essais a longue distance (1300 m) ont été effectués. Deux
diagrammes temps fréquences ont été selectionnés pour étre présentés en détails de maniére a
faire apparaitre les principaux schémas en fréquences mis en jeu (Fig. V-25 et V-26). Chaque
diagramme correspond a un cycle de freinage pour différentes pressions étrier: 20 bars
(représentatif des essais a 10 et 20 bars) et 40 bars (représentatif des essais a 30, 40 et 50 bars).
Ces diagrammes mettent en évidence différents comportements acoustiques :

o Le diagramme temps fréquence a 20 bars (Fig. V-25) montre un schéma unique en
fréquence : le bruit n’apparait pas pendant toute la totalité du freinage mais plut6t
pendant la deuxiéme moitié. Il est caractérisé par une fréquence fondamentale a 1640
Hz accompagnée d’une harmonique a 3280 Hz.

o Sur le diagramme suivant (Fig. V-26), un cycle a 40 bars est représenté. Du bruit de
type basses fréquences apparait sur le premier demi-aller. Les autres freinages font
apparaitre un schéma harmonique sur la seconde moitié du freinage pour le second
aller et sur la totalité des freinages pour les deux retours. Ce schéma est caractérisé par
une fréquence fondamentale a 480 Hz accompagné des harmoniques a 960, 1440,
1920, 2400 Hz...
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Fig. V-25 : Diagramme temps fréquences d’un freinage a 20 bars effectué lors des essais a
longue distance (1300m) avec le matériau de friction S2.
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Fig. V-26 : Diagramme temps fréquences d’un freinage a 40 bars effectué lors des essais a
longue distance (1300m) avec le matériau de friction S2.

Le graphique des relevés des pics en fréquence (Fig. V-27) fait donc apparaitre les deux
schémas en fréquence apparaissant dans les diagrammes temps fréquences précédemment
présentés : le schéma dont la fondamentale vaut 480 Hz et celui a 1640 Hz. Le premier schéma
est le plus représenté, il apparait pour des pressions étrier supérieures ou égales a 30 bars alors
que le second n’apparait que pour les basses pressions a 10 et 20 bars. De plus, a 10 et 20 bars,
le comportement est similaire a ce qui a pu étre observé avec les matériaux S1 et N1 avec des
fréquences assez proches et des occurrences apparaissant plutdt en « phase de montée » du
creux de barre.
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Fig. V-27 : Relevé des fréquences émergentes sur l’ensemble des freinages du programme
d’essai effectué avec le matériau S2 a longue distance (1300 m).
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Pour les matériaux S1 et N1, deux distances d’essai sont considérées, il apparait que le
comportement acoustique est moins complexe (réduction du nombre de schéma en fréquences)
pour les longues distances, ce résultat atteste une certaine stabilisation avec la distance de
freinage et permet ainsi d’observer « ’effet d’histoire ». Au final, si la comparaison entre les
matériaux S1 et N1 se restreint aux essais longues distances, les conclusions sont les suivantes :

o Les occurrences sont moins nombreuses pour N1 et elles durent moins longtemps.
o Des schémas fréquentiels treés proches sont mis en jeu pour les deux matériaux : 1700

Hz pour N1 et 1660 Hz pour S1.

o Deux schémas viennent s’ajouter dans pour S1 : 2100 et 3040 Hz.

o Pour les deux matériaux, les occurrences ont tendance a apparaitre en « phase de
montée » du creux de la barre (dans la direction longitudinale).

o L’effet du sens de glissement est plus marqué pour S1 avec des occurrences
apparaissant systématiquement dans le sens aller.

Les résultats concernant le matériau S2 mettent en évidence deux comportements :

o Pour les faibles pressions (10 et 20 bars), le comportement est proche de celui des
matériaux S1 et N1, avec un schéma fréquentiel a 1640 Hz et des occurrences en

« phase de montée » du creux de la barre.

o Pour les pressions supérieures (30, 40 et 50 bars), le comportement est trés différents
des autres résultats : le schéma fréquentiel a 480 Hz ne correspond a aucun schéma des
autres matériaux et les occurrences sont continues sur la totalité des freinages.

c. Reésultats numériques

L’influence du matériau a pu étre étudiée dans le modéle numérique dans la limite de
ses possibilités. Les différentes configurations de calculs utilisées sont d’abord présentées,
suivies des résultats obtenus : répartitions de pressions de contact a I’interface barre de /
garnitures de frein, instabilités du modéle et déeformées associees.

i. Parametres du modéle

L’objectif est d’étudier I’influence du matériau, par conséquent les calculs pris en
compte dans cette partie ont tous été effectués dans la configuration avec 1’étrier en position
centrale et prenant en compte le profil de barre creusé suivant la longueur présenté
précédemment dans les résultats expérimentaux (Fig. V-6). Les trois profils étant trés proches
les uns des autres, le choix d’utiliser le méme profil pour tous les calculs a été fait : le profil N1
a été selectionné.

Les parametres qui ont été modifiés afin de rendre compte de I’effet du matériau de
friction sont les parameétres précédemment caractérisés : les modules de compression dans les
directions normales et tangentielles et les coefficients de frottement. Le tableau suivant (Fig. V-
28) présente les différents paramétres entrés dans le modéle pour chaque matériau. Les
matériaux sont considérés comme isotrope transverse.
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Matériaux de friction

Caractéristiques : S1 | N1 | s2
Meodule de compression  direction normale (z) 1335 1630 3380
(E en MPa) direction transverse (x et y) 3450 : 5800 : 5830
Meodule de cisaillement direction nermale {xy) 515 630 1300
(G en MPa) direction transverse (xz et yz) 1330 2270 2240
Coefficient de poisson 0,3 0,3 0,3
Coefficient de frottement 0,6 0,6 0,5
Masse volumique 2500 2500 2500

Fig. V-28 : Caracteéristiques des matériaux de frictions utilisées dans le modele numérique.

Les modules de compression et coefficients de frottement sont ceux mesurés lors des
différentes caractérisations des matériaux de friction. Le coefficient de poisson est choisi
arbitrairement a 0,3 pour les trois matériaux, il permet de calculer les modules de cisaillement

en utilisant la relation suivante :
ny = % avec G,y module de cisaillement dans le plan xy
E, module de compression suivant la direction z
v coefficient de poisson
Il a été remarqué dans les résultats expérimentaux que la pression étrier a également une
influence sur les occurrences de bruit. Ce parameétre est également pris en compte dans cette
partie. Trois calculs a trois pressions étriers différentes sont effectués pour chaque matériau de
friction : a 10, 30 et 50 bars. 9 configurations de calculs sont donc considérées dans cette partie

(3 matériaux x 3 pressions étriers)
ii.  Répartitions de pression.

La premicre étape du calcul est 1’équilibre quasi statique sous conditions de glissement,
état du systéme qui sera par la suite utilisé pour I’analyse modale complexe, seconde étape du
calcul. Une fois I’équilibre du systéme déterminé, il est possible d’accéder aux différentes
répartitions de pression dans les contacts mis en place dans le modele. Le contact entre la barre
de freinage et les garnitures de frein est étudie plus en détail dans ce paragraphe. Les
différentes répartitions de contact obtenues a [I’issue des équilibres statiques des 9
configurations de contacts sont représentées dans la figure V-29. Ces répartitions sont
représentées du coté des surfaces des garnitures de frein, pour les trois matériaux de friction et
les trois pressions étrier prises en compte. La méme échelle est utilisée pour toutes les
répartitions présentees. Pour chaque configuration, les deux garnitures sont représentées, la face
avant est celle du dessous et la face arriére (coté traverse) est celle du dessus.
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Fig. V-29 : Répartitions de pression sur les surfaces des garnitures de frein en contact avec la
barre de frottement (profil « creusé » dans la direction longitudinale) pour les trois matériaux

de friction et pour trois pressions étrier.

Pour toutes les configurations de calcul, une observation commune peut étre effectuée:
les pressions de contact sont plus localisées vers 1’avant du contact, ce phénoméne
d’engagement est dii & la prise en compte des effets du glissement entre les garnitures et la
barre de frottement. La forme générale des zones de contact est également comparable entre les
différentes configurations, le profil de barre pris en compte est le méme pour tous les calculs.
C’est ce profil en creux qui conduit a obtenir de telles répartitions, I’influence de ce parametre
est étudiée dans la suite de ce rapport. Des différences dues a I’influence du matériau de

friction peuvent étre observes:

o Le matériau N1 est celui qui présente les localisations les plus importantes: les zones de
contact sont plus localisées et les gradients sont plus importants au sein de ces zones
conduisant a obtenir un maximum plus élevé.

o Le materiau S1 est celui qui conduit a une meilleure repartition des pressions contact
avec des zones plus importantes, des gradients moins élevés et un maximum plus faible.

o Le matériau S2 présente des résultats intermédiaires a ceux des deux matériaux

précédemment décrits.
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Le lien peut étre fait avec les propriétés mécaniques des matériaux de friction :

o Une premiere comparaison est possible entre les matériaux S2 et N1: entre ces
matériaux, les modules dans les directions transverses sont similaires alors que dans la
direction normal, le module de S2 et environ deux fois celui de N1. Une augmentation
du module normale conduit a une meilleure répartition de pression pour le matériau S2.

o Une seconde comparaison peut étre faite entre les matériaux S1 et N1. Cette fois, les
deux matériaux présentent des modules équivalents dans la direction normale. Par
contre, dans les directions transverses, le module du matériau N1 est trés supérieur a
celui de S1 (facteur 1,7). Une augmentation du module transverse conduit a une
localisation du contact plus importante.

Il semble donc que les modules de compression des matériaux de friction soient un paramétre
influent sur le comportement des matériaux de friction: une augmentation du module
transverse et/ou une diminution du module normal ont pour tendance de favoriser un contact
plus localisé.

L’influence de la pression étrier est €¢galement visible dans ces résultats : 1’augmentation
de la pression étrier conduit a obtenir une meilleure répartition du contact avec des zones de
contact plus étendues et les valeurs des pressions de contact augmentent logiquement avec la
pression étrier.

iii. Instabilités et déformées associées

Les répartitions de pressions issues de 1’équilibre quasi-statique sont utilisées pour la
deuxieme étape : I’analyse modale complexe. Les calculs ont été effectués pour les neuf
configurations considérées : trois matériaux de friction par trois pressions étrier. Ces calculs
permettent d’une part d’obtenir les instabilités du systéme et d’autres part les déformées
associée. Dans ce paragraphe, les résultats d’une des configurations vont étre décrits afin
d’illustrer la méthode de utilisée pour identifier les composants mis en jeu, il s’agit de la
configuration dont les paramétres sont le matériau S1 et une pression de 30 bars. La méme
méthode ayant été utilisée pour les neuf configurations, les résultats seront synthétisés dans un
tableau récapitulatif puis commentés.

Les modes complexes obtenus a 1’issu de I’analyse modale complexe sont généralement
présentés sous la formes de graphiques partir réelle en fonction de la partie imaginaire (Fig. V-
30). La partie imaginaire correspond a la fréquence du mode et la partie réelle a son « taux
d’instabilité ». Une partie réelle non nulle correspond a une instabilité et au couplage de deux
modes dont les fréquences sont alors égales. Le graphique présenté correspond au cas matériau
S1 et pression étrier de 30 bars et six modes on une valeur réelle positives, ils ont été numérotés
pour la suite de la présentation des résultats.
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Fig. V-30 : Partie imaginaire en fonction de la partie réelle des modes complexes obtenus a
lissu de ’analyse modale complexe — matériau S1 et pression étrier de 30 bars.

Pour chacun des modes instables mis en évidence dans le graphique précédent, les
déformées modales ont été observées. L’observation des déformées associées aux différentes
instabilités permet de mettre en évidence les composants mis en jeu dans les couplages
associes. Pour ce faire, une premiére observation de la déformée du modéle complet permet de
déterminer de maniere globale les composants mis en jeu puis les déformées des composants
pris deux par deux sont observées afin de confirmer ces observations: barre + garnitures et
étrier + garnitures. 1l est important de préciser que les résultats donnés par les calculs sont en
niveau de déformation, sans unité particuliére. Les déformées des six modes instables sont
présentés dans la Fig. V-31 et les composants a priori majoritairement mis en jeu sont présentés
dans le tableau Fig. V-32. La numérotation des modes instables de 1 a 6 est conservée. Un
tableau de synthése des résultats obtenus pour les neuf configurations de calcul est ensuite
présenté (Fig. V-33).
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Fig. V-31 : Déformées associées aux modes instables de la configuration matériau S1 et
pression étrier de 30 bars.

Configuration matériau S1 - 30 bars

. Fréquences des Composants mis en
n modes instables jeu
1 2973 Garnitures
2 3234 Garnitures + Barre
3 3658 Garnitures
4 3737 Garnitures + Barre
5 3777 Garnitures + Etrier
6 3863 Garnitures + Etrier

Fig. V-32 : Fréquences des modes instables et composants majoritairement mis en jeu dans les
couplages associés - matériau S1 et pression étrier de 30 bars.
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Le cas choisi en exemple permet de présenter différents cas en termes de composants
mis en jeu dans les couplages associés aux instabilités : les garnitures peuvent étre mises en jeu
seules ou couplées avec 1’étrier ou la barre de freinage. Un des cas n’est cependant pas présent
pour cette configuration : le cas ou les trois composants (la barre, 1’étrier et les garnitures) sont
mis en jeu, cas qui apparait par la suite pour d’autres configurations.

Le tableau de synthése permet de confronter les résultats obtenus pour les neuf
configurations de calcul. 1l peut se lire en fonction des deux parametres considérés : le matériau
de friction et la pression étrier. De maniere globale, les résultats montrent que la pression étrier
a une influence plus importante que le matériau en terme de nombre d’instabilités : pour une
pression étrier de 10 bars, le nombre d’instabilité est plus important que pour les pressions
supérieures alors que d’un matériau a un autre, les nombres d’instabilité sont sensiblement les
mémes mis a part pour le cas a 50 bars avec le matériau S2 avec seulement 2 instabilités. En
termes de composant mis en jeu, les garnitures sont présentes dans toutes les instabilités, toutes
configurations confondues. Les garnitures semblent donc jouer un role central. Cela pourrait
expliquer le nombre plus important d’instabilités a 10 bars : la pression étant plus faible, la
zone de contact est plus petite (cf. répartitions de pression) et les garnitures sont donc moins
« tenues », d’ou une propension a I’instabilité plus importante ainsi que 1’apparition de
fréquences plus basses.

Le dernier résultat est présenté dans le graphique suivant (fig. V-34) : la répartition des
instabilités en fonction de leur fréquence pour les neuf configurations de calcul. Une nouvelle
fois I’influence de la pression est plus prononcée que 1’influence du matériau de friction. De
plus c’est encore a la pression de 10 bars qu’apparait la différence la plus importante : en plus
d’étre plus nombreuses, les instabilités sont réparties sur une plus large gamme de fréquences
avec en particulier la présence d’instabilités entre 1000 et 2500 Hz.

& @ o000 ¢
50 bars _ A A
) e ® eamw

& ¢ e

30 bars A AA AAA @51
A 52
@ o @ N1

L & ¢ ¢ ¢ ¢

10 bars — ' A A A Ad A A ' A

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500

Fig. V-34 : Répartition des instabilités en fonction de la fréquence pour les neuf configurations
de calcul.
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L’observation des répartitions de pression au niveau des surfaces des garnitures ont pu
étre corrélées aux propriétés des matériaux de friction introduites dans le modele (rigidités
normale et transverse). L’observation des déformées associées aux instabilités met en avant le
réle des garnitures.

L’influence de la pression observée dans les résultats numériques va un peu a I’encontre
des résultats expérimentaux. La tendance mise en évidence lors des essais est qu’il y a
globalement moins de crissement a faible pression alors que dans le cas numérique, le plus
grand nombre d’instabilités apparait a faible pression. Les comparaisons avec les résultats
expérimentaux sont par ailleurs difficiles a établir: les modes instables obtenus par la
modélisation sont nombreux. Il est néanmoins possible de trouver des modes instables autour
des fréquences identifiées expérimentalement (1700, 3400 Hz...). Il s’agit d’une des limites de
I’analyse modale complexe : les conditions sont nécessaires mais non suffisantes, de ce fait un
plus grand nombre de « candidats » est obtenu.

De plus I’effet du matériau reste au final peu visible dans les résultats numériques. Ces
différences, que ce soit au niveau de I’influence de la pression étrier ou de I’influence du
matériau de friction peuvent étre imputées aux propriétés des matériaux de friction entrées dans
le modele. En effet, méme si ils ont été caractérisés en compression, les valeurs ont été
calculées par régression linéaire sur la plage [0-11.2 MPa], ce qui correspond a une plage de
pression étrier de [0-112 bars]. Les calculs sont effectués a des pressions inférieures et la loi de
comportement utilisée dans les calculs est linéaire. Une piste pour affiner les résultats serait de
caractériser plus finement le comportement en compression des matériaux de friction et de
compiler une loi de comportement plus réaliste (non linéaire) dans les modeles numériques.

Un autre élément d’explication vis-a-vis des différences entre les approches
expérimentale et numérique est I’absence de prise en compte des interfaces dans le modele
alors que les résultats expérimentaux mettent en avant 1’influence de la distance de freinage sur
les fréquences mises en jeu. De plus les surfaces de contact pour un matériau vierge et a longue
distance sont tres différentes (ce qui sera illustré dans la partie D), cet aspect n’est pas pris en
compte dans la modélisation.

Enfin, les calculs sont effectués en prenant en compte des profils similaires uniquement
dans la direction longitudinale, la partie suivante est justement dédiée a I’influence du profil de
la barre de freinage.
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VI-  Influence du profil de barre

Cette partie est dédiée a I’influence de la géométrie de la barre de freinage sur le
comportement acoustique du systéme de freinage. Cette influence a pu étre remarquée dans les
résultats précédemment présentés et décrits. L’influence de la géométrie de la barre de freinage,
en particulier de son profil longitudinal est étudiée en comparant des essais effectués avec deux
profils de barre différents. Les essais sont bases sur le protocole d’essai par paliers de pressions
successifs déja utilisé auparavant. Les résultats obtenus avec ces différentes configurations
d’essai vont étre présentés par la suite. Des calculs numériques prenant en compte la forme du
profil longitudinal de la barre de freinage ont été effectués. Les résultats obtenus vont
également étre présentés dans cette partie.

a. Resultats experimentaux

Un seul matériau de friction est considéré dans ce paragraphe : le N1. Pour ces essais, le
protocole reste le méme que celui utilisé auparavant et décrit dans le paragraphe Ill-c. Une
partie des résultats obtenus avec ce matériau a été presentée en V-b. Ces essais ont été réalises
en utilisant une barre de freinage avec un profil longitudinal en creux. Le méme matériau de
friction a été testé sur le banc d’essai aprés usinage de la barre de freinage et donc avec un
profil de barre «plat». Cela permet au final d’obtenir des essais réalisés avec le méme
protocole, le méme matériau de friction et deux profils de barre tres differents (Fig. VI-1). Les
coefficients de frottement (Fig. VI-2) ont été mesurés lors des deux essais de fagon a s’assurer
que les deux jeux de garnitures en N1 produisaient les mémes performances en frottement
indépendamment du profil de barre.

Les deux profils de barre considérés ont déja éte présentés précédemment mais dans des
figures différentes, ils sont ici placés dans le méme graphique pour comparaison. Pour une
lecture plus aisée, les points de mesure situés a -340 mm suivant la longueur de la barre sont
placés arbitrairement a 1.5 et -1.5 mm pour les faces arriére et avant respectivement.
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Fig. VI-1 : Profils de la barre de freinage mesurés avant deux essais du matériau de friction
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N1, deux configurations différentes : profil en creux et profil ‘plat’.
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Fig. VI-2 : Coefficient de frottement des deux jeux de garnitures N1 avant et apres rodage et
pour deux profils de barre de freinage.

Les résultats acoustiques obtenus dans la configuration d’essai mettant le profil de barre
longitudinal en creux ont été présentés dans le paragraphe précédent.

Pour les essais effectués dans la configuration avec le profil de barre «plat », les
garnitures ont parcouru une distance totale de 2255 m et des mesures ont été effectuées a courte
et longue distance soit a 180 m et 1975 m. Pour rappel, les distances d’essai du premier jeu de
garniture étaient 110 m et 1090 m. Les essais dans la configuration barre plate ont été effectués
sur une distance deux fois plus grande que dans la configuration barre creusée sans qu’aucune
apparition de bruit n’ait été constatée. Les résultats obtenus sont beaucoup plus simple a
présenter que dans pour la configuration avec le profil en creux : un tableau comparatif des
résultats globaux obtenus dans les deux configurations d’essai est donné dans la Fig. V-3.
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Matériau de friction N1

Profil de barre En creux 'plat’
% de freinage bruyants 65 0
Durée du crissement (% de la durée totale du freinage) 37 0
Niveau acoustique global (dB(A)) 58 76

Fig. VI-2 : Tableau comparatif des résultats acoustiques globaux obtenus avec le matériau de
friction N1 dans deux configurations différentes : profil de barre en creux et profil ‘plat’.

Ces résultats illustrent I’absence d’apparition de bruit au cours des essais dans la
configuration barre ‘plate’ : aucun freinage n’est bruyant malgré une distance de freinage deux
fois supérieure a celle de la configuration barre « creusée », de ce fait il n’est pas possible
d’obtenir une durée de crissement. Quant au niveau acoustique global il est de 76 dB(A), ce qui
correspond au bruit de fond. Pour rappel celui-ci a été mesuré et un seuil a éteé fixe a 77 dB(A).
L’écart de 1 dB(A) n’est pas significatif, le bruit de fond pouvant légérement varier d’une

journée d’essai a une autre.
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Fig. VI-3 : diagramme temps-fréquences représentatif des essais du matériau N1 en
configuration barre ‘plate’.

Les résultats obtenus avec ces deux configurations d’essai montrent I’influence du profil
de barre sur le comportement acoustique : un profil de barre plat semble étre favorable pour la
réduction du bruit. Dans ce cas le bruit est méme complétement éliminé. Une certaine prudence
s’impose, un seul matériau de friction ayant été considéré. Ce résultat étaye les observations
effectuées precédemment selon lesquelles le bruit apparait de maniére tres privilégiée dans les
phases de « montée de creux » dans le cas du profil en creux dans la direction longitudinale de

la barre de freinage.
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b. Résultats numériques

Trois configurations de calcul sont considérées dans ce paragraphe, le paramétre qui
varie est la géométrie de la barre. Un seul matériau de friction est utilisé pour tous les calculs :
le matériau N1 dont les propriétés ont été précédemment données dans le tableau Fig. V-26. La
position de I’étrier par rapport a la barre est également la méme dans les trois calculs : il s’agit
de la position centrale. Les trois géométries de barre prises en compte sont :

o «barre plate » : la surface de la barre est parfaitement plate.

o «profil en creux longitudinal » : un profil longitudinal de la barre mesuré en
MMT (Fig. 111-11) est utilisé, il s’agit du profil médian a z = 0 soit celui qui
présente le creux le plus important. Dans cette configuration, la surface
inférieure de la barre (tranche) est créée en utilisant les points de mesure puis
cette surface est extrudée suivant la hauteur de la barre (Fig. VI-4).

o « profil transverse » : de la méme maniere que pour le profil en creux, un des
profils obtenu lors des mesures MMT (Fig. I11-13) est utilisé, de la méme
maniere le profil médian a x = 0 a été sélectionné. Cette fois, pour la
construction du modele, les profils sont reconstruits sur la surface d’une des
extrémités de la barre puis la surface est extrudée dans le sens de la longueur de
la barre. La seconde extrémité est ensuite ajoutée (Fig. VI-5).

L -

z=0mm

Profils longitudinaux de la
barre de freinage mesurésen
MMT (& mi-hauteur)

Position (mm)

Extrusion suivant la
hauteur de la barre

Modéle géométrique de barre :
configuration « profil en creux longitudinal »

Fig. VI-4 : Construction du modele géométrique de la barre de freinage — configuration
« profil en creux longitudinal ».

143

© 2013 Tous droits réserveés. http://doc.univ-lille1 fr



Thése de Loic Mortelette, Lille 1, 2012
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Fig. VI-5 : Construction du modéle géométrique de la barre de freinage — configuration
« profil transverse ».

De la méme maniere que précédemment, les premiers résultats observés sont les
répartitions de contact a l’interface barre de freinage / garnitures obtenues a 1’issue de
I’équilibre quasi-statique, premiére étape de 1’analyse modale complexe. Les répartitions de
pressions de contact obtenues dans les trois configurations considérées sont présentées dans la
Fig. VI-6. L’échelle couleur est la méme pour les trois configurations.

Les répartitions de pression de la configuration «barre plate » montrent une
organisation concentriqgue avec le maximum situé au centre, cette forme correspond a
I’emplacement des pistons a I’arriére des garnitures. La répartition des pressions de contact est
plutot localisée vers I’avant du contact et ne décrit pas une forme circulaire parfaite, cela est di
a I’effet d’engagement a cause du frottement. Dans cette configuration, les répartitions sont
presque parfaitement symétriques entre les deux garnitures conséquence d’un profil de barre
également symétrique entre les deux faces (plat de chaque coté).
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Avec la configuration « profil en creux longitudinal », les répartitions de contact
ressemblent & celle du cas précédent car elles se présentent également en organisation
concentrique avec le maximum au centre et il est possible de deviner une nouvelle fois les
pistons appuyant a I’arriére des garnitures. Néanmoins les garnitures doivent se déformer de
part la forme en creux de la barre expliquant le dédoublement des zones situées sur les secteurs
avant des garnitures et les pressions plus élevees par rapport au cas «plat». L’effet
d’engagement se remarque une nouvelle fois dans cette configuration. Il n’y a cependant plus
de symetrie parfaite ente les deux garnitures, les profils ne sont pas exactement les mémes sur
chaque face de la barre (profils expérimentaux réels) et de part les conditions de montage
asymétrique de 1’étrier, les déformations permises ne sont pas les mémes de chaque coté.

La configuration « profil transverse » est complétement différente des deux cas
précédents : les répartitions ne sont plus de forme pseudo circulaires mais décrivent des lignes
horizontales, les zones sont plus petites et donc les valeurs atteintes sont beaucoup plus élevées.
Il n’est plus possible de deviner la forme des pistons, le profil de barre devenant prépondérant
sur leur action. Les profils transverses sont fortement asymétriques, expliquant ainsi les
différences entre les deux garnitures.

Configuration
« profil en creux longitudinal »

Configuration
« profil plat »
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0
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Fig. VI-6 : Répartitions de pression a l'interface barre de freinage / garnitures obtenues pour
les trois configurations de profil de barre considérées (matériau N1 et pression de 30 bars).
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Ces observations montrent une influence trés importante du profil de la barre de
freinage sur les répartitions de pression a I’interface barre de freinage / garnitures. Ces
répartitions sont ensuite utilisées pour 1’analyse modale complexe qui permet I’étude de
stabilité du systéme. Les résultats obtenus sont présentés dans le tableau et le graphique de la
Fig. VI-7 : le nombre d’instabilités obtenues et les fréquences correspondantes sont présentées
pour chaque profil de barre.

Profil de barre Plat Creux Transverse
longitudinal
MNombre d'instabilités 3 5 12
2386 3043 1297
3669 3494 1936
3815 3673 2028
3747 2140
3893 2316
Fréquences des instabilités 2682
(Hz) 2711
2955
2998
3245
3446
3882
@ Transverse @ e O @ 00 L
A Creuxlongitudinal & A A A
o Plat ¢ o

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000

Fréquence Hz

Fig. VI-7 : Nombre, fréquences et répartition des instabilités obtenues lors des analyses
modales complexes des trois configurations de calcul mettant en jeu différents profils de barre
de freinage.

Le profil de barre influence fortement le nombre et la valeur des fréquences des
instabilités obtenues a I’issue de 1’analyse modale complexe. La configuration mettant en jeu le
profil transverse est celle qui donne le plus d’instabilités comparativement aux deux autres
configurations. De plus des instabilités a plus basses fréquences (en dessous de 2500 Hz)
apparaissent dans ce cas. Le paralléle peut étre fait avec les répartitions de pression : le cas du
profil transverse est celui qui présente la moins bonne répartition, ce qui signifie également une
moins grande portance des garnitures. 1l semble donc que moins la garniture est « tenue » sur le
disque, plus le nombre d’instabilités apparaissant est grand et que des fréquences plus basses
sont mises en jeu. Les déformeées des composant du systéme mis en jeu dans pour chacune des
instabilités des différentes configurations ont ensuite été observées. Elles sont présentées dans
les figures suivantes (Fig. VI-8 a 10).
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Configuration profil "plat”

Fréquences des

£ Composants mis en jeu
modes instables P )

2386 Garnitures + Etrier e
3669 Garnitures + Barre
3815 Garnitures + Barre o Modéle complet

Etrier + Garnitures

Modéle complet

m Modéle complet

Barre + Garnitures Barre + Garnitures
Fig. VI-8 : Déformées des composants majoritairement mis en jeu dans les instabilités
obtenues avec la configuration de profil de barre « plat ».

Configuration profil "creux longitudinal” -
Fréquences des s 2 =
i Composants mis en jeu 4
modes instables
3043 Garnitures + Barre®—fe—m__ Barre + Garnitures
3494 Garnitures + Barre e

3673 Garnitures
3747 Garnitures + Etrier + Barre|
3893 /

Modéle complet

Garniturese._

7
‘

Modéle complet

==
Modéle complet

Fig. VI-9 : Déformées des composants majoritairement mis en jeu dans les instabilités obtenues
avec la configuration de profil de barre « creux longitudinal ».
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147

© 2013 Tous droits réserveés. http://doc.univ-lille1 fr



Thése de Loic Mortelette, Lille 1, 2012

Configuration profil "transverse”
Fréquences des g i
: Composants mis en jeu

modes instables

1297 Garnitures

1936 Garnitures

2028 Garnitures + Barre

2140 Garnitures

2316 Garnitures

2682 Garnitures 2028 Hz 2140 Hz

2711 Garnitures

2955 Garnitures

2998 Garnitures

3245 Garnitures

3446 Garnitures

3882 Garnitures

2316 Hz 2682 Hz 2711Hz 2955 Hz

2998 Hz 3245Hz 3882 Hz

Fig. VI-10 : Déformées des composants majoritairement mis en jeu dans les instabilités
obtenues avec la configuration de profil de barre « transverse ».

Comme précédemment, les comparaisons des composants deux a deux permettent
ensuite de confirmer voire d’affiner les résultats. Dans les figures présentant les résultats, toutes
les déformées pour chaque cas ne sont pas représentées, seules celles mettant en évidence le ou
les composants(s) principalement mis en jeu sont montrées.

Au niveau des composants mis en jeu, le profil transverse est une nouvelle fois celui qui
donne des résultats tres différents des deux autres profils : dans presque tous les cas seules les
garnitures sont majoritairement mises en jeu. Le seul cas ou la barre est également mise a
contribution, sa déformée correspond & un mode de traction-compression dans le plan,
contrairement aux autres configurations de profil ou les déformées de barre mises en jeu
correspondent a des modes de flexion et/ou de torsion hors plan. Les garnitures sont les
composants qui sont mis en jeu dans toutes les instabilités, toutes configurations de profil de
barre confondues. Cela conforte les observations précédentes qui mettent en avant le fait que la
« tenue » de la garniture de part la portance due aux répartitions de pressions est importante
vis-a-vis des instabilités du systeme. Au final le profil de la barre de freinage semble étre un
parameétre du premier ordre de part son influence sur la stabilité du systeme et donc sur sa
propension a générer des occurrences de crissement. C’est par ailleurs le parametre qui donne
les résultats les plus tranchés du point de vue expérimental : le caractere tout ou rien des
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résultats acoustiques fonction du type de profil (respectivement creusé ou plat) est tres fort, il
ne s’agit pas simplement d’atténuation ou de diminution du nombre d’occurrences.

Il est cependant a préciser que dans la réalité, la barre présente une combinaison des
deux profils «creux longitudinal » et «transverse », ce qui n’est pas pris en compte ici.
L’intégration des surfaces complétes réelles dans le modele nécessiterait une mesure de ces
dites surfaces dans leur totalité.

Les différents résultats expérimentaux et numériques mettent en avant I’importance du
profil de barre : avec une barre « plate », il n’y a pas de génération de crissement lors des essais
sur le banc et c’est la configuration qui exhibe le moins d’instabilit¢ dans les calculs
numeériques. De plus, il semble que 1’apparition du bruit soit liée au profil de la barre dans le
cas ou celui-ci et en forme de creux : ’apparition est favorisée dans les « phases de montée »
du creux de la barre de freinage. Le profil de la barre de freinage a donc une influence du
premier ordre sur le comportement acoustique. En pratique, 1’état de barre et la préparation des
surfaces doit donc étre soignées. Les campagnes d’essai réalisées sur €olienne ne permettent
pas de corréler les résultats : la caractérisation des surfaces des disques de frein sur éolienne
serait necessaire.

Le paramétre matériau de friction et en particulier son « état » joue également un role,
méme si son influence est dans une proportion moindre que celle du profil de barre. En effet,
les résultats montrent des variations vis-a-vis des occurrences de crissement en fonction de
«I’état » des garnitures : les résultats en termes de nombre, de durées et d’intensités des
occurrences de bruit ainsi que les fréquences mises en jeu sont différents pour les différentes
distances de freinages considérées. Ces résultats permettent d’introduire la notion d’effet
d’histoire qui implique une évolution des phénomeénes avec I’augmentation de la distance de
freinage.

Pour une distance équivalente, I’influence du matériau est moins visible : les fréquences
mises en jeu dans les essais « longue distance » sont tres proches pour les trois matériaux de
friction méme si le matériau de friction S2 met en plus en jeu des fréquences plus basses pour
les pressions supérieures ou égales a 30 bars.

Par ailleurs des liens peuvent a priori étre effectués avec les propriétés des matériaux de
friction méme si les calculs ne permettent pas de confirmer de maniere franche les résultats. Ils
permettent néanmoins de mettre en évidence une localisation des pressions plus importante
avec le matériau N1 (de méme avec le profil transverse).

Enfin, méme si des caractérisations ont été effectuées et qu’elles sont a priori cohérentes
avec les microstructures, les essais effectués ne permettent pas d’étre exhaustif quant a
I’identification des propriétés mécaniques des matériaux. Une meilleure connaissance de ces
propriétés et du comportement des matériaux de friction permettraient d’aller plus loin dans
I’interprétation et la compréhension des phénomenes mis en jeu dans la problématique du
crissement et des paramétres influents associés.

En ce sens la partie suivante est dédiée a 1’observation des surfaces frottées des
garnitures de freins dans 1’objectif d’apporter de nouveaux éléments de compréhension.
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VII- Observation des surfaces frottées
a. Essais « courte distance »

En complément des essais présentés précedemment dans ce mémoire de these, des
essais dits « courte distance » ont été effectués. Ces essais ont été développés dans 1’objectif
d’obtenir des garnitures bruyantes en un minimum de distance de frottement pour pouvoir
¢tudier ’apparition du bruit et en observer ensuite les surfaces.

Le protocole de ces essais est assez simple : il s’agit d’effectuer des freinages (allers et
retours successifs sur le banc) jusqu’a I’apparition du bruit. Lorsque c’est le cas, I’essai est
arrété. Il faut neanmoins que le bruit corresponde au méme bruit que celui mesuré lors des
essais précédemment effectués pour valider 1’arrét de 1’essai, en particulier en termes de
contenu fréquentiel. Des mesures acoustiques ont été effectuées a deux distances de freinage
pour chaque matériau : 210 et 1080 m pour S1 et 110 et 1090 m pour N1. Les schémas
fréquentiels (fréquences fondamentales) mis en évidence au cours de ces essais sont rappelés
pour S1: 580, 1040 et 3390 Hz a 210 m et 1660, 2100 et 3040 Hz a 1080 m et pour N1 : 720,
1150, 1660 et 3420 Hz a 110 m et 1700 Hz a 1090 m. Les parametres pour ces essais sont les
suivants :

o La pression étrier reste fixée a 30 bars durant la totalité de 1’essai.

o Lavitesse de glissement est de 10 mm/s.

o Deux matériaux de friction ont été testés dans le cadre des essais « courte
distance » le S1 et le N1.

o Pour chaque essai, un nouveau jeu de garnitures vierges est utilise.

o Tous les essais ont été effectués avec un profil de barre identique : le profil de
barre en creux dans la direction longitudinal.

L’instrumentation est la méme que précédemment :

o Un microphone qui permet la mesure des émissions acoustiques.

o L’instrumentation qui équipe le banc avec les mesures suivantes :

- Pression hydraulique dans I’étrier.

- Efforts tangentiel.

- Déplacement relatif entre les garnitures et la barre de freinage.

- Nombre de freinages effectués qui permettra de déterminer la distance
totale effectuée a la fin de I’essai.

- La température dans la barre de freinage qui peut constituer un autre
critere d’arrét. Si la température dans la barre dépasse les 80°C, 1’essai
s’arréte, méme si ici les essais s’avéreront au final plus courts que le
temps nécessaire pour atteindre ce seuil de température.

Les mesures sont effectuées sur la totalité des essais de fagon a pouvoir enregistrer et
mettre en évidence une évolution menant au crissement s’il s’avére qu’il y en ait une. Méme si
I’oreille humaine peut étre considérée comme un assez bon moyen de mesure pour évaluer si le
bruit généré correspond a celui entendu lors des essais précédents, le suivi des émissions
acoustique donne en temps réel la fréquence des occurrences de bruit et de décider de I’arrét de
I’essai si ces fréquences sont dans la gamme 0-4000 Hz.
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i. Résultats des mesures effectuées au cours des essais

Deux types de résultats sont obtenus grace aux mesures effectuées au cours des essais :

o Les diagrammes temps-fréquences générés a partir des mesures au microphone
permettant de détecter 1’apparition et de suivre I’évolution des émissions
acoustiques le long de I’essai. Ces diagrammes sont construits de la méme
maniere que précedemment, la seule différence est la gamme de fréquence de 0 a
12,5 kHz. La gamme en fréquence est étendue de maniére a pouvoir détecter
d’éventuelles émissions acoustiques a plus haute fréquence. Pour rappel, 1’essai
est arrété les fréquences des émissions acoustiques correspondent a celles
mesurées lors des essais précédents.

o L’évolution du frottement au cours de 1’essai. Il faut préciser que dans le cadre
des essais « courte distance », les mesures de coefficient de frottement selon la
procédure spécifique décrite auparavant (Partie B — Chapitre I11) afin de ne pas
interférer avec les essais, en particulier s’agissant des surfaces de frottement. Les
mesures de pression étrier permettent néanmoins d’accéder a I’effort normal au
cours des essais, I’effort tangentiel étant directement mesuré, il est possible au
final d’obtenir un coefficient de frottement par le rapport de I’effort tangentiel
sur I’effort normal.

Le premier matériau de friction qui a été testé est le matériau S1, une distance de
freinage de 10 m a été suffisante pour obtenir du bruit permettant de valider 1’essai. Le second
matériau & avoir été testé est le N1. Avec ce matériau, il a été décidé d’un premier essai
effectué et arrété au bout d’une distance de freinage identique de 10 m et ce qu’il y ait du bruit
ou non afin de pouvoir comparer les surfaces frottées des deux matériaux de friction pour une
méme distance. Cet essai ne s’étant pas avéré bruyant, un deuxiéme jeu de garnitures a été
testé, le critére d’arrét étant cette fois 1’apparition de bruit, soit pour une distance de freinage de
20 m. Un essai « courte distance » supplémentaire a été effectué avec le matériau N1, il s’agit
de I’essai au cours duquel la barre a été instrumentée en accélérometre (cf. Partie B, 1V, d). Ce
dernier essai s’est également avéré bruyant a partir d’une distance de freinage de 20 m, les
mesures avec accélérometres ont été effectuées en configuration bruyante et I’essai a été arrété
au bout de 40 m de freinage. Ce troisieme essai, avec N1, n’a pas particuliérement été exploité
comme les deux premiers en termes de diagramme temps-fréquences ou de frottement.
Néanmoins les résultats ont permis de déterminer une fréquence des émissions acoustiques de
1575 Hz pour cet essai. Ainsi aucun résultat acoustique ou en frottement ne sont présentés pour
ce troisieme essai, seules les surfaces des garnitures sont analysées. Le tableau suivant (Fig.
VI1-1) synthétise le déroulement et I’exploitation des essais « courte distance ».
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Numéro de || Matériau . . Distance de X
. i L. Critére d'arrét i i Mesures f Résultats
I"essai de friction freinage effectuée

- diagrammes temps-fréquences
1 51 Apparition du bruit 10m - coefficient de frottement
- surfaces frottées

Méme distance - diagrammes temps-fréquences
2 N1 qu'avec S1 10m - coefficient de frottement
(Essai non bruyant) - surfaces frottées
- diagrammes temps-fréquences
3 N1 Apparition du bruit 20m - coefficient de frottement
- surfaces frottées
Fin de I'essai - surfaces frottées
"caractérisation de la - fréquence "crissante™ a 1575 Hz
4 N1 40m

déformées de barre”
(Essai bruyant)

Fig. VII-1 : Tableau de synthése des configurations d’essais « courte distance ».

L’évolution des diagrammes temps-fréquences en fonction de la distance parcourue,
ainsi que du coefficient de frottement pour les deux matériaux S1 et N1 est présentée dans la
suite.

Matériau de friction S1

Les garnitures en matériau de friction S1 ont du parcourir une distance de 10 m en
condition de freinage avant de devenir bruyant. L’essai est effectué par une succession de
cycles de 4 freinages. Pour les mémes raisons que précédemment, le premier aller du cycle
n’est en fait qu’un demi-aller qui commence & partir du milieu de la barre soit a la moitié de la
course totale du freinage (300 mm) a cause de I’asservissement du banc. Chaque cycle équivaut
donc a une distance d’un peu plus d’un meétre (3 x 300 mm + 1 x 150 mm = 1,05 m).

Les diagrammes temps fréquences du début (premier metre), du milieu (cinquieme

meétre) et de la fin de 1’essai (dixiéme et dernier métre) sont présentés dans la figure suivante
(Fig. V11-2).
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Fig. VII-2 : Diagrammes temps-fréquences généres a partir des signaux du microphone
enregistrés au cours de [’essai « courte distance » du matériau de friction S1 (10 m au total) —
premier (a), cinquiéme (b) et dixieme (c) métre de freinage.

Ces trois diagrammes temps-fréquences permettent de suivre 1’évolution des émissions
acoustiques au cours des 10 m de freinage. Au deépart, (Fig. VII-2 (a)), les freinages sont
complétement silencieux. A mi-essai (Fig. VII-2 (b)), des émissions acoustiques évanescentes
et a peine audibles apparaissent. Ces émissions se caractérisent par des fréquences a 8 kHz et
plus montrant une tres forte modulation et des niveaux acoustiques relativement faibles. A la
fin de I’essai (Fig. VII-2 (c)), du bruit est émis de fagon continue sur la totalité du dixiéme
metre de freinage. A 1’oreille, ce bruit s’apparente a du crissement et ressemble fortement a
celui entendu lors des essais précédents. Cette ressemblance est confirmée par le diagramme
temps-fréquences correspondant qui montre par ailleurs que les émissions acoustiques sont plus
marquées dans le sens retour. En effet, un comportement harmonique est mis en évidence.
Deux schémas acoustiques sont présents : un schéma dont les fréquences sont 700, 1400 et

156

© 2013 Tous droits réservés.

http://doc.univ-lille1.fr



Thése de Loic Mortelette, Lille 1, 2012

2100 Hz apparaissant pendant les premiéres secondes des freinages (mis a part pour le premier
freinage qui commence en milieu de barre) et un schéma dont les fréquences sont 3450, 6900 et
10350 Hz. Ce dernier schéma est tres proche de celui déja observé lors des essais a 210 m et
dont la fréquence fondamentale vaut 3390 Hz. Pour rappel, deux distances d’essai avait été
considéré avec les garnitures S1 (210 et 1080 m), il est assez logique que les fréquences mises
en jeu avec lors des essais « courte distance » (10 m) soit proches de celles identifiées a 210 m,
les fréquences n’étant pas les mémes par la suite a 1080 m. Les émissions acoustiques ont pu
étre validées grace a cette correspondance entre les schémas acoustiques et 1’essai a donc été
arrété. Ces diagrammes n’apportent pas de résultats supplémentaires par rapport a ce qui a déja
pu étre exposé, ils sont utilisés pour montrer 1’évolution des émissions acoustiques au cours de
I’essai et pour valider son arrét.

En plus des diagrammes temps-fréquences, les coefficients de frottement ont été suivis
au cours des différents cycles de freinages. Les coefficients de frottement du premier et du
dernier cycle de freinage sont présentés dans le graphique Fig. VI1I-3.
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Fig. VII-3 : Evolution des coefficients de frottements au cours des premier et dernier cycles de
freinage de [’essai — matériau de friction S1, distance totale de freinage 10 m.

Les coefficients de frottements sont trés proches pour les différents freinages d’un
méme cycle d’essai et pour les deux cycles d’essai considérés, il y a peu d’évolution au cours
de I’essai. La valeur du coefficient de frottement oscille entre 0,45 et 0, 58, ces valeurs sont
élevées et assez proches (du moins pour le maximum) du coefficient de frottement relevé lors
de la caractérisation des matériaux de friction précédemment effectuee (compris entre 0,55 et
0,6 pour le matériau S1 sur la gamme de pression 10 — 110 bars et 0,58 a 30 bars). Le
coefficient de frottement montre un comportement particulier au cours du freinage : les courbes
ont une forme en creux, le coefficient de frottement diminue sur la premiére moitié du freinage
pour augmenter ensuite sur la seconde moitié du freinage. Les coefficients de frottement sont
calculés par le rapport de I’effort tangentiel sur 1’effort normal. L’évolution des deux efforts a
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donc été tracée au cours de 1’essai, le graphique Fig. VII-4 présente ces évolutions au cours du
dernier cycle de freinage.
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Fig. VII-4 : Evolution des efforts normal et tangentiel au cours du dernier cycle de freinage de
[’essai — matériau de friction S1, distance totale de freinage 10 m.

L’effort normal correspond au rapport de la pression étrier sur la surface des pistons. Ce
rapport est constant au cours des freinages, la surface étant constante, cela montre que la
pression est elle-méme constante et donc bien maitrisée. Le graphique du suivi de I’évolution
des efforts au cours du dernier cycle de freinage montre clairement que la variation du
coefficient de frottement provient de la variation de 1’effort tangentiel, I’effort normal restant
constant au cours du cycle. Un élément permettant d’expliquer cette variation pourrait étre la
forme du profil de barre « en creux » dans la direction longitudinale.

Matériau de friction N1

Pour le matériau de friction N1, deux configurations sont concernées par le suivi des
émissions acoustiques (diagrammes temps-fréquences) et des coefficients de frottement au
cours des essais : I’essai a 10 m et I’essai a 20 m. De la méme maniére que pour le matériau S1,
les analyses acoustiques sont effectuées sur la plage de fréquence 0 — 12,5 kHz et chaque
diagramme temps-fréquence correspond a un cycle de quatre freinages, le premier étant
toujours un demi-aller. Les diagrammes temps fréquences des deux essais sont d’abord
présentés dans les Fig. VII-5 et VII-6. Pour I’essai a 10 m, les diagrammes du premier et du
dixiéeme metre sont présentés et pour 1’essai a 20 m, celui du vingtiéme métre.
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Fig. VII-5 : Diagrammes temps-fréquences générés a partir des signaux du microphone
enregistrés au cours de [’essai « courte distance » du matériau de friction N1 a10 m — premier
(a) et dixieme (b) métre de freinage.

Le premier diagramme temps-fréquences montre qu’il n’y a aucune émission acoustique
au départ de I’essai. Lors du dixieme métre (diagramme temps-fréquences b), des émissions
acoustiques a peine audibles apparaissent. Ces émissions se caractérisent par des fréquences au
voisinage de 10 kHz montrant de tres fortes variations (bruit large bande) et des niveaux
acoustiques relativement faibles. Ce type de comportement a déja été mis en évidence lors des
essais du matériau S1 a 10 m. Il s’agissait d’un état intermédiaire entre le comportement
silencieux et le comportement bruyant validé par la comparaison des fréquences avec les essais
précédents. Dans la configuration considérée, cet état arrive plus tard avec le matériau N1 (10
m au lieu de 5 m avec S1). L’essai a été arrété a ce stade méme si un état bruyant validé n’est
pas atteint. Pour rappel, I’objectif était d’obtenir des surfaces frottées pour les deux matériaux
de friction a une méme distance de freinage pour comparaison.
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Un deuxiéme essai a ensuite été effectué avec le matériau N1 (jeu de garnitures neuf), le
critere d’arrét étant cette fois un état bruyant validé par comparaison avec les résultats
précedents. Il aura fallu effectuer une distance de 20 m en condition de freinage pour obtenir
une émission acoustique continue sur la totalité du freinage. A I’oreille, ce bruit s’apparente a
du crissement et ressemble & celui entendu lors des essais précédents. Pour cette configuration,
seul le diagramme temps-fréquences (Fig. VII-6) du vingtieme metre est présenté, le
comportement acoustique des premiers metres étant le méme que celui présenté pour 1’essai du
matériau N1 a 10 m. Ce diagramme temps-fréquences permet de confirmer le comportement
acoustique et donc de valider 1’arrét de 1’essai. Un comportement harmonique est une nouvelle
fois mis en évidence avec la présence de trois schémas en fréquence. Un schéma qui intervient
dans les deux freinages dans le sens retour dont les fréquences sont 1600, 3200, 4800 Hz...
Deux autres schémas apparaissent dans le deuxiéme retour : un schéma dont les frequences sont
700, 1400, 2100 et 2800 Hz en début de freinage et un second dont les fréquences sont 3900,
7800 et 11700 Hz. Parmi les schémas mis en évidence lors des essais précédents avec le
matériau N1, deux sont tres proches des deux premiers schémas qui viennent d’étre décrits : les
schémas a 1660 Hz et a 720 Hz. De méme que pour S1, le matériau N1 a été testés a deux
distances de freinages (110 et 1090 m) et une nouvelle fois, les schémas observés a « courte
distance » (20 m » correspondent a ceux de la plus petite distance (110 m), le schéma a 720 Hz
disparaissant par la suite. La logique est donc respectée. Cette comparaison a permis de valider
le comportement acoustique au bout de 20 m de freinage et d’arréter I’essai. Il est également a
noter que le bruit n’est une nouvelle fois apparu que pendant les freinages dans un seul sens (le
retour). Il s’agit 1a d’une autre similitude avec les résultats des essais précédents avec le
matériau N1 méme si le bruit n’apparaissait alors que dans le sens aller.
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Fig. VII-6 : Diagramme temps-fréquences généré a partir des signaux du microphone
enregistrés au cours de [’essai « courte distance » du matériau de friction S1a20m —
vingtiéme meétre de freinage.
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Le coefficient de frottement a également été suivi au cours des essais « courte distance »
avec le matériau N1, I’évolution du coefficient de frottement au cours des cycles correspondant
a ceux dont les diagrammes temps-fréquences viennent d’étre décrits sont exposés dans la Fig.

VII-7.
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Fig. VII-7 : Evolution des coefficients de frottements au cours des premier et dernier cycles de

l’essai a 10 m et du dernier cycle de [’essai a 20 m — matériau de friction S1.

Les évolutions des coefficients de frottement au cours du premier essai montrent une
augmentation, de la plage [0.35; 0.45] au premier cycle a la plage [0.45; 0.55] au dixiéme
cycle. L’évolution au vingtiéme cycle du deuxiéme essai est semblable a celle du dixiéme cycle
du premier essai. Cette similitude montre d’une part une stabilisation du frottement et une
bonne répétabilité entre les deux essais. Les valeurs correspondent a celles relevées lors de la
caractérisation des matériaux de friction précédemment effectuée (compris entre 0,55 et 0,6
pour le matériau N1 sur la gamme de pression 10 — 110 bars et 0,58 a 30 bars). De méme que
pour le matériau S1, les courbes ont une forme en creux, le coefficient de frottement diminue
sur la premiére moitié du freinage pour augmenter ensuite sur la seconde moitié du freinage.
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ii.  Observations des surfaces frottées

A la suite des essais, les surfaces des garnitures ont été observées afin d’étudier
I’extension des zones frottées. Ces observations permettent de faire le lien avec les profils de
barre mesurés et de valider les répartitions de pressions obtenues par les calculs numeriques.
Des comparaisons peuvent étre effectuées entre les deux matériaux de friction S1 et N1, tous
deux testés sur une distance de 10 m. Pour le matériau S1, I’évolution des surfaces en fonction
de la distance de freinage peut étre analysée, ce matériau ayant été testé sur 10, 20 et 40 m. Ce
paragraphe propose de rendre compte de ces analyses.

Matériau de friction S1

Les premiéres surfaces présentées (Fig. VI1I-8) sont celles des garnitures en matériau de
friction S1 obtenues apres 1’essai a 10 m. Le premier constat est que la totalité des surfaces n’a
pas été frottée, des zones vierges sont visibles. Sur les photographies présentées, les zones
frottées sont délimitées par des pointillés. Ces zones décrivent des formes allongées suivant la
direction longitudinale et sont de couleur marron (plus foncee) alors que les zones vierges ont
conserveé leur couleur verte (plus claire) du matériau neuf.
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Face arriéere
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y - Facearriere
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Fig. VII-8 : Surfaces frottées des garnitures en matériau de friction S1 apreés essai a 10 m.
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La répartition des zones frottées est a mettre directement en relation avec les mesures de
profil de la barre de freinage suivant la direction transverse. Ces mesures ont été présentées
préecédemment, les profils transverses mesurés au milieu de la longueur de la barre sont donnés
une nouvelle fois dans la Fig. VII-9. Deux observations avaient été faites : globalement les
profils sont inclinés par rapport a la verticale et ils ne sont pas parfaitement plat mais présentent
des bosses. Ainsi, la face avant de la garniture présente des zones de frottement situées vers le
haut au niveau de ’arréte supérieure des secteurs de matériau de friction alors que pour la face
arriere des zones de frottement sont situées au niveau de ’arréte inférieure. Cela s’explique par
I’inclinaison des profils de la barre : les garnitures poussées par les pistons et « guidées » par
les butées trapézoidales de 1’étrier ne peuvent pas s’incliner pour suivre parfaitement le profil
de barre. Pour cette raison, le contact se fait plutot sur le haut pour la garniture de la face avant
et plutdt sur le bas pour la garniture de la face arriére. De part les efforts mis en jeu, la garniture
peut néanmoins se déformer. Ce qui explique que le contact ne s’établisse pas uniquement dans
les zones précédemment décrites mais également sur les bosses des profils qui, sur toute la
longueur, constituent des parties saillantes (a 1’échelle considérée). Ces observations montrent
que les répartitions de zones frottées et donc de zones de contact a la surface des garnitures sont
la conséquence du profil de la barre de freinage dans la direction transverse. A cette faible
distance de freinage (10 m), il semble donc que le profil transverse de la barre de freinage
influence fortement la répartition de contact.
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Fig. VII-9 : Profils transverses de la barre de freinage mesurés au milieu de la longueur de la
barre de freinage.
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Matériau de friction N1

Les surfaces frottées des garnitures des essais « courte distance » effectués avec le
matériau de friction N1 ont été observées de la méme maniére que pour le matériau de friction
S1. Pour le matériau N1, trois configurations d’essai sont considérées, la différence entre ces
trois configurations est la distance totale de freinage : 10 m, 20 m et 40 m. 1l sera ainsi possible
de suivre I’évolution des surfaces a différentes distances de freinage pour le matériau N1 et de
comparer les deux matériaux S1 et N1 pour une méme distance de freinage (10 m). Les
photographies des surfaces frottées des garnitures a 10, 20 et 40 m sont tout d’abord présentées
(Fig. VII-10 a 12).
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Fig. VII-10 : Surfaces frottées des garnitures en matériau de friction N1 apreés essai a 10 m.
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Fig. VII-12 : Surfaces frottées des garnitures en matériau de friction N1 apreés essai a 40 m.
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De la méme maniére que pour le matériau S1, les zones frottées sont délimitées par des
pointillés sur les photographies. Une nouvelle fois, le premier constat est que la totalité des
surfaces n’a pas été frottée, des zones vierges sont visibles, méme si pour les surfaces des
garnitures de I’essai a 40 m la partie frottée est majoritaire et les zones vierges sont petites. Les
zones frottées, de couleur marron, décrivent de nouveau des formes allongées suivant la
direction longitudinale et sont alors que les zones vierges sont restées vertes, couleur du
matériau neuf. Comme pour le matériau S1, La répartition des zones frottées est a mettre
directement en relation avec les mesures de profil de la barre de freinage suivant la direction
transverse :

- Pour I’essai @ 10 m, la garniture située en face avant montre une zone de
contact plut6t située sur le haut de la garniture et pas de contact sur le bas alors
que la face arriéere montre des zones de contact situées au niveau de 1’arréte
inférieure. Les surfaces des garnitures en matériau de friction N1 provenant
des essais a 10 m sont trés proches de celles des garnitures en matériau S1
testées a la méme distance en termes de localisation des zones de portance.
Des différences en termes d’hétérogénéité, en particulier de continuité des
surfaces, sont néanmoins visibles au sein de ces zones.

- Pour I’essai a 20 m, le méme type d’observation peut étre effectué : méme si
les zones frottées sont plus grandes, leur répartition reste similaire a la
répartition observée a 10 m.

- Pour les essais a 40 m, les surfaces sont presque entierement frottées. Sur la
face avant il persiste néanmoins une bande de matériau vierge au niveau de
I’arréte inférieure et le contact semble avoir été plus étendu au niveau de la
zone de frottement sur la moitié supérieure de la garniture : la couleur est plus
foncée a cet endroit. Pour la face arriere, la zone frottée occupe toute la
hauteur de la garniture.

Ces observations montrent également 1’évolution des zones de frottement en fonction de la
distance de freinage. Les zones sont au départ (10 m) réduites a des bandes dans la direction
longitudinale, qui semblent s’étendre du milieu des garnitures mais n’atteignent pas toutes les
bords extérieurs. Lorsque la distance augmente (20 m), ces bandes s’¢largissent jusqu’a
s’étendre a la quasi-totalité de la surface des garnitures a 40 m. De plus, la continuité au sein
des zones de portance augmente avec la distance de freinage. Afin d’illustrer cette évolution,
les zones de frottement observées pour les trois configurations sont reportées dans un méme
schéma (Fig. VI1-13). Pour illustrer les similitudes entre les deux matériaux de friction a 10 m,
les zones de frottement correspondant aux deux essais sont également représentées dans un
méme schéma (Fig. VII-14).
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Face arriere

Face avant

Fig. VII-13 : Evolution des zones frottées en fonction de la distance de freinage — matériau de
friction N1, distance d’essai 10, 20 et 40 m.

Face arriére

Face avant

Fig. VII-14 : Comparaison des zones frottées des garnitures pour les deux matériaux de
friction S1 et N1 aprés une distance de freinage de 10 m.
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Les observations de surfaces frottées permettent aussi de valider certains résultats
numériques, en particulier les répartitions de pressions au niveau des surfaces de garnitures
obtenues dans la configuration de calcul dont les paramétres sont le profil de barre transverse,
le matériau N1 et une pression étrier de 30 bars. La répartition de pression a déja été décrite
auparavant, elle est une nouvelle fois présentée en Fig. VII-15. Les répartitions de pression sont
assez similaires aux zones frottées repérées sur la garniture du matériau N1 qui a parcouru 10
m. Cette comparaison permet de valider d’une part le modéle numérique, et d’autre part elle
valide aussi I’hypothése d’une répartition des zones de frottement imposée par le profil
transverse.
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Fig. VII-15 : Répartition de pression a [’équilibre quasi-statique obtenue par le modéle
éléments finis du banc — configuration profil transverse, matériau N1 et pression étrier de 30
bars.
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b. Essais « longue distance »

Les surfaces frottées des garnitures dont les essais ont été précédemment présentés ont
également été observées. Pour rappel, les configurations d’essais considérées sont les
suivantes :

o Les trois matériaux de friction ont été testés avec une configuration similaire en termes
de profil longitudinal de la barre de frottement : le profil en creux. Les trois matériaux
de friction se sont avérés bruyants dans cette configuration et des schémas acoustiques
ont été mis en évidence pour chaque nuance de matériau. Les distances totales
effectuées sont 1080 m pour S1, 1090 m pour N1 et 1300 m pour S2. Les trois jeux de
garnitures issus de ces essais ont été observes.

o Le matériau de friction N1 a également été testé dans une configuration mettant en jeu
un profil longitudinal de barre de freinage « plat ». L’essai s’est avéré silencieux. La
distance totale effectuée avec les garnitures dans cette configuration est de 2255 m. Le
jeu de garniture issu de cet essai a également été observe.

Au total, 4 jeux de garnitures sont donc considérés ici.

I.  Garnitures « bruyantes »

Les Fig. VII-16 a 18 présentent les surfaces frottées des garnitures « bruyantes », un jeu
de garniture pour chaque matériau de friction.

MatériauS1
Haut

Fig. VII-16 : Surfaces frottées des garnitures en matériau de friction S1 aprés essai a 1080 m.
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Haut Matériau N1

Haut MatériauS2

Fig. VII-18 : Surfaces frottées des garnitures en matériau de friction S2 apres essai a 1300 m.

170

© 2013 Tous droits réservés. http://dOC.UHiV-|i||e1 fr



Thése de Loic Mortelette, Lille 1, 2012

Les surfaces des garnitures issues des essais a « longue distance » sont tres différentes
des surfaces issues des essais a « courte distance. Elles sont entierement couvertes de troisieme
corps, aucune zone ne montre une surface vierge contrairement aux jeux « courte distance ».
Deux types de zones peuvent néanmoins étre différenciés sur ces surfaces frottées, elles sont
délimitées par des pointillés sur les photographies :

o Les surfaces a I’extérieur des zones en pointillés sont assez homogenes et lisses, le
troisieme corps, plutdt pulvérulent, semble s’étre écoulé dans le sens longitudinal de la
garniture.

o Les surfaces a ’intérieur des zones en pointillés sont beaucoup plus hétérogenes, elles
sont composées dune multitude de plateaux de frottement. Ces plateaux sont plus ou
moins compacts et attachés a la surface :

- pour le matériau S1, les plateaux sont assez adhérents a la surface ;
- pour le matériau S2, les plateaux apparaissent soulevés et forment des
« cloques » en surface ;
- pour le matériau N1, la zone est tres accidentée : les plateaux sont complétement
détachés de la surface, certains ont pu étre éjectés au cours des freinages.
Il semble que les zones intérieures des limites en pointillés correspondent aux zones de
portance, ou la majeure partie du contact avec la barre de freinage est assurée. Ces zones sont
en grandes parties localisées aux mémes endroits des surfaces pour les trois matériaux de
friction : plutdt vers le haut et a I’intérieur des garnitures (par opposition aux bords externes). Il
y a tout de méme quelques différences :

o pour le matériau S1, les zones s’étendent sur la quasi-totalité de la hauteur des surfaces
et sont les plus étirées sur presque toute la longueur des surfaces ;

o pour le matériau N1, les zones ont une forme plus circulaire et sont centrées sur les
différents secteurs de matériaux de friction ;

o Pour le matériau S2, les zones sont plutdt étirées dans la direction longitudinale et
occupent davantage la partie haute des surfaces.

Ces localisations sont trés différentes des localisations observées sur les surfaces a « courte
distance » qui correspondent au profil transverse de la barre de frottement. Les localisations de
contact sur les surfaces issues des essais « longue distance » correspondent davantage a
I’emplacement des pistons situés a l’arriere des tdles support du matériau de friction.
L’écoulement dans le sens longitudinal reste tout de méme visible du fait du déplacement en
translation alternative, néanmoins ces écoulements sont visibles sur toute la hauteur des
surfaces et donc plus attribuables au profil transverse de la barre de frottement comme cela été
le cas avec les surfaces «courte distance ». Ces localisations correspondent de plus aux
répartitions de pression obtenues lors des calculs numériques dans les configurations avec le
profil de barre en creux dans la direction longitudinale et méme avec le profil de barre plat : la
forme globale de la répartition de pression est ici a attribuer a I’action des pistons plus qu’au
profil de barre. Les répartitions de pression issues du calcul numérique en configuration barre
plate et profil en creux longitudinal sont une nouvelle fois présentées ici (Fig. VI1-19) afin
d’illustrer ces observations.
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Fig. VII-19 : Répartitions de pression a [’interface barre de freinage | garnitures obtenues
dans les calculs numériques pour les configurations barre plate et profil en creux longitudinal
—matériau de friction N1 et pression étrier de 30 bars.

La comparaison entre les surfaces frottées et les répartitions de pression issues du calcul
numérique permet une nouvelle fois de valider le modéle numérique et d’autre part de valider
le fait qu’a longue distance, I’effet du profil transverse est « gommeé » par 1’effet des pistons qui
poussent a 1’arriére des garnitures.

ii.  Garnitures « silencieuses »

Un seul jeu de garnitures est considéré dans ce paragraphe : le jeu de garnitures en
matériau de friction N1 qui a été testé en configuration de barre « plate » sur une distance de
2255 m. Elles se sont avérées silencieuses pendant la totalité de 1’essai. Les photographies des
surfaces frottées de ce jeu de garnitures sont présentées dans la Fig. V11-20.
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Fig. VII-20 : Surfaces frottées des garnitures en matériau de friction N1 apreés essai & 2255 m.
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Les zones de portances sont une nouvelle fois repérées par des pointillés sur les surfaces
frottées du jeu de garnitures en matériau de friction N1 a 2255 m. Les surfaces sont entiérement
couvertes de troisiéme corps, aucune zone vierge n’est visible. La repartition des zones de
portance est plutdt localisée sur la moitié haute des garnitures. Elles se composent elles mémes
de deux différents types de facies :

o des zones assez homogeénes et lisses caractérisées par un écoulement du matériau dans
la direction longitudinale des surfaces ;
o des zones tres accidentées semblables a celles mises en évidence pour les garnitures

« longue distance » bruyantes présentées precédemment. Ces zones sont néanmoins plus

petites dans le cas présent mais elles sont toujours caractérisées par des plateaux

soulevés et formant des cloques en surface.
Les zones de frottement sont étirées dans la direction longitudinale sur toute la largeur des
surfaces. Le profil de la barre de freinage pour ces essais est le profil « plat », la répartition des
zones de portances, qui ne coincide pas avec la forme des pistons circulaires ni au profil
transverse de la barre semble davantage correspondre a une répartition de troisieme corps
induite par un écoulement sur une surface de barre de freinage « plate ».
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Des essais « courte distance » dédiés a 1’étude et au suivi de 1’apparition du crissement
ont été menés afin d’obtenir des surfaces frottées de garnitures a la distance de freinage
minimale nécessaire a I’apparition du crissement.

Les résultats acoustiques ont permis de suivre les émissions acoustiques au cours de ces
essais. Que ce soit pour le matériau S1 ou pour le matériau N1, la méme évolution a été
observée :

o Au départ des essais, les garnitures sont silencieuses
o En milieu d’essai (5 m pour S1 et 10 m pour NI), des émissions acoustiques
évanescentes a peine audibles apparaissent. Ces émissions se caractérisent par des
fréquences au voisinage de 8 - 10 kHz montrant de trés fortes variations (bruit large
bande) et des niveaux acoustiques relativement faibles.
o A 10 m pour S1 et 20 m pour N1, du bruit dont le contenu fréquentiel est proche de
celui des essais « longue distance » précédemment effectués apparait.
Les schémas fréquentiels mis en jeu pour les deux matériaux correspondent aux schémas
identifiés au début des essais « longue distance » (210 m pour S1 et 110m pour N1), il a été
montré que ces schémas évoluent encore avec la distance de freinage, ce résultat est donc assez
logique. De plus les émissions acoustiques n’apparaissent que dans une seule direction de
freinage pour le matériau N1, ce qui constitue un autre résultat en adéquation avec les
observations effectuées pour les essais « longue distance » avec ce matériau.

Les surfaces frottées des garnitures « courte distance » ont été observées :

o Pour les quatre jeux de garnitures, les surfaces ne sont pas entierement frottées, il est
possible de distinguer des zones de « portances ».

o Pour ces faibles distances, les zones de portances sont organisées en « bandes » suivant
la direction longitudinale. Plusieurs bandes sont visibles et leurs localisations suivant la
hauteur des garnitures ont pu étre reliées avec les « bosses » apparaissant sur les profils
transverses de la barre de freinage. A ce stade il y a donc peu d’usure et les répartitions
des zones de frottement sont tributaires des défauts de forme de la barre de freinage
dans la direction transverse.

o Les surfaces frottées a 10 m pour les deux matériaux sont assez similaires vis-a-vis des
localisations des zones de portance. Le matériau de friction semble peu influent a
I’échelle d’observation et a la distance de freinage considerée. Des différences de
continuité au sein des zones de portance ont néanmoins été observées pour les deux
matériaux de friction.

o L’observation des surfaces frottées des garnitures en matériau de friction N1 a plusieurs
distances de freinage (10, 20 puis 40 m) montre I’évolution des zones de portances avec
I’augmentation de la distance de freinage : les bandes de portances s’étendent suivant
les deux directions (hauteur et longueur) des garnitures pour fusionner et occuper la
quasi-totalité des surfaces a 40 m. L’influence du profil transverse reste néanmoins
visible pour toutes les distances de freinage. De plus une plus grande continuité au sein
des zones de frottement est observée lorsque la distance de freinage augmente.

o Le lien a également pu étre établi avec les répartitions de pression obtenues dans le
modele numérique pour la configuration de calcul mettant en jeu le profil transverse de
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la barre de freinage. Ce resultat confirme les observations précédentes et permet de
valider le modeéle sur ce point.

Les surfaces frottées des essais « longue distance » présentés précédemment (partie C)
ont également été observés (trois essais crissants avec un profil de barre en creux pour les
matériaux S1, N1 et S2, le quatrieme silencieux avec un profil de barre plat et le matériau N1).
Les observations de ces surfaces montrent que :

o Les quatre jeux de surfaces frottées sont tres différents par rapport a ceux des essais
« courte distance », ils sont entierement recouverts de troisiéme corps.

o Sur toutes les surfaces qui correspondent aux essais effectués sur la barre « en creux
dans la direction longitudinale », la forme et la localisation des zones de portance est a
relier a la forme et la localisation des pistons. L’effet du profil transverse est atténué
lors des essais « longue distance », il y a une conformité des surfaces qui s’effectue par
usure, cette conformité ne peut s’établir en correspondance avec le profil longitudinal
de la barre de par le mouvement alternatif du banc, de ce fait ce sont les déformations
des garnitures dues aux pistons qui influencent la localisation des zones de portance.

o Pour I’essai effectué sur barre plate, il n’y a pas d’effet du profil de la barre, I’effet des
pistons est un peu visible et de maniere générale, les zones de portance sont étirées dans
la direction longitudinale.

o Une nouvelle fois le lien a pu étre effectué avec les répartitions de pressions obtenues
dans les calculs numériques permettant d’attester de I’influence des pistons et de valider
le modéle numérique sur ce point.

De maniére plus analytique, le « profil de barre « influence fortement la localisation des
zones de portance, qui est donc assez similaires pour les différents matériaux de friction. Il
existe des hétérogénéités au sein des zones de portance plus ou moins marquées selon la
distance et le matériau. Une hypothése pourrait étre qu’avoir une continuité suffisante est
nécessaire pour favoriser la génération de crissement. Cela expliquerait alors 1’effet d’histoire
et les différences d’occurrences entre S1 et N1, N1 étant le plus hétérogene.
L’¢échelle d’observation est plutdt macroscopique, il est nécessaire de diminuer cette échelle
afin d’observer plus finement ces hétérogénéités auxquelles il faut ajouter la nature et les
propriétés du troisieme afin de définir de maniere plus explicite des éléments discriminants
entre les garnitures bruyantes et silencieuses.
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Conclusions et perspectives.

L’étude porte sur le crissement des freins de giration d’éolienne. Une collaboration
entre deux entreprises et le Laboratoire de Mécanique de Lille a été mise en place afin de
mener a bien cette étude. Stromag France est un constructeur de freins de giration d’éolienne et
posséde un banc d’essai de performance et Flertex est un fabricant de garniture de frein.
L’objectif commun est d’apporter des solutions pour réduire la génération de crissement de
frein. Cette problématique n’a jamais été traitée, elle est méconnue et peu de travaux ont été
entrepris pour y répondre. Dans un premier temps, des mesures ont été effectuées sur éolienne
afin de caractériser le probléme sur site et de proposer une démarche d’é¢tude pour la
compréhension des phénomenes et du réle du matériau de friction.

Les campagnes d’essai sur éoliennes ont permis d’étudier et de caractériser les
occurrences de bruit apparaissant en conditions réelles de fonctionnement. Les conclusions
majeures sont:

o Les niveaux de bruit mesurés sont trés supérieurs (25 dB(A) de plus) au bruit de fond
que ce soit a I’intérieur ou a I’extérieur des éoliennes.

o Les émissions acoustiques ont été caractérisées du point de vue fréquentiel : les résultats
mettent en évidence un comportement multi fréquences sachant que dans cette étude
I’intérét s’est porté sur les spectres de raies « hautes fréquences », les émissions
acoustiques correspondantes étant les plus néfastes pour I’environnement.

Ces essais ont également permis de mettre en évidence 1’influence de certains paramétres

sur bruit :

o L’état des garnitures est I'un des parameétres les plus influents sur le comportement
acoustique du systeme. Les essais réalisés avec des garnitures neuves en configuration
en seul frein sont silencieux, les occurrences de crissement n’apparaissent qu’apres un
certain temps d’utilisation du frein, ce constat sera nomme « effet d’histoire ».

o La pression étrier semble également étre un paramétre influent, en particulier pour des
basses pressions (< 10 bars), pour lesquelles des niveaux acoustiques plus faibles ont été
observés.

o Le matériau de friction ne semble pas aussi influent que les parametres précédemment
cités, tout au moins dans les configurations testées. Cependant, par retour d’expérience
des exploitants, le matériau de friction est influent, les éoliennes étant plus ou moins
bruyantes suivant le matériau de friction qui équipe les freins de giration.

Deés lors plusieurs questions ont émergé de ces premiers constats sur éolienne et des besoins
exprimés par les partenaires industriels :
o Quelle est I’origine du bruit et comment expliquer son apparition ?
o Quels sont les parametres influents ?
o Peut-on privilégier une solution au niveau du materiau de friction ? 1l s’agit en effet de
la partie remplagable facilement sur le systeme. Cela implique de savoir si le matériau
est un parametre influent et si oui quels sont les critéres d’amélioration ?
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La bibliographie est trés riche en ce qui concerne les études sur le crissement de frein
mais elles ne concernent pas le domaine éolien. Elle apporte néanmoins de nombreux éléments
intéressants.

Le phénoméne de couplage de mode ou mode lock-in est celui qui est aujourd’hui
adopté par la plupart des chercheurs pour étudier le crissement de frein. Pour I’étudier ’analyse
modale complexe est le moyen privilégié. Les modeles basés sur cette méthode ne sont pas
prédictifs. Il est donc nécessaire d’effectuer des essais. Les bancs simplifiés sont le moyen
privilégi¢ pour I’étude des phénomenes dynamiques a l’origine est mis en jeu dans les
phénoménes du crissement. lls présentent comme avantage la maitrise de la plupart des
parametres du systéme et des possibilités d’instrumentation accrues par rapport aux
configurations réelles. L’inconvénient est que de par leur aspect simplifié, ces bancs sont
limités par rapport au systéme réel a I’échelle 1 et ne permettent pas de rendre compte de toute
la complexité des phénomenes. La question de la reproductibilité est également trés importante
et doit étre prise en compte lors des essais sur bancs.

Les différentes études sur les aspects tribologiques mettent en avant I’importance des
conditions de contact entre les garnitures et le disque. L’accommodation des surfaces est un
facteur influent sur la génération de crissement. Les propriétés des matériaux de friction ont
également une importance non négligeable. Une difficulté majeure est que les parametres liés
au frottement, aux surfaces et interfaces de contact et aux propriétés des matériaux sont tres
difficiles a déterminer car ils sont soumis a 1’effet d’histoire et ils varient de plus avec la
fréquence.

Des essais ont été réalisés sur un banc de freinage industriel a ’échelle 1 qui présente la
particularité d’étre en translation alternée. La recherche de la maitrise des conditions d’essai a
montré que le profil de barre de freinage est un paramétre dont I’influence est du premier ordre,
le profil en « creux », 1ié a ’usure, influence trés fortement la propension au crissement. Dans
le cas d’une barre « plate », les essais se sont avérés silencieux.

La transposition a [’éolienne nécessiterait de caractériser les surfaces de disque sur
éolienne de fagon a pouvoir relier les résultats avec le cas reéel.

La comparaison avec les résultats éolienne montre certaines similitudes avec la présence
de différents phénomeénes: des vibrations de type « forcées » (basses fréquences) et du
« crissement » (hautes fréquences). Comme sur éolienne, 1’intérét a également été porté sur les
hautes fréquences. La valeur des fréquences n’est certes pas la méme entre les deux
configurations (différences de structure éolienne / banc d’essai) mais les phénoménes sont du
méme type : multi fréquences et caracterisés par des spectres de raies.

L’effet d’histoire a par ailleurs été mis en valeur, les résultats évoluent avec la distance
de freinage, comme sur éolienne.

Les essais ont également permis de mettre en évidence 1I’influence du parameétre
matériau de friction, a condition de s’affranchir des effets du profil de barre. Les résultats
montrent ainsi des différences non négligeables entre les différents matériaux. Des résultats
globaux ont permis de « classer » les matériaux. L’étude en fréquence a permis de caractériser
chaque matériau en mettant en avant un ou plusieurs schémas de fréquences harmoniques,
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propres a chaque matériau. Le banc d’essai permet ainsi la discrimination des matériaux de
friction.

Le matériau est donc un parameétre influent, dans ce travail un nouveau matériau a
d’ailleurs été développé comme 1’évolution d’un matériau commercial existant. Comme décrit
précédemment les essais ont montré des différences entre ces deux matériaux (S1 et N1), une
amélioration des performances acoustiques a pu étre mesuree avec un nombre, une durée et une
intensité des occurrences de crissement réduite avec le nouveau matériau N1. L’anisotropic de
ces matériaux a été caractérisée par des essais de compression, le lien a pu étre effectué entre
les différences de propriété des matériaux de friction et le comportement acoustique, il semble
ainsi qu’une forte anisotropie et un haut module de compression dans la direction transverse
(cas de N1) soient favorables a une diminution du crissement.

Ce resultat impose néanmoins une certaine prudence de part le fait que les
caractéristiques en compression soient les seules a avoir été étudiées. D ’autres
caractérisations, notamment en termes de non linéarité et d’évolution des propriétés en
fonction de la fréquence, pourrait s’avérer utile de facon a discriminer d’autant plus les
matériaux de friction et a pouvoir mieux renseigner les modéles numérigues.

Un modele élément fini du banc d’essai industriel a été mis en place afin d’apporter des
¢léments d’explication supplémentaires. Compte tenu de la complexité du systéme réel
(nombre important de piéces et de liaisons entre elles), I’'un des objectifs a été¢ de réduire le
modele au minimum de composants nécessaires tout en restant le plus proche possible du banc
d’essai réel, la démarche utilisée ne prétendant pas permettre un recalage complet ni d’obtenir
un modele prédictif. Le modéle développé est plutét dédié aux hautes fréquences, la méthode
de calcul étant I’analyse modale complexe.

Les répartitions de pression sont un premier élément permettant de faire le lien avec la
géométrie de la barre de freinage (premier ordre) et les propriétés des matériaux de friction. Ces
répartitions ont par ailleurs été «validées » avec des observations de surfaces de contact
obtenues pour différentes configurations et matériaux de friction.

Les calculs permettent également d’obtenir les instabilités du systéme, pour ces
résultats, les validations n’ont pas pu étre effectuées avec le systéme réel mais les résultats
ameénent des éléments de comparaison entre les différentes configurations. Les résultats
montrent ainsi I’influence du profil de la barre de freinage : un nombre plus important
d’instabilités est obtenu dans la configuration faisant intervenir le profil de barre transverse par
rapport a la configuration barre «plate ». Ce résultat est en adéquation avec les résultats
experimentaux.

L’analyse des déformées associées aux instabilités permet de mettre en avant le role
prépondérant des garnitures et donc d’en déduire que le matériau de friction a un role
important. Néanmoins peu de différences entre les matériaux en termes de nombre
d’instabilités et de fréquences sont constatées dans les calculs. Les fréquences sont cohérentes
avec les résultats expérimentaux. L’analyse modale donne un nombre de cas instables
important par rapport aux occurrences effectives. Une limite importante de la modélisation
entreprise est un comportement linéaire du matériau, autour d’une position d’équilibre statique
et considérant des surfaces parfaites.
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Des ameliorations peuvent étre apportees sur ces points : le recalage du modele avec le
banc réel peut étre amélioré a condition de mieux caractériser les différents composants du
banc, en conditions dynamiques notamment. Les lois de comportement des matériaux de
friction en particulier peuvent également étre améliorées en intégrant leur comportement non-
linéaire et I’évolution de leurs propriétés avec la pression de freinage. Il faudrait de plus
prendre en compte l’évolution des zones de portance et surtout de leur hétérogenéite.

Afin de compléter les différents résultats d’essai et numériques, les surfaces frottées des
matériaux ont été observées. Ces observations mettent surtout en évidence I’effet d’histoire sur
la génération de bruit. Le suivi de garnitures sur quelques métres jusqu’a 1’apparition du
crissement et la comparaison avec des garnitures ayant frotté sur de plus longues distances ont
permis d’observer les évolutions des zones de portance. Les parametres importants sont le
profil de barre, la géométrie du frein et particuliérement des pistons et I’usure du matériau de
friction. L’apparition du crissement semble corrélée a un ensemble de zones de portance
suffisamment étendue pour obtenir la génération de crissement. La continuité au sein des zones
de portance semble également étre un facteur important: il existe des différences
d’hétérogénéité entre les zones de portances observées pour le matériau S1 et celles observées
pour le matériau N1 de par le fait que ce dernier contienne de longues fibres de verre. Il semble
ainsi qu’une hétérogénéité plus importante soit favorable a une réduction des occurrences de
crissement.

L’échelle de ces observations reste néanmoins « macroscopique », les hypotheses
formulées quant a la nécessité d’avoir une certaine hétérogénéité de surfaces afin de réduire les
occurrences de crissement restent a confirmer. Cela passe par une caractérisation fine de ces
hétérogénéités qu il faudrait compléter par des observations et analyses du 3*™ corps et de son
évolution.

Des essais dédiés sur un banc d’essai simplifié, de dynamique moins complexe que le
banc échelle 1, pourraient étre développés afin d’étudier plus spécifiquement [’influence des
matériaux de friction et des surfaces de frottement sur le crissement sans pour autant oublier la
question des liens et de la représentativité entre les différents moyens d’essais.
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