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« Si vous souhaitez trouver les secrets de
l'univers, pensez en termes d'énergie, de
fréquence, d'information et de vibration »

Nikola Tesla
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\/ RESUME

RESUME

Les progrés récents dans lallegement des systémes d’embrayage et la réduction de
leurs vibrations torsionnelles, conduisent a I'émergence de bruits issus des vibrations se
produisant le long de la direction axiale du systéme d'embrayage, tels que le « crissement
d’embrayage » ou le « graillonnement au décollage du véhicule ». Bien que le crissement
constitue une problématique fortement traitée ces derniéres décennies, notamment dans le
domaine du freinage, le crissement d’embrayage a été peu abordé. En ce qui concerne le
graillonnement au décollage du véhicule, aucune investigation n’a été menée a ce jour. En
effet, le caractére fortement non-linéaire du systéme d'embrayage rend difficile la
modélisation de ce genre de phénoménes dans un systéme aussi complexe.

Dans cette optique, le présent mémoire a pour objectif de répondre a cette
problématique et de comprendre les mécanismes physiques initiant ces phénoménes vibro-
acoustiques, a travers le développement d’'un modeéle éléments finis tridimensionnel de
'embrayage, recalé par rapport a des analyses expérimentales. L’'étude a été abordée
suivant deux axes.

De fait, 'analyse de stabilité a été adoptée pour I'étude des instabilités de flottement
responsables du crissement. Les résultats numériques ont permis de mettre en lumiére le
phénoméne physique de coalescence entre une paire de modes doubles du systeme,
synonyme d’instabilité. De plus, I'impact de I'amortissement et de I'axisymétrie dans la
suppression de la nuisance sonore, a également été mis en évidence.

Dans un second temps, la technique du mouvement forcé a été utilisée pour évaluer la
réponse vibratoire de la chaine cinématique du véhicule, en présence d’une excitation axiale
au volant moteur. L’analyse a dévoilé la voie de propagation de I'excitation dans 'embrayage
atteignant la boite de vitesses et conduisant au graillonnement. En outre, de nombreux
paramétres clés influencant ce phénomeéne vibro-acoustique, ont été discutés. Enfin, une
proposition de solution a cette problématique est présentée et validée.

Mots clés : Embrayage automobile, vibrations axiales, instabilités, frottement, crissement,
graillonnement, méthode des éléments finis.
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ABSTRACT

The progress made in lightweighting and reducing the clutch torsional vibrations led to
the emergence of vibroacoustic phenomena, due to vibrations generated along the axial
direction of the clutch system such as “squeal” or “rattle at the vehicle's take-off’. Most of
researches on the subject focus on the brake squeal. However, no study has been
conducted on the rattle at the vehicle's take-off. This may be attributed to the great difficulty
involved in modeling this complex system by virtue of its nonlinearities.

In this context, the present thesis aims at understanding the physical mechanisms
behind the vibro-acoustic phenomena, by means of a 3D finite element model of the clutch,
validated through experimental analysis. The study was discussed in two axes.

Indeed, complex eigenvalue analysis was carried out to investigate the flutter
instabilities, responsible of the squeal. The numerical results highlighted the physical
phenomenon of coalescence between a pair of axisymmetric modes of the system, leading
to instability. In addition, the impact of damping and the axisymmetry in avoiding this noise
was also discussed.

In the second part, the enforced motion method was used to evaluate the vibration
response of the driveline, in the presence of axial excitation on the flywheel. The analysis
revealed the propagation path from the clutch resonance to reach the gearbox, and causing
rattle. Furthermore, many key parameters influencing this phenomenon were discussed.
Finally, a proposed solution to this problem is presented and validated.

Keywords: Automotive clutch, axial vibration, instability, friction, squeal, rattle, finite element
method.
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NOTATIONS PRINCIPALES

Abréviations

GMP Groupe MotoPropulseur

DVA Double Volant Amortisseur

NVH Noise Vibration Harshness

DDL Degrés de libertés

CAE Complex Eigenvalue Analysis

CAO Conception Assistée par Ordinateur
EF Eléments finis
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1 INTRODUCTION

INTRODUCTION

CONTEXTE INDUSTRIEL ET PROBLEMATIQUE

L’embrayage est un organe principal dans la chaine cinématique d’un véhicule
automobile composée d’'un moteur, d’un volant moteur, d’'un embrayage, d’'une boite de
vitesses, d’'un différentiel, des arbres de transmission et des pneumatiques. En effet, ce
dispositif mécanique permet d’accoupler a volonté deux arbres coaxiaux en rotation, I'arbre
en sortie du moteur (vilebrequin) et I'arbre d’entrée de la boite de vitesses.

Les nouvelles contraintes sur la consommation du carburant et les émissions de CO,
poussent les constructeurs automobiles a réduire la masse des équipements, ce qui du point
de vue vibratoire abaisse les niveaux d’amortissement. Ces évolutions donnent naissance a
des bruits et vibrations qui n’étaient pas perceptibles auparavant et qui sont nuisibles a la
fois pour le confort des automobilistes et pour les composants soumis a ces excitations. Ces
nuisances sonores ont pour origine des vibrations de la chaine de transmission. Les sources
d’excitation peuvent étre diverses : vibrations provenant du moteur ou auto-excitation par
frottement sous certaines conditions, notamment en phase de glissement du disque
d’embrayage. La propagation des vibrations peut également étre variable. Elle peut étre
confinée a quelques composants ou avoir une répercussion sur toute la chaine de
transmission.

Les études vibratoires de la chaine de transmission ne sont pas nouvelles. Elles étaient
concentrées jusqu’alors aux vibrations torsionnelles. Les évolutions précédemment citées
ont conduit a 'émergence de vibrations axiales, objet de cette thése. Les phénoménes vibro-
acoustiques correspondants sont notamment le crissement et le graillonnement. lls se
produisent au décollage du véhicule et au cours de la phase de patinage de 'embrayage,
c’est-a-dire lorsque la vitesse d’entrée de la boite de vitesses rejoint celle du moteur.

L’étude des phénomeénes vibro-acoustiques peut étre réalisée suivant deux approches :
expérimentale et numérique. La premiére est souvent onéreuse et difficile a réaliser. De fait,
ce processus est long et couteux: un grand nombre de prototypes sont congus et testés
jusqu’a ce que le critére recherché soit atteint. De plus, le confinement de 'embrayage limite
linstrumentation, ne permettant pas d’identifier précisément les composants mis en cause
dans les vibrations. Ces problématiques sont souvent traitées suivant la démarche
traditionnelle essai-erreur. Par conséquent, il est nécessaire de développer des
modélisations numériques fiables afin de prédire le comportement vibratoire de 'embrayage
avec la prise en compte de I'ensemble de la chaine de transmission. L’avantage consiste a
réduire le temps et les colts de développement d’un nouveau produit.

OBJECTIFS

Dans ce contexte, cette thése contribue a la compréhension et a la maitrise des
problématiques vibro-acoustiques induits par les vibrations axiales d’embrayage, a l'aide du
développement d’un modéle numérique. Ce dernier doit permettre de reproduire les
phénomeénes identifiés dans les problématiques sonores et de comprendre les mécanismes
physiques et les conditions de leur apparition. Les phénoménes vibro-acoustiques étudiés
sont trés sensibles a certains paramétres de fonctionnement. Le modéle numérique aura
également pour objectif de prédire l'influence de modifications de conception et d’étre en
mesure de trouver la solution optimale, voire le systéme robuste pour conduire a une baisse
des nuisances. L'intérét d’une telle étude réside également dans la recherche d’'un modéle
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« réaliste qualitativement et quantitativement » du comportement dynamique d’'un systéme
particulierement complexe présentant de trés fortes non-linéarités.

Deux phénomeénes vibro-acoustiques sont étudiés dans ce travail: le crissement
d’embrayage et le graillonnement de la boite de vitesses au décollage du véhicule. Bien que
le crissement constitue une problématique fortement traitée ces derniéres décennies,
notamment dans le domaine du freinage, le crissement d’embrayage a été peu abordé. En
ce qui concerne le graillonnement de boite au décollage du véhicule, aucune investigation
n’'a été menée a ce jour, a notre connaissance. De plus, le lien entre ce phénoméne vibro-
acoustique et les vibrations axiales de 'embrayage était totalement inconnu au début de ce
travail.

Ce manque d’investigations et de compréhension peut s’expliquer par la grande difficulté
rencontrée pour modéliser ce genre de phénoménes dans un systéme aussi complexe. Les
difficultés scientifiques se situent a plusieurs niveaux :

o Phénoménes physiques multiples et peu connus: excitation forcée ou auto-
entretenue ? En corollaire, quelles sont les modélisations a développer (réponse
forcée, analyse de stabilité, etc.) ?

e Complexité de la chaine cinématique : quels sont les composants a considérer et
quel est le degré de simplification a adopter ?

e Les fortes non-linéarités présentes dans I'embrayage, associées aux propriétés des
garnitures, au contact frottant, aux raideurs non-linéaires, a la précontrainte présente
dans le systeme, etc.

DEMARCHE ET METHODOLOGIE

Dans l'optique d’atteindre les objectifs fixés, les études du crissement d’embrayage et du
graillonnement de boite seront réalisées respectivement au travers d’'une analyse modale
complexe et d’'une analyse de réponse spectrale. L'utilisation de ces méthodes sera justifiée
au regard de l'analyse bibliographique et d’'une campagne expérimentale sur véhicule et sur
banc d’essai.

Le présent mémoire est organisé en quatre chapitres :

Un état de I'art sera dressé dans le premier chapitre. Il présentera les bases de I'étude
selon la logique suivante: description succincte de la chaine cinématique d’'un véhicule
automobile; synthése bibliographique des phénoménes vibro-acoustiques liés a un
embrayage a sec d’automobile.

Suivront ensuite les expérimentations menées sur les deux problématiques étudiées
dans cette thése.

Ce chapitre sera cloturé en soulignant I'orientation du travail de thése a I'égard de I'état
de l'art et des observations expérimentales. Les différents mécanismes physiques a l'origine
des vibrations axiales d’embrayage seront « supposés » grace aux investigations
expérimentales puis « confirmés » par le travail de modélisation.

Le second chapitre exposera la démarche suivie pour modéliser 'embrayage par la
méthode des éléments finis. Le comportement axial de I'embrayage en statique et
dynamique sera simulé et validé sur la base des expérimentations menées sur banc
d'essais. Le modéle validé est nécessaire pour I'étude des deux phénoménes vibro-
acoustiques traités dans les deux chapitres suivants.

Le troisitme chapitre sera consacré a I'étude des instabilités vibratoires par flottement,
responsables du crissement, par le moyen de l'analyse des valeurs propres complexes.
Dans un premier temps, le systéme est résolu sans amortissement. Le mécanisme physique
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de couplage des modes sera mis en avant, ainsi que les paramétres influents sur la stabilité
de I'embrayage. L’amortissement structurel, validé dans le second chapitre, sera ensuite
introduit dans le modéle. Son effet sur les modes instables sera examiné et discuté.
Finalement, une modification de la conception est présentée pour éradiquer le crissement
d’embrayage.

Le dernier chapitre sera dédié a I'étude du graillonnement de boite au décollage du
véhicule. La technique du mouvement forcé sera employée pour évaluer la réponse
vibratoire de la chaine cinématique du véhicule, particulierement celle de 'embrayage et de
la boite de vitesses, sous l'effet d’'une excitation axiale au niveau du volant moteur. Pour
cela, une chaine de transmission, modélisée sous forme d’une série d’'inerties-ressorts, sera
connectée au modéle de 'embrayage. La voie de propagation de la vibration axiale au volant
moteur vers la boite de vitesses sera mise en évidence. Une étude de sensibilité sera
exposée afin d’identifier les paramétres influents sur les réponses vibratoires. Enfin, une
solution technologique pour contrer le graillonnement de boite au décollage sera proposée et
validée.
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CHAPITRE 1: ETAT DE L’ART

Ce premier chapitre vise a dresser un état de l'art qui présentera les bases de I'étude
selon la logique suivante: en premier lieu, une description succincte de la chaine
cinématique d’'un véhicule automobile sera donnée, puis une synthése bibliographique des
phénoménes vibro-acoustiques liés a un embrayage sec d’automobile sera présentée.
Suivront ensuite les expérimentations menées sur les deux problématiques étudiées dans
cette thése. Ce chapitre sera cléturé en soulignant 'orientation du travail de thése a I'égard
de I'état de 'art et des observations expérimentales. Les différents mécanismes physiques a
l'origine des vibrations axiales d’embrayage seront « supposés » grace aux investigations
expérimentales puis « confirmés » par le travail de modélisation.

1.1. GROUPE MOTOPROPULSEUR D’UN VEHICULE AUTOMOBILE

Le groupe motopropulseur d’un véhicule automobile & moteur thermique, également
connu sous la dénomination de « chaine cinématique », se compose dans le cas d’une
transmission manuelle de différents organes a savoir: le moteur thermique, 'embrayage, la
boite de vitesse, les arbres de transmission, le différentiel et les pneumatiques, (Figure 1-1).
Hormis le moteur, ces systémes mécaniques forment la « chaine de transmission » qui a
pour fonction de délivrer la puissance du moteur a la surface de la route. Cette partie décrit
principalement le systéme d’embrayage, de plus amples détails pourront étre retrouvés dans
de nombreuses références frangaises [1-8] ou anglaises [9-11].

—————————————
/ \
/ Boite d
/ / \\\\ oite de

vitesses

/ / o \
/ {___. Moteur — ) \
/ Embrayage -

Moteur
\\ 1] thermique

(N

Différentiel

(G

o e /

87 AR | tranmission
\ 1

.Diffgrentiel_ 2
Arbres de
Pneu tranmission

Figure 1-1 : Groupe motopropulseur d’une voiture a traction avant

1.1.1. MOTEUR THERMIQUE

Principalement utilisé pour la propulsion des véhicules, le moteur a combustion interne
transforme I'énergie potentielle chimique stockée dans un carburant en travail. Dans le
secteur de I'automobile, la majorité des moteurs fonctionne selon le cycle a quatre temps:
admission, compression, détente et échappement. Les moteurs diesel et essence présentent
pendant les deux premiéres phases du cycle, des différences dans la fagon de détonner le
mélange et dans son injection. En effet, dans un moteur diesel, I'allumage est provoqué par
l'auto-inflammation et le carburant est injecté durant la phase de compression. Tandis que
pour un moteur essence, le cylindre est rempli du mélange air/carburant lors de la phase
d’admission et 'allumage est assuré par une bougie qui produit un arc électrique. Durant le
cycle a quatre temps, seule la phase de détente fournit un couple positif, alors que le reste
en génére un négatif. Le déphasage des quatre pistons engendre un couple présentant de
forts pics qui induisent des irrégularités cycliques dites acyclismes moteur (Figure 1-2).
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L’acyclisme d'un moteur thermique se caractérise par les variations angulaires de
déplacement, de vitesse ou d’accélération de son vilebrequin, dues uniquement aux
mouvements des systémes pistons et bielles-manivelles. Dans le cas d’'un moteur a quatre
temps, le spectre fréquentiel est essentiellement composé d’harmoniques pairs vu que
I'explosion se produit deux fois par tour. L’acyclisme dépend alors du nombre de cylindres,
mais également des intervalles entre les allumages. Ceux-ci reposent sur la disposition des
cylindres, la forme du vilebrequin et l'ordre d’allumage adopté. En d’autres termes, la
multiplication des cylindres entrainera la production d’'un couple plus stable, a condition que
leur temps moteur soit réparti sur les deux tours moteurs que nécessitent les 4 temps.

600

a A ' - Cylindre 1
500 -r\‘ \ r\‘\‘ | IR TP Cylindre 3
g 400 ‘\ \ = - =Cylindre 4
2 .00 \‘, \ \‘.\ \ — — Cylindre 2
§ 200 \\. \ \‘\‘ \\ Couple total moteur
E 100 \ \: o A\
(] . ‘\ A Y
ERPY ML W PR, SN SRR VN . N
8 oo 0 90, So\il'Qt\ b0 450 \540 830 \7f0
0...\.[ \\y \y \V
-200 . , .
-300

Angle vilebrequin (°)
Figure 1-2 : Couple d’un moteur a quatre temps a 2000 tours/min
L’acyclisme est défini ainsi par:
e L’ordre d’acyclisme: il est influencé par le nombre de cylindres et le nombre

. . , . n |
d’explosions par tour. Il est exprimé sous la formule suivante: H = =t

m. /2

temps
Tel que : N, estle nombre de cylindres et My, est le nombre de temps.

Par décomposition spectrale du couple moteur, sa fluctuation peut s’exprimer sous forme
d’'un ensemble d’harmoniques (Hos, Hs, His,...), ayant pour terme fondamental Hgs.
Généralement, 'harmonique d’ordre 2 est le plus marquant pour un moteur quatre cylindres
a quatre temps, ce qui signifie que I'excitation du vilebrequin intervient quatre fois tous les
deux tours.

o L’amplitude : elle peut étre exprimée en déplacement, en pourcentage de la vitesse
moyenne ou en accélération angulaire. Elle dépend du régime du moteur, de
I'harmonique, etc.

e La phase : elle se calcule entre la pulsation acyclique et une référence angulaire du
vilebrequin, généralement le point mort haut (PMH).

1.1.2. VOLANT MOTEUR

Dans le but de limiter I'acyclisme moteur et d’obtenir un couple moyen toujours positif, un
volant d’inertie est joint au vilebrequin. Son réle consiste a stocker de I'énergie pendant la
phase détente qui représente le temps moteur, afin de la restituer pendant les trois autres
phases.
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Volant moteur

Vilebrequin

Figure 1-3 : Volant moteur

En réalité, ce volant a d’autres fonctions auxiliaires. Il a pour but de supporter la
couronne dentée sur laquelle vient s’engrener le démarreur électrique pour le lancement du
moteur. Cette couronne présente une longue dent qui permet de repérer l'angle du
vilebrequin pour la synchronisation de I'allumage ou de l'injection et pour calculer le régime
moteur. Le volant sert aussi de surface de frottement pour la friction d’embrayage. Toutefois,
dans certains véhicules, le volant moteur est composé de deux volants d’inertie : primaire et
secondaire liés entre eux a l'aide d’'un a deux ressorts courbes. Les deux masses peuvent
tourner l'une par rapport a l'autre au moyen d’'un palier pour atteindre 120°. Bien qu'il
présente des colts supplémentaires comparé au volant moteur classique, le double volant
amortisseur (DVA) se caractérise par une isolation pratiquement compléte des acyclismes
du moteur. Ceci permet non seulement de réduire significativement la perception de bruits et
de vibrations tout au long de la chaine cinématique, mais aussi la consommation du
carburant a bas régime, ce qui offre une conduite plus confortable aux passagers.

[1] volant primaire; [2] ressort en arc ; [3] voile ; [4] rondelle de frottement ; [5] gouttieres ; [6] volant secondaire

Figure 1-4 : Double volant amortisseur

1.1.3. EMBRAYAGE SEC

1.1.3.1. FONCTIONS

Par définition, 'embrayage se décrit comme un dispositif qui accouple temporairement
deux arbres en rotation, 'un dit moteur et I'autre récepteur. Sur un véhicule automobile,
'embrayage situé entre le moteur et la boite de vitesses, est nécessaire car le moteur
thermique doit continuer a tourner méme si le véhicule est a l'arrét. |l existe plusieurs
solutions techniques assurant cette fonction. L’embrayage sec monodisque est le plus utilisé
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dans ce domaine, pour des raisons de faible encombrement et pour son excellent rendement
mécanique. Cet organe remplit quatre fonctions principales:

= Permettre une mise en action progressive entre le moteur et la chaine de
transmission lors du démarrage du véhicule, afin d’éviter les a-coups.

» Transmettre intégralement le couple moteur par frottement et sans glissement.

= Interrompre temporairement la liaison entre le moteur et la chaine de
transmission lors des changements de rapports de vitesses.

= Absorber les vibrations provenant du moteur.
1.1.3.2. FONCTIONNEMENT

On distingue trois phases de fonctionnement d’'un embrayage :

Garniture

Double volant Double volant

moteur Plateau de pression moteur
Couvercle Articulation Couvercle
Disque de friction Disque de friction
Butée Butée
Fourchette Fourchette
Pédale Pédale
Roulement
du DVA
O
Cable d’embrayage
Cloche d’embrayage

Figure 1-5 : Position débrayée (a gauche); position embrayée (a droite)

e POSITION EMBRAYEE

Cette phase est souvent la plus utilisée, durant laquelle I'embrayage transmet
intégralement la puissance fournie par le moteur a la boite de vitesses. Le diaphragme
appuie sur le plateau de pression et serre le disque de friction contre le volant moteur. De ce
fait, le disque tourne sans glissement sur le volant et entraine I'arbre primaire de la boite de
vitesses. Le couple transmis dépend du coefficient de frottement, la surface de contact, la
pression de contact ainsi que le diamétre du disque.
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Le couple a transmettre s’exprime par: C=n*p*r_ *F
K : Coefficient de frottement r., : Rayon moyen

n : Nombre de surfaces en contact F : Force normale appliquée par le diaphragme

e POSITION DEBRAYEE

Cette position permet de désolidariser le volant moteur de la boite de vitesses et
d’assurer le passage des rapports de vitesse. Lors de cette phase, le conducteur enfonce la
pédale d’embrayage formant un levier articulé sur le chassis. La fourchette pivote et pousse
la butée qui appuie sur les doigts du diaphragme. Ces derniers basculent en tirant le plateau
de pression. Le disque de friction est alors desserré, il n’est plus entrainé, d’ou l'arrét de
I'arbre primaire de la boite de vitesses.

e POSITION TRANSITOIRE DE GLISSEMENT

Au cours de cette phase, la transmission de puissance est progressivement rétablie. La
butée occupe une position intermédiaire sur sa course et maintient le diaphragme
partiellement basculé, ce qui permet au plateau de pression d’adhérer la friction ou de la
libérer. Par ailleurs, le volant moteur et I'arbre primaire de boite de vitesses ne tournent pas
a la méme vitesse a cause du glissement entre la friction et le volant moteur, d’'ou une
dissipation d’énergie sous forme de chaleur. Il est a noter que cette situation de patinage est
utile pour les fabricants d’embrayage vu qu’elle permet de déterminer le couple transmissible
maximal nécessaire pour le dimensionnement de ce systéme.

1.1.3.3. CONCEPTION

L’embrayage automobile est couramment composé d’un disque de friction situé en appui
sur le volant moteur, d’'un mécanisme qui s’appuie sur le disque et d’'une butée qui écrase le
mécanisme. L’ensemble plateau de pression, diaphragme, couvercle constitue le
mécanisme. Tandis que la butée peut étre commandée soit par une commande hydraulique
ou par une fourchette.

Disque de
Mécanisme friction

Butée

Figure 1-6 : Embrayage sec

e DISQUE DE FRICTION

Le disque de friction comprend un disque appelé disque de progressivité (2), qui
supporte de chaque cbdté des garnitures de friction (8) fixées au moyen de rivets (9). Le
matériau des garnitures doit avoir le coefficient de frottement le plus élevé et le plus constant
possible, quelques soient les variations de température, de pression, etc. Le disque de
progressivité est constitué de 8 pales (1) présentant chacune les mémes spécifications de
plis de cambrage. La cambrure des pales a pour objectif de donner une élasticité a la
surface de frottement, afin d’assurer la progressivité du contact. Les ressorts (3) situés entre
le voile et les rondelles de guidage permettent de transmettre le couple filtré au moyeu (4)
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placé au centre. Le voile (5) est lié au moyeu par l'intermédiaire des pré-amortisseurs. Les
rondelles de guidage (6) par contre sont maintenues au disque de progressivité via des
entretoises (7). Cependant, le moyeu est lié a I'arbre primaire de la boite de vitesses par des
cannelures. Celles-ci assurent le guidage en translation de la friction et la transmission du
couple.

A-A

Figure 1-7 : Disque de friction (a gauche) ; disque de progressivité (a droite)

e MECANISME D’EMBRAYAGE

Le mécanisme d’embrayage illustré dans la Figure 1-8, a pour réle d’exercer un effort de
pression sur la friction afin de I'écraser contre le volant moteur. En effet, le contact est réalisé
sur le plateau de pression, qui d’'une part est pressé par le diaphragme et rappelé lors du
débrayage par des languettes, liées au couvercle par des rivets. Le couvercle quant a lui est
vissé sur le volant moteur. Le diaphragme est articulé sur des crochets élastiques, rigides et
un embouti sur le couvercle. Ces articulations peuvent varier Iégérement d’'une application a
une autre sans toutefois modifier le principe de fonctionnement. Elles permettent d’ajuster la
pression exercée sur la friction lorsque I'effort est exercé sur les doigts du diaphragme par la
butée ; autrement dit, I'articulation réduit I'effort exercé sur le plateau de pression. Celui-ci
est rappelé par les languettes élastiques, libérant ainsi le disque de friction. Dans le cas
présenté, un systéme de rattrapage d’usure permet de compenser I'épaisseur perdue de la
garniture, par un systéme a rampes, solidaire du secteur denté, en contact sur des plots
solidaires du plateau de pression.

e BUTEE

La butée se présente comme un roulement ayant la forme d’'une bague qui se place
entre I'extrémité de la fourchette et les doigts du diaphragme. Déplacée axialement par la
fourchette sur I'arbre primaire de la boite de vitesses, la butée vient appuyer sur les doigts
du diaphragme. Par ailleurs, la butée peut-étre a contact permanent ou avec garde. Dans le
mécanisme présenté précédemment, la butée est en appui constant sur le diaphragme avec
une précharge de l'ordre de 70 a 100N, de facon a assurer qu’il n'y ait aucun glissement
entre la bague tournante du roulement et le diaphragme.

e COMMANDE

La butée peut étre actionnée par deux types de commandes, soit une commande
réglable par cable ou une autre hydraulique. Pour la premiére classe, la fourchette entraine
la butée en translation sous l'action de la pédale d’embrayage. Concernant la deuxiéme
catégorie, la pression de I'huile produite dans le maitre cylindre, est amenée jusqu’au vérin
afin de déplacer la butée. La commande peut étre également susceptible de transmettre les
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vibrations engendrées par 'embrayage a la pédale d’embrayage, voire a I'habitacle du

véhicule.
Couvercle Cordon couvercle E Couvercle
Languettes [ Belleville

\‘J
X

NN

Diaphragme —8 —>

Articulations * %
élastiques & —>
rigides & i

Systéme de
rattrapage d’'usure

S

Plateau de
pression

Co

Crochet
élastique

Crochet rigide \

Plateau de pression Doigt du
diaphragme

Figure 1-8 : Vue éclatée d’un mécanisme d’embrayage

1.1.3.4. CARACTERISTIQUES

Le systéme d’embrayage est contrbélé par la course de la pédale, autrement dit par la
position de la butée. Durant ses trois phases de fonctionnement, les pieces déformables de
'embrayage présentent un changement important de leur raideur apparente. Il en découle
une évolution de la réponse dynamique du systéme. Nous verrons en effet plus loin que les
modes de vibration du systéme d’embrayage se trouvant dans la zone fréquentielle étudiée,
subiront une modification avec la position de la butée. Les principales caractéristiques sont
exposeées ci-dessous.

e COURBE DE DIAPHRAGME

Le diaphragme est une sorte de rondelle Belleville dans laquelle sont découpés les
doigts du diaphragme, qui supportent I'effort de la butée sur une zone de contact trés
restreinte. Le traitement de cette rondelle initialement plane (cambrage, trempe, revenu de
stabilisation), lui donne une forme conique. Lors du montage, le diaphragme sous contrainte
exerce sa charge sur le plateau de pression. La charge du diaphragme dépend de ses
dimensions, de son angle de cambrage, du processus qu’il a subi et de ses diamétres
d’appui sur le plateau et le couvercle. La particularité de la charge d’un diaphragme est
gu’elle est non-linéaire, mais elle présente un ensellement en forme de selle de cheval
(différence entre la charge maximale et charge a la vallée). Cet ensellement varie selon
plusieurs paramétres tels que I'angle ou I'épaisseur du diaphragme par exemple.

La courbe caractéristique du mécanisme est la représentation graphique de la loi effort-
déplacement a la butée, voir la Figure 1-9. Elle est liée a plusieurs éléments: la flexion du
doigt, la déformation du couvercle, la caractéristique de la partie « belleville » du
diaphragme, la précharge des articulations élastiques, etc. La charge axiale a la butée en
fonction de la course de la butée est obtenue a l'aide d’'un essai expérimental. Ce test
consiste a fixer le mécanisme d'embrayage a un bati mécanique par des vis. Un vérin
hydraulique charge axialement la butée, afin de presser sur les doigts du diaphragme et
libérer par la suite le plateau de pression. Au départ, le systéme est en situation embrayée.
Ceci correspond a une position relative nulle et a une précharge de 70N exercée par la
butée sur les doigts du diaphragme. En contre partie, la partie « Belleville » du diaphragme
exerce sa charge nominale sur le plateau de pression. Ensuite, le déplacement de la butée
produit une flexion des doigts du diaphragme et une déformation du couvercle, qui
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s’accompagne par une augmentation quasi-linéaire de la charge. Cette phase s’achéve a
linstant ou le moment de flexion des doigts s’équilibre avec le moment résultant de la
belleville. Celle-ci commence a fléchir a partir de ce point pour donner une forme non-linéaire
a la courbe. Maintenu constamment en contact avec le diaphragme par l'intermédiaire des
languettes, le plateau de pression se leve finalement.

=== 7one de tolérance

—=— Charge a la butée
2500 1~ r 6

—— Levée du plateau de pression

2000

1500

Effort (N)

w
Levée du plateau de pression (mm)

1000
-2

500 P
0 0

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
Course butée (mm)

Figure 1-9 : Courbe caractéristique du mécanisme d’embrayage seul

e COURBE DE PROGRESSIVITE DU DISQUE DE FRICTION

La progressivité du disque est caractérisée par une courbe charge-compression appelée
courbe de progressivité qui caractérise la compression du disque de friction due a la charge
appliquée par le plateau de pression. Cette courbe représente la moyenne des mesures
réalisées sur plusieurs disques de méme référence. De plus, elle doit respecter les
spécifications et les intervalles de tolérances imposés en vue d’assurer un confort optimal.
Pour mesurer la progressivité, le disque est placé entre deux plateaux rigides sous une
presse a 9500N. Les mesures sont effectuées en relachant la charge de 9500N jusqu’a une
valeur de précharge de 70N, qui permet de s’affranchir des défauts de planéité du disque. La
Figure 1-10 illustre une mesure de progressivité qui caractérise la progressivité du disque
aprés assemblage des garnitures.

Cette caractéristique est représentée par l'effort axial de compression en fonction de
'écrasement de la friction. Sur le graphique, la courbe permet d’apprécier la forme
progressive et non-linéaire caractéristique des disques de friction. Cette allure permet de
transmettre progressivement le couple moteur ainsi que d’améliorer le confort de conduite
lors du démarrage et des passages de vitesses. L'impact de la progressivité sur le systéme
complet est visualisé dans la Figure 1-11. La courbe de charge de la progressivité s'ajoute a
la courbe de charge du mécanisme. Ceci permet d’arrondir considérablement les contours
non-linéaires des courbes et de diminuer les efforts vus a la butée, ce qui représente une
aide au débrayage. Le point d’intersection entre les courbes de levée du plateau de pression
avec et sans progressivité, nommé point de Iéchage, correspond a la position de rupture de
contact entre le plateau de pression et le disque de friction.
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Figure 1-10 : Courbe de progressivité
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Figure 1-11 : Courbe caractéristique du mécanisme + disque de friction

4. BOITE DE VITESSES

La boite de vitesses est un dispositif mécanique ou mécatronique, permettant la
transformation et la transmission de la puissance d’'un moteur thermique aux roues motrices
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d'un véhicule. Au moyen de ses rapports de réduction ou de démultiplication, la boite de
vitesses adapte le couple fourni par le moteur au couple indispensable aux roues. Afin
d’assurer les différentes démultiplications, I'utilisation des engrenages s’est imposée comme
la solution la plus efficace. Les boites 8 commandes manuelles, automatiques ou robotisées
utilisent des engrenages a dentures hélicoidales ou des trains épicycloidaux. Actuellement, il
existe d’autres concepts n’utilisant pas d’engrenages, telle la transmission a variation
continue CVT. Toutefois, elle demeure moins exploitée a ce jour. Le cas d’étude dans cette
thése s’intéresse aux boites de vitesses manuelles. Celles-ci sont constituées généralement
de deux arbres paralléles (primaire et secondaire), des pignons et des synchroniseurs. Leur
principe de fonctionnement repose sur le choix d’'un couple de pignons dont le rapport de
réduction, différe d’'un couple a 'autre. Chaque couple est composé d’'un pignon de vitesse,
fixe sur I'arbre primaire et d’'un pignon fou en liaison pivot avec I'arbre secondaire. Lorsque le
synchroniseur est accouplé au pignon fou, cette manceuvre le rend solidaire a I'arbre
secondaire, d’ou I'enclenchement du rapport de transmission.

1.1.5. DIFFERENTIEL

Le différentiel est un dispositif mécanique ayant pour fonction de communiquer le
mouvement de rotation de I'arbre de sortie de la boite de vitesses aux arbres des roues, et
de permettre a celles-ci de tourner a des vitesses différentes afin d’éviter leur patinage lors
d'un virage. Généralement constitué d’un réducteur a train épicycloidal, le différentiel est
situé entre la boite de vitesses et les arbres de transmission des deux roues arriére dans le
cas d’'un véhicule a propulsion. Pour un véhicule a traction, il est compris dans la boite de
vitesses. Finalement, un véhicule a traction intégrale compte trois différentiels étalés sur les
deux essieux avant et arriére ainsi qu’un autre dédié a la répartition avant-arriére.

1.1.6. ARBRES DE TRANSMISSION

Les arbres de transmission ont pour but de transmettre la puissance mécanique depuis
la sortie de la boite de vitesses ou du différentiel aux roues. Deux types d’arbres sont a
distinguer : longitudinaux et transversaux. Pour chacune des deux catégories, un arbre de
transmission est constitué d’un cylindre, de deux joints articulés permettant les débattements
de la suspension et d’un joint coulissant pour rendre possible le braquage des roues.

1.1.7. PNEUMATIQUES

La pneumatique est un élément crucial dans la chaine cinématique du véhicule.
Assurément, les pneus participent a la suspension et au confort du véhicule, mais aussi au
rapport de réduction total de la chaine de transmission, grace a leur rayon. Il est a noter que
'embrayage est peu influencé par le comportement des pneumatiques.

1.2. LES PHENOMENES VIBRO-ACOUSTIQUES DE L’EMBRAYAGE

Parmi les principales sources de bruit et de vibrations des véhicules, figurent les
vibrations des systémes de transmission. Ces phénoménes vibro-acoustiques sont associés
aux plaintes des clients. Dans un embrayage sec, les effets dynamiques qui apparaissent
sont trés complexes. Ceci s'explique par une architecture confinée comprenant deux
garnitures de structure complexe, des contacts unilatéraux, des ressorts non-linéaires, de
grandes déformations, etc. En effet, I'embrayage subit des vibrations sous deux formes:
torsionnelles et axiales. Les vibrations torsionnelles provenant du volant moteur, sont
causées par l'acyclisme du moteur. En ce qui concerne les vibrations axiales de
'embrayage, elles se définissent comme étant tous les débattements percus suivant 'axe de
rotation du systéme. La source d’apparition de ces vibrations se divise en deux catégories :
moteur et frottement. La premiére est due aux débattements axiaux du volant moteur, en
raison de la flexion du vilebrequin. La seconde est générée par le frottement au niveau des
garnitures sous certaines conditions, principalement durant la phase de patinage. Par
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conséquent, de nombreux phénomeénes vibro-acoustiques sont inhérents aux effets
dynamiques de 'embrayage.

Cette partie tente donc de mettre en lumiére les différents types de bruits et de vibrations
susceptibles d’étre ressentis par le passager dans un véhicule automobile, et qui sont
influencés plus ou moins par 'embrayage. Le sigle communément employé pour définir ces
nuisances est celui de NVH, en référence a la terminologie anglaise de « Noise, Vibration
and Harshness ». Une liste des phénoménes NVH les plus fréquemment rencontrées lors
d'un fonctionnement normal, ainsi que leur gamme de fréquences habituelle est illustrée
dans la Figure 1-12. Une attention particuliere sera portée aux phénomeénes vibro-
acoustiques inhérents aux vibrations axiales d’embrayage.

B Embrayage
B Boite de vitesses
[] Différentiel

B Habitacle du véhicule | < Boom >

[ Chaine de transmission

Clutch
release

100 1000 10000
Fréquence (Hz)

Figure 1-12 : Gamme de fréquence des problématiques NVH de la chaine de transmission.

Le balancement (shuffle) est une forme de mouvement de va-et-vient longitudinal du
véhicule a trés basse fréquence (2 a 8Hz) sans répercussion sonore. Ce type de vibrations
qui reste peu courant dans un véhicule, se produit aprés d’'une décélération qui se suit
immédiatement par une montée brutale du régime moteur a embrayage fermé et a faible
rapport de vitesse [9]. Il peut également survenir aprés un saut de rapport de vitesses ou un
ré-embrayage rapide. Ce phénomeéne vibro-acoustique peut étre accompagné par du bruit
de clonk (voir ci-aprés) [13,14]. Le balancement est d0 a I'excitation du premier mode de
torsion de la chaine de transmission lorsque le véhicule est en mouvement, spécialement
quand la période de la pente du couple est au dessus de 300ms [15]. Ceci induit
principalement un couplage entre un mode torsionnel de corps rigide et des oscillations a
trés basse fréquence de la chaine de transmission. Ce qui se répercute par des secousses
violentes du véhicule et qui nuit au confort des passagers.

Le broutement d’embrayage (clutch judder) est un phénoméne vibro-acoustique
geénérée au niveau de I'embrayage lors d’une phase de patinage au décollage du véhicule. Il
se propage le long de la chaine de transmission, pour se traduire finalement par des
vibrations longitudinales du véhicule a trés basse fréquence (5-20Hz) [9]. Les variations
périodiques du couple transmis par 'embrayage dont la fréquence est identique a celle de la
transmission du véhicule, sont a l'origine du broutement. En effet, les vibrations de torsion
produites dans la chaine de transmission sont converties en vibrations axiales de la
carrosserie. De ce fait, elles sont transmises via les organes de commandes et les siéges, ce
qui crée une sensation de géne aux passagers [16-18]. Le broutement d’embrayage est
associé au premier mode de torsion de la chaine de transmission, qui peut étre excité de
deux maniéres distinctes. La premiére par auto-excitation, est due a une chute du gradient
du coefficient de frottement de la surface en contact, c’est-a-dire une diminution du
coefficient de frottement au fur et a mesure que la vitesse augmente. A ce moment, des
oscillations de la vitesse de rotation de la transmission dont I'amplitude croit
exponentiellement sont observées. Une fois le synchronisme, ces oscillations atteignent la
valeur de saturation, ce qui fait référence aux cycles limites de stick-slip « collé-glissé » (voir
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ci-apreés). En d’autres termes, en ce point de fonctionnement, les piéces du systéme
composé du volant moteur, embrayage et boite de vitesses entrent en contact. Cette phase
d’adhérence est suivie d’'une phase de glissement. D’autre part, les vibrations engendrées
dans la chaine de transmission se propagent longitudinalement dans le véhicule. Le gradient
du coefficient de frottement dépendant de la vitesse de glissement est sensible a l'usure, la
température de la surface, I'effort normal du plateau de pression, le matériau de la garniture
et 'usage du vehicule. La deuxiéme dite broutement provoque, résulte des défauts
géométriques des piéces du systéme et de la présence d’'une sollicitation extérieure
périodique a titre d’exemple des vibrations axiales du vilebrequin. Celles-ci engendrent une
variation de l'effort de plaquage du plateau de pression et ainsi une variation du couple
transmis. Cependant, les dispersions géométriques se résument dans des défauts de
parallélisme du plateau de pression, défauts de planéité de la garniture, un décalage
angulaire entre le vilebrequin et I'arbre primaire de la boite de vitesses, etc. [17,19].

Le bourdonnement (boom) fait partie des bruits de basse fréquence et de forte
amplitude, évoluant entre 20 et 160 Hz [9]. Il est considéré comme étant le plus génant pour
les conducteurs. Ce son est typiquement percu dans I'habitacle du véhicule quand le moteur
atteint un régime élevé [1,20]. Le phénomeéne est habituellement lié au troisiéme mode
torsionnel de la chaine de transmission [9]. Il est généré par les excitations des harmoniques
de I'ordre moteur, qui s’introduisent dans la chaine cinématique via les supports du moteur,
de la transmission, du systéme d’échappement, des arbres de transmission et des
suspensions, pour exciter finalement I'habitacle du véhicule. Le bourdonnement se produit
par conséquent lorsque les modes de structure de la carrosserie coincident avec ses modes
acoustiques de la cavité [20].

La libération d’embrayage (clutch release) est un phénomeéne vibratoire de basse
fréquence (140 a 400 Hz), entrainant la prolongation du contact des garnitures de friction sur
le plateau de pression ou sur le volant moteur en position débrayée. Ceci conduit a la
transmission d’'un couple résiduel a la boite de vitesses qui empéche le passage des
rapports de vitesses [21]. De ce fait, le conducteur est dans I'obligation a travers le levier de
vitesse, de fournir un couple supérieur au couple résiduel, dans le but de changer le rapport
de vitesse. Dans la mesure ou le conducteur aboutit a effectuer la manceuvre, les
synchroniseurs de la boite de vitesse risquent de se détériorer. La libération est
principalement observée a haut régime moteur. Elle est le résultat des débattements axiaux
induits par les modes de pompage ou de basculement associés au plateau de pression ou
au volant moteur.

Le bruit de pédale (whoop) est un phénomeéne vibro-acoustique de la pédale
d’embrayage qui s’accompagne par un bruit désagréable durant la phase de patinage de
lembrayage [22,23]. La gamme de fréquence du phénomeéne est comprise entre 150 et 300
Hz [9,24]. Le phénoméne a tendance a s’amplifier a haute température et durant une montée
en régime [16,25]. De plus, il est sensible au type du moteur, volant moteur et au circuit de
transfert des vibrations entre le volant et la pédale d’embrayage. La source d’excitation de
cette problématique vibro-acoustique réside dans les vibrations axiales du volant moteur
[9,16,22,23,26]. Celles-ci passent directement a travers le systtme de commande de
'embrayage pour atteindre finalement la pédale. Cette problématique peut étre résolue en
déplacant la fréquence naturelle du systtme de commande vers le haut de 200 a 250 Hz, en
jouant sur la longueur du céble, I'architecture de la fourchette ou encore celle du couvercle
[22,24,27].

Le sirenement (whine noise) est un bruit & caractére tonal continu de haute fréquence
(200 a 4000 Hz), émis a embrayage fermé. Le sirénement se manifeste a la fréquence
d’engréenement des pignons et ses harmoniques, en raison de lerreur statique de
transmission dans la boite de vitesses ou le différentiel [9,20]. Par ailleurs, cette nuisance est
favorisée lors de I'utilisation de pignons a denture droite dans la transmission [20,28].
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Le claguement (driveline clonk) est un bruit métallique de nature impulsionnel de courte
durée estimée entre 20 et 100 ms. Les causes qui sont a 'origine de ce phénoméne sonore
de trés haute fréquence (500 a 5000 Hz), se résument généralement en une variation
soudaine du couple moteur, due a un changement de vitesses ou un embrayage violent [13].
De ce fait, ces événements sont suivis par des secousses ressenties par les passagers, au
premier mode de torsion (cf. balancement) ou a une autre résonance de la chaine
cinématique. Le claquement est toujours associé a la présence de jeux fonctionnels dans la
chaine de transmission. Quand les jeux sont rattrapés, une grande énergie a impulsion est
délivrée a la chaine cinématique qui excite les modes des différents composants de cette
derniére [29]. Les recherches actuelles montrent que la caractéristique du pré-amortisseur
de I'embrayage ou l'utilisation d’'un double volant amortisseur, est un facteur important pour
le contréle du claquement [16, 30].

Le graillonnement (rattle) est un bruit large bande de la transmission, sans tonalité
particuliére. 1l peut survenir au point mort (idle rattle) ou a rapport engagé : lors d’une phase
de patinage au décollage du véhicule (rattle at vehicle take-off) ou a embrayage fermé en
conduite normale (drive rattle). Le graillonnement est un phénoméne assez récent. Il est
geénéralement sensible a plusieurs facteurs : une température élevée et une faible viscosité
de l'huile de boite, I'allégement de la transmission, les fortes pressions de combustion, les
modes de torsion de la transmission, un faible couple de trainée des pignons et une
perception accrue des bruits par les automobilistes [9,31]. Le phénoméne est provoqué par
les chocs entre les pignons menants et les pignons fous des rapports non engages,
contrairement au claguement qui est émis par les chocs des pignons engagés de la
transmission par lesquels transite le couple. Ces chocs consécutifs des pignons délivrent
une excitation impulsionnelle trés large bande atteignant 2000 Hz, capable d’exciter un
nombre important de modes de la transmission [12]. En effet, les modes torsionnels de la
chaine de transmission amplifient le graillonnement [9,20,31,32]. Le mode responsable de ce
bruit est associé au deuxiéme ou au troisieme mode de torsion, localisé entre 40 a 80 Hz
selon l'architecture du véhicule, ce qui correspond a une excitation d’ordre 2 du régime
moteur entre 1200 et 2400 trs/min. Les voies de propagation des chocs se présentent sous
deux catégories : solidienne et aérienne. Dans la premiére, les vibrations se transmettent le
long de la structure, mettant en jeu différents composants de la transmission. Dans la
seconde, les ondes vibratoires créent un champ de pression dans le fluide environnant, qui
se traduit par un rayonnement acoustique du carter de la boite. Par ailleurs, les chocs se
produisant dans la boite sont dus a la mauvaise filtration des acyclismes par le volant moteur
ou I'embrayage, dans le cas du graillonnement au point mort et a rapport engagé en
conduite normale [1,9]. Cependant, la source du graillonnement qui survient en phase de
glissement de 'embrayage et au décollage du véhicule, demeure inconnue.

Le crissement d’embrayage (clutch squeal) est une manifestation acoustique
indésirable de haute fréquence (250 a 1000 Hz). Le phénoméne est pergu durant une phase
de patinage prolongée a forte transmission de couple (démarrage en cbte, tractage de
remorque, etc.). Il est néanmoins exceptionnel lors des passages de rapports, dans la
mesure ou ceux-ci s’effectuent trop rapidement [32-34]. Les observations expérimentales
indiquent que les effets générés par le crissement n’affectent pas les performances de
'embrayage [34]. Dans la littérature, il est largement admis que le crissement d’embrayage
est induit par le frottement du systéeme composé du plateau de pression et du disque de
friction [32-34]. L’hypothése principale adoptée a ce jour pour expliquer le déclenchement du
phénoméne, consiste a dire qu’une instabilité vibratoire de flottement, est a la source du bruit
[32-37]. Cette théorie sera clairement détaillée dans la section 1.4.1. En effet, Wickramarachi
et al. [38] ont observé expérimentalement que le plateau de pression vibre suivant un
mouvement de nutation « wobbling motion » a 450 Hz lors du crissement d’embrayage. Ce
systéme dynamique autonome non-linéaire génére des vibrations auto-entretenues
responsables d’émissions sonores pouvant atteindre 110dB.
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Il existe de nombreux phénoménes vibro-acoustiques inhérents a I'embrayage. Quatre
d’entre eux sont liés aux vibrations axiales de I'embrayage : le crissement, la libération, le
broutement et le bruit de pédale d’embrayage. Toutefois, I'origine du graillonnement de
boite au décollage n’est pas identifiée. Les travaux de cette thése portent uniquement sur
deux de ces phénomeénes, a savoir le crissement d’embrayage et le graillonnement au
décollage. Ce choix est motivé par le faible nombre d’études relatives a ces problématiques,
plus particulierement pour le graillonnement au décollage qui ne compte aucune étude
expérimentale ou numérique a notre connaissance et par leur caractére nouveau.

1.3. OBSERVATIONS EXPERIMENTALES DES PHENOMENES NVH
ETUDIES

Dans le but de choisir un modéle adéquat pour simuler les deux problématiques NVH,
des essais sont requis. Ceux-ci permettent de déterminer les sollicitations et les composants
mis en jeu dans l'apparition du phénoméne et apportent un regard critique sur les
hypothéses adoptées dans la modélisation. Cette section présente les observations
expérimentales réalisées pour chaque phénoméne NVH séparément.

1.3.1. CRISSEMENT D’EMBRAYAGE

Le cas étudié est observé sur un modéle de véhicule de tourisme, doté d’'un moteur qui
développe une puissance de 136 chevaux et un couple maximal de 280 N.m. Dans le but
d’évaluer subjectivement le phénomeéne, des tests sur véhicule ont été réalisés sur une piste
d’essais dans les mémes conditions d’apparition du bruit citées plus haut. En effet, une
remorque pesant 1600 kg est attachée au véhicule. En outre, les démarrages sont effectués
au 1% rapport de la boite de vitesses, dans diverses pentes variant de 1 a 16%. Ces
dispositions ont été choisies afin de prolonger le patinage de 'embrayage et de transmettre
un couple important pour favoriser I'apparition du crissement. En raison des difficultés a
installer des capteurs dans I'embrayage d0 a 'encombrement, la chaine cinématique est
instrumentée avec les capteurs suivants :

¢ Deux capteurs de vitesse de rotation du moteur et de I'arbre d’entrée boite. lls sont
de forme cylindrique, placés en face des roues dentées et enregistrent le passage
des dents. Le premier capteur est situé a proximité de la couronne dentée du volant
moteur, tandis que la vitesse du second est mesurée sur le pignon de I'arbre primaire
de boite qui compte le plus de dents.

e Un accélérométre triaxial est placé sur le carter de la boite de vitesses.

e Un microphone est monté dans I'habitacle du véhicule au niveau des oreilles du
conducteur.

e Un capteur de position de la pédale d’embrayage.

Un schéma représentatif de I'emplacement de linstrumentation est présenté dans la
Figure 1-13.

La procédure de I'essai est simple, elle consiste dans un premier temps a se mettre dans
une situation débrayée. Ensuite, il va falloir appuyer sur la pédale de l'accélérateur pour
monter le régime moteur. Finalement, la pédale d’embrayage est relachée progressivement
jusqu’a la fermeture totale de I'embrayage. Le résultat d’'une mesure est illustré dans la
Figure 1-14.
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Microphone
Vitesse de rotation habitacle du véhicule
moteur

vitesses

Vitesse de rotation
arbre primaire de boite

Accéléerometre triaxial
carter de boite
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h Capteur de position ’
pédale d'embrayage

Devant du véhicule

Microphone accroché au siége du conducteur
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Figure 1-13: Instrumentation sur véhicule pour le crissement d’embrayage

Page 18

© 2015 Tous droits réservés. doc.univ-lille1.fr



19

© 2015 Tous droits réservés.

Thése de Yasser Aktir, Lille 1, 2015

OBSERVATIONS EXPERIMENTALES DES PHENOMENES NVH ETUDIES

La réponse de l'accélérométre du carter de boite ainsi que celle du microphone, est
représentée sous forme de spectrogramme temps-fréquence. Ce dernier présente la
localisation temporelle des composantes fréquentielles représentées par des amplitudes a
niveau élevé. Le premier capteur affiche I'accélération, tandis que le second mesure la
pression acoustique du bruit dans I'habitacle. Par ailleurs, la réponse des capteurs de
déplacement et de vitesse est tracée dans le domaine temporel sous la forme classique.
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Figure 1-14 : Mesure de crissement d’embrayage sur véhicule

[l apparait ainsi que le crissement se produit autour d’'une course de butée d’un intervalle
avoisinant 1.75mm, allant de 5.25 a 3.5mm, soit la moitié de la course de la butée. A cette
position, un écart est visible entre les vitesses de rotation du moteur et celle de I'arbre
primaire de boite, équivalent a une situation de patinage de 3 s. Le crissement disparait une
fois le synchronisme des vitesses du moteur et boite, est atteint. Cet événement coincide
avec une chute brutale des niveaux vibratoires. La réponse fréquentielle du bruit quant a
elle, indique une fréquence fondamentale autour de 570 Hz, liée a la position de la pédale.
De plus, il est observable que cette fréquence n’est sensible ni a la vitesse de rotation du
moteur, ni a celle de l'arbre primaire de boite. Par ailleurs, les observations expérimentales
ont montré que le crissement d’embrayage est favorisé lors des décollages en forte pente,
en raison de 'augmentation du couple résistant dans de telles situations, d’ou des temps de
patinage importants.
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1.3.2. GRAILLONNEMENT AU DECOLLAGE

Le graillonnement au décollage, est pergu sur un autre modéle de véhicule de tourisme.
Celui-ci est équipé d’un moteur de 1.6 L en cylindrée et développant un couple de 250 N.m.
Les conditions d’apparition du bruit sont spécifiques a savoir : faible rapport de boite de
vitesses (1% ou 2°™), régime moteur entre 1500 a 2600 trs/min et lors du patinage de
'embrayage. Le phénoméne est favorisé dans des situations de transmission de couple
élevée. Il est a noter que le méme systéme d’embrayage sur lequel ce phénoméne a été
observé, est presque identique a celui sur lequel le crissement a été identifié. La seule
différence réside dans la masse du plateau de pression. Celui-ci est plus léger dans
I'application du crissement (0.8 kg de moins). Ceci affecte les caractéristiques dynamiques
de 'embrayage, notamment les fréquences propres de ce systéme.

1.3.2.1. ESSAI SUR VEHICULE

Les essais sur ce phénoméne NVH ont été accomplis dans un premier temps sur
véhicule. De ce fait, une instrumentation quasiment identique a celle utilisée pour le
crissement, a été mise en place de la fagon suivante :

e Deux capteurs de vitesse de rotation du moteur et de I'arbre d’entrée boite.
e Un accélérometre triaxial est placé sur le carter de la boite de vitesses.

e Un capteur de déplacement axial du volant moteur

e Un capteur de position de la pédale d’embrayage.

Un schéma représentatif de I'emplacement de linstrumentation est présenté dans la

Figure 1-15.
Vitesse de rotation
moteur
Boite de
Moteur Arbre primaire .
I l vitesses
/ ¥ r/
Deplacement Vitesse de rotation
Volant primaire arbre primaire de boite

Accelérometre triaxial
carter de boite

Figure 1-15 : Instrumentation sur véhicule pour le graillonnement au décollage
Le véhicule subit ensuite différents types de décollages sur une piste d’essais:

e Décollage sur une route plate (pente 0%), deuxiéme rapport de boite

e Démarrage en cote (pente 12%), premier rapport de boite

e Démarrage en cote (pente 16%), premier rapport de boite
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e Démarrage en cote (pente 26%), premier rapport de boite

Avant de débuter I'essai, le véhicule est initialement au repos, le moteur tourne a un
régime au dessus de 2000 trs/min environ, tandis que I'embrayage est complétement
débrayé pour enclencher le rapport de boite. La pédale d’embrayage est graduellement
libérée par la suite, par conséquent le véhicule commence a se déplacer. Les figures
suivantes montrent 'ensemble des mesures pour un essai sur une pente a 26% en rapport
1°" de boite durant un ré-embrayage. Les données acquises sont tracées sous forme
temporelle et fréquentielle. Le premier graphe présente I'évolution temporelle du régime
moteur, de la vitesse de rotation de I'arbre d’entrée de boite et de I'accélération du carter de
boite. Au début de la mesure, le plateau de pression rentre en contact avec le disque de
friction pour transmettre le couple moteur. Au fur et & mesure de 'avancement du plateau de
pression, la vitesse de rotation de l'arbre primaire de la boite croit. Pendant ce temps,
'amplitude des vibrations du carter de boite varie considérablement selon la position de
pédale d’embrayage, notamment avec le régime moteur, voir Figure 1-16 et Figure 1-17 . De
plus, une répétabilité périodique des pics de I'accélération du carter de boite est identifiable.
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Figure 1-17 : Zoom sur les réponses temporelles en rapport 1° de boite
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Cette modulation apparait clairement sur le spectrogramme de I'accélération angulaire
de la boite, voir Figure 1-18. Elle correspond a la fréquence du demi-ordre du moteur Hgs.
Ceci est également observable dans le spectrogramme du déplacement axial du volant
primaire et du carter de boite, voir Figure 1-19. Les vibrations de torsion apparaissent sur
une bande fréquence assez large. Elles s’amplifient autour de '’harmonique 6 du moteur
équivalente a une fréquence de 220 Hz. Cette derniére varie légérement en fonction de la
position de la butée. Par ailleurs, dés que les deux vitesses de rotation (moteur & boite) sont
a égalité, les niveaux de vibrations chutent brutalement et la nuisance disparait.
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Figure 1-18 : Spectrogramme de I’accélération angulaire de I’arbre primaire de boite en 1
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Figure 1-19 : Spectrogramme du déplacement axial du volant primaire en 1*

Un autre essai sur véhicule en rapport 2°™ de boite de vitesses sur un terrain plat, est
présenté dans la Figure 1-20. La période de synchronisation est plus grande dans ces
conditions comparé a celles sur une pente a 26% en rapport 1¢". Ceci s’explique par un faible
couple moteur transmis aux roues, d'ou un temps de glissement important. Dans cette
configuration, le graillonnement au décollage s’accentue tel que le révélent I'accélération du
carter de boite et celle de I'arbre d’entrée de boite. Il ressort ainsi que le rapport 2°™ de
boite est trés sensible au phénoméne méme a terrain plat.

D’aprés la synthése bibliographique des phénoménes vibro-acoustiques présentée plus
haut, plusieurs hypothéses peuvent se révéler différentes quant aux sources potentielles en
lien avec la génération du graillonnement au décollage. La premiére se fonde sur une origine
purement liée au moteur associée aux harmoniques multiples du demi-ordre moteur. La
deuxiéme consisterait a dire que le phénoméne est généré par le frottement, modulée a la
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fréquence correspondante au demi-ordre moteur. La derniére se formule autour une
excitation axiale du volant moteur a 'ordre 0.5 du moteur.
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Figure 1-20 : Mesure de graillonnement au décollage en rapport 2°™® de boite

De ce fait, des essais complémentaires ont été programmés sur banc de maniére a
reproduire le graillonnement au décollage. lls ont eu pour vocation d’identifier son origine
notamment celle du demi-ordre moteur distingué dans le véhicule. De plus, ils ont permis de
déterminer la contribution des vibrations provenant du moteur ou induites par le frottement
sur les garnitures, dans le déclenchement phénoméne vibro-acoustique.

1.3.2.2. ESSAI SUR LE BANC A : (MOTEUR ELECTRIQUE)

Le banc d’essai « A » reproduit I'environnement d’'un embrayage hors veéhicule dans des
conditions maitrisées, voir Figure 1-21. Il permet de mener des investigations sur les
phénoménes NVH induits par frottement ou provoqués par les vibrations torsionnelles du
moteur. Ce dernier est produit par un moteur électrique qui tourne a un régime choisi par
l'opérateur. Le méme assemblage (DVA-embrayage-boite) sur lequel le phénoméne a été
détecté, est monté en sortie de I'arbre du moteur électrique. Le différentiel est bloqué et un
seul arbre de transmission y est attaché. Ce dernier est lié a une machine de charge
dynamique, qui a pour fonction de simuler le couple résistant souhaité (inertie du véhicule,
pente de la route, résistance a l'air, etc.). La transmission du couple moteur vers la boite de
vitesses est réalisée a l'aide d’un vérin, son actionnement agit axialement sur la pédale
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d’embrayage. La phase critique de patinage de 'embrayage est parfaitement reproduite sur
le banc d’essai, grace a la baie de commande comprenant tout le matériel d’acquisition
nécessaire.

Moteur

électrique Vérin

Arbre de
transmission
Boite de

vitesses Machine de

charge
dynamique

Vérin
Microphone
. - Moteur
Pédale . ;
dembraya électrique
Embrayage

Figure 1-21 : Banc d’essai « A »

L’ensemble des capteurs utilisés dans cette expérimentation, sont mentionnés ci-
dessous :

e Deux capteurs de vitesse de rotation du moteur et de I'arbre d’entrée boite.

e Deux accélérométres mono-axiaux sont placés sur le carter de la boite de
vitesses.

¢ Un microphone.

La méthodologie d’essai consiste a simuler des ré-embrayages en injectant des
irrégularités cycliques mesurées sur véhicule, a une vitesse de rotation donnée. Les tests
sont réalisés soit en rapport 1°" de la boite ou bien en 2°™. Le plan des essais est décrit
suivant le rapport de la boite engagé (R), les ordres moteur introduits dans I'excitation
torsionnelle et la pente de la piste:

a. R1; ordres du moteur introduits (2, 4, 6) : amplitude normal ; pente 0%.
b. R2; ordres du moteur introduits (2, 4, 6) : amplitude normal ; pente 0%.
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R2 ; ordres du moteur introduits (2, 4, 6) : amplitude élevée pour I'ordre 6, amplitude
normal des ordres 2 et 4 ; pente 0%.

R2; ordres du moteur introduits (0.5, 2, 4, 6): amplitude élevée de l'ordre 6,
amplitude normal des ordres 0.5, 2 et 4 ; pente 0%.

R2 ; ordres du moteur introduits (0.5, 2, 4, 6): amplitude maximale de l'ordre 6 ;
amplitude normal des ordres 0.5, 2 et 4 ; pente de 10%.

R2 ; ordres du moteur introduits (0.5, 2, 4, 6) : amplitude maximale du banc pour tous
les ordres moteur; pente de 8%.

L’amplitude maximale de I'accélération en torsion fournie par le moteur électrique est
exprimée en fonction des ordres moteur:

e Ordre 0.5: 38 rad/s?
e Ordre 2: 2299 rad/s?
e Ordre 4: 1532 rad/s?
e Ordre 6: 912 rad/s?

Nous choisissons de représenter les résultats du cas « f » dans la Figure 1-22, étant
donné qu'il résume tous les résultats obtenus en raison des niveaux importants introduits.
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Figure 1-22 : Résultat de I’essai « f » sur banc A

Il s’avere que les demi-ordres du moteur ne se dessinent pas sur I'accélération du carter
de boite. Seul l'ordre 2 du moteur surgit dans le spectre de ce signal, en réponse a
I'excitation torsionnelle en entrée du systéme. De plus, les niveaux vibrations obtenus sont
tres faibles comparé a ce qui a été constaté sur véhicule. Par ailleurs, le bruit du
graillonnement au décollage n’a pas été entendu sur le microphone pendant tous les tests.
Les résultats de 'ensemble des essais attestent ainsi I'incapacité a reproduire le phénomeéne
de graillonnement au décollage avec une excitation torsionnelle méme en injectant des
niveaux surréalistes, qui dépassent largement ceux qui ont été mesurés sur véhicule. Ceci
dit, les vibrations torsionnelles du moteur et celles induites par frottement sur la surface des

© 2015 Tous droits réservés.
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garnitures, ne sont pas a l'origine du phénoméne vibro-acoustique. De ce fait, la raison
possible pour expliquer cette situation, est 'absence des vibrations axiales avec le moteur
électrique. Pour vérifier cette hypothése, un second essai est réalisé sur un banc avec
moteur thermique.

1.3.2.3. ESSAI SUR LE BANC B : (MOTEUR THERMIQUE)

Le banc d’'essai « B » est dédié a reproduire le fonctionnement réel de I'embrayage
monté dans un véhicule, voir Figure 1-23. Il est constitué d’'un moteur thermique relié a la
boite de vitesses par lintermédiaire du systtme d’embrayage. A la sortie de boite, le
différentiel est connecté a deux arbres de transmission de chaque cbté. Chacun des deux a
son tour est accouplé a une machine de charge dynamique. Les phases de patinage
contrélées par une pédale, sont atteintes grace a un vérin identique a celui utilisé dans le
banc A. Le méme assemblage (moteur-DVA-embrayage-boite) sur lequel le phénoméne a
été décelé, est installé sur le banc.

Moteur
Thermique _j_ ! - ) : Machine de
charge
B (\/[) 3miqUe
(roue droite)

Machine de "=
charge ‘
dynamique
(roue gauche)

Veérin
pédale " Machine de
charge
= ey ™ M dynamique
Boite de :¥ s 7 : Pl . 4 (roue gauche)
vitesses ~- :
oy Arbre de
. ' transmission
110
< ' ~
Machine de charge Bas du bloc
dynamique moteur
(roue gauche) thermique
Boite de vitesses
+
Différentiel PR,

g “ transmission
Pedale

d'embrayage

Figure 1-23 : Banc d’essai « B »

Pour mesurer la réponse du systéme, I'instrumentation mise en place dans cet essai est
décrite ci-dessous :

e Deux capteurs de vitesse de rotation du moteur et de I'arbre d’entrée boite.

e Trois accélérométres mono-axiaux sont installés sur le carter de la boite de
vitesses.
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e Un microphone.

e Quatre capteurs de courant connectés aux cables des bougies

Thése de Yasser Aktir, Lille 1, 2015

Le protocole de test repose sur la simulation des décollages de véhicule dans les
mémes conditions d’apparition du phénomeéne vibro-acoustique sur piste. Un exemple de
mesure est exposé dans la Figure 1-24. Les signaux mesurés sont quasiment identiques aux
mesures sur veéhicule. En effet, les impulsions du signal d’accélération du carter de boite
sont bien retrouvées tous les demi-ordres moteur. Ces représentations graphiques indiquent
en supplément une corrélation entre lintensité dans le cable de la bougie N°4,
correspondant a celui voisin du volant moteur, et 'accélération du carter de boite. De plus, le
phénoméne vibro-acoustique a été facilement audible lors des tests, méme dans un
environnement bruyant du banc d’essai « B » en raison du systéme de ventilation. De ce fait,
nous pouvons dire qu’il est possible de reproduire le graillonnement au décollage sur le banc
d’essai « B », dans les mémes conditions sur véhicule. Ce résultat confirme par conséquent
que les vibrations axiales induites par le moteur sont a la source de cette problématique. En

outre, I'explosion dans le cylindre le plus proche du volant moteur a un effet majeur sur ce
phénoméne.

1800

Vitesse de rotation (trs/min)

300

OF — 15V moteur
aF 13V boite

180e-3

Temps (s)

36.0

Intensité (A)

F — Intensité cble bougie
B —— Accélération carter de boite

Ll nwil | MHlHl

JitHie

|
i.

1 Max

Accélération (mis?)

Min
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Figure 1-24 : Résultat de mesure sur banc B
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_________________________________________________________________________________________

Les investigations expérimentales réalisées dans cette étude ont permis de montrer que
les phénoménes NVH percus au décollage du véhicule lors du patinage d’embrayage, a
savoir le « graillonnement de boite » et le « crissement d’embrayage », sont intimement liés
aux vibrations axiales d’embrayage, mais de fagon différente. En effet, il est largement
admis que le crissement d’embrayage est initié par le frottement sur les surfaces des
garnitures avec mise en jeu potentielle des vibrations hors-plan. En ce qui concerne le
graillonnement au décollage, les investigations expérimentales menées sur bancs prouvent
que le frottement sur les surfaces des garnitures et les vibrations torsionnelles du moteur,
ne justifient pas le déclenchement de ce phénomeéne. En réalité, les vibrations axiales du
moteur semblent étre a l'origine de ce type de graillonnement. De plus, les explosions dans
le cylindre le plus proche du volant moteur s’avérent avoir un lien avec les harmoniques du
demi-ordre moteur, qui apparaissent dans les réponses vibratoires de la boite de vitesses.

1.4. LES MECANISMES PHYSIQUES A L’ORIGINE DES VIBRATIONS
AXIALES D’EMBRAYAGE

Comme évoqué précédemment, la source d’apparition des vibrations axiales
d’embrayage se divise en deux catégories : la premiére provenant du moteur et l'autre
genérée par le frottement entre le plateau de pression, garnitures et volant moteur.

1.4.1. LES VIBRATIONS INDUITES PAR FROTTEMENT

L’embrayage assure la fonction de transmission du couple entre le moteur et la boite par
le frottement. Toutefois, ce dernier provoque dans certaines phases de vie, comme le
décollage du véhicule, des bruits ou vibrations tel que le broutement ou le crissement sous
certaines conditions. Ces nuisances ont pour origine des instabilités vibratoires qui prennent
naissance dans I'embrayage. Au sens de Lyapunov, une instabilité se définit comme étant la
nature d’un état d’équilibre dont le systéme tend a s’éloigner lorsqu’il est perturbé [39,40].

1.4.1.1. LE STICK-SLIP

Le stick-slip « collé-glissé » représente un mouvement successif de phase d’adhérence
et de glissement entre deux solides. Ce phénoméne a été introduit par Sinclair et Manville en
1955 [41]. D’autres investigations ont suivi afin d’étudier le phénomeéne (Moirot [40],
Rabinowicz [42], Barnejee [43], Antoniou [44]) pour n’en citer que quelques uns. Ce type de
phénoméne est trés couramment mis en cause dans des situations de broutement. Le stick-
slip est lié a une particularité du coefficient de frottement. En effet, il est basé sur une
différence entre le coefficient de frottement statique et dynamique ou une chute du
coefficient de frottement en fonction de la vitesse de glissement. Deux modéles sont ainsi
présentés. Le premier décrit un mécanisme de stick-slip a proprement parler, le second en
est une extension.

e Systéme fondamental

Considérons le systéme suivant a un degré de liberté, ol une masse m est chargée
normalement par une force N sur une surface mobile a la vitesse V. Elle est poussée suivant
un déplacement x, au travers d'un ressort de raideur linéaire k sur une surface avec un
coefficient de frottement dynamique up strictement inférieur au coefficient statique us Un
effort tangentiel T résulte du frottement selon la loi de Coulomb.
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Figure 1-25 : Modéle fondamental du stick-slip (gauche) ; loi de frottement discontinue (droite)

L’équation de la dynamique de ce systéme s’écrit:

mi+kx=T (1.1)
six=V,|T| < usN (adhérence),
Avec six <V, T =ppN (glissement positif), (1.2)

six >V, T =—ppN (glissement négatif).

D’aprés le systéeme d’équations ci-dessus, les différentes trajectoires de la masse sont
présentées selon les conditions initiales (x, ; x,) dans la Figure 1-26.

- Le systéme est en équilibre stable au point stationnaire O(x=p4 T/k ; y=0). Dans cette
situation, la masse glisse sur le tapis roulant sans oscillations.

- Si les conditions initiales sont incluses dans un cercle € de centre O et de rayon V,
des oscillations du corps apparaissent sur le cercle C.

- Pour tout autre mouvement commengant en dehors du cercle C, le systeme est
inévitablement entrainé solidairement sur le segment [AG], qui représente la phase
d’adhérence. Ensuite, celui-ci quitte le point G(xg=psT/k ; y=V) et glisse sur le grand
arc de cercle GA, qui constitue la phase de glissement. Le cycle limite de stick-slip
I, se répete de maniére indéfinie pour engendrer des vibrations auto-entretenues. Le
systeme s’entretient grace a la réserve d’énergie que fournit la différence entre les
coefficients statique et dynamique.

e Variation du coefficient de frottement en fonction de la vitesse de
glissement

Un autre modéle dérivé du précédent consiste a prendre non pas un coefficient de
frottement a deux valeurs binaires, mais un coefficient de frottement qui varie continGment
en fonction de la vitesse de glissement, Figure 1-28. Nous supposons ainsi une variation

quelconque, et on se place au voisinage d’un point de fonctionnementX,a vitesse de

glissement positive et non nulle. Ce cas de figure est connu sous la dénomination de « low
slip-high slip ». L’équation du mouvement peut s’écrire en linéarisant au premier ordre le
coefficient de frottement autour de ce point:

.. N dpp .
m¥+kx =T = pp (V)N = (up (V) — VA X)N (1.3)
g
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Vitesse x

(m/s)

/—\ V

Adhérence

X _haT Position x
g (m)
Figure 1-26 : Diagramme des phases du phénomeéne stick-slip [40]
L’équation de la dynamique devient alors :
d
mi + 2 N+ kx = pp (V)N (1.4)
v,

Il apparait ainsi dans I'équation linéarisée que le gradient de frottement agit comme un
amortissement visqueux de la masse, qui n’est pas nécessairement positif. Dés lors, il est
évident que si le gradient de frottement est négatif, le systéme linéarisé est divergent. Ce qui
signifie que si autour d’'une vitesse de glissement le coefficient de frottement décroit, ce point
de fonctionnement est instable (sans amortissement supplémentaire). En un tel point, le
systéme se met a osciller de fagon divergente suivant une trajectoire spirale S, de telle fagon
que la linéarisation n’est plus valable. La divergence est alors freinée par les non-linéarités
pour atteindre un cycle limite I, voir Figure 1-27.

La tendance décroissante du coefficient de frottement a été mise en avant dés 1938 par
les travaux de Mills [45]. Ce dernier a constaté une dépendance entre le gradient de
frottement négatif et le crissement de frein. Au cours des décennies qui ont suivies I'étude de
Mills, des chercheurs ont contesté les conclusions de ce dernier. A titre d’exemple,
Chambrette [46] a prouvé que des phases d’adhérence ne peuvent pas avoir lieu lors du
crissement. De plus, Hervé [34], Chen et al. [35], Fleske [47] et Boudot [48] par exemple,
ont démontré que le crissement pourrait étre percu a un coefficient de frottement constant en
raison des vitesses de glissement élevées. De ce fait, les mécanismes d’origine tribologique
ne permettent pas d’expliquer I'apparition de 'ensemble des phénomeénes vibro-acoustiques
induit par le frottement. Pour résumer, les mécanismes tribologiques sont principalement liés
aux vibrations de basses fréquences et a faible vitesse de glissement.

Page 30

© 2015 Tous droits réservés. doc.univ-lille1.fr



, , Thése de Yasser Aktir, Lille 1, 2015
31 LES MECANISMES PHYSIQUES A L’ORIGINE DES VIBRATIONS AXIALES D’EMBRAYAGE

Vitesse X

(m/s)

Position x

(m)

Figure 1-27 : Diagramme des phases du phénomeéne low slip-high slip [40]
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Figure 1-28 : Loi de frottement dépendante de la vitesse de glissement

1.4.1.2. LE SPRAG-SLIP

Le sprag-slip a été initié par Spurr en 1961, en proposant une théorie basée sur les
caractéristiques géométriques d’'un systéme pour expliquer l'apparition des vibrations
induites par frottement [49,50]. Le mécanisme n’intégre aucune propriété tribologique et
considére un coefficient de frottement constant. Le principe de ce mécanisme consiste a
avoir un effort de contact dont la direction est imposée au niveau d’un glissement. Quand
I'effort de contact est dans le céne de glissement, le mouvement devient impossible en I'état,
il y a arc-boutement, et le systéme va chercher un moyen de le contrecarrer. Autrement dit,
l'instabilité est due a une variation des efforts de contact normale et tangentielle liée a la
géométrie et la déformation élastique du systéeme. Ceci engendre par la suite un
changement de la vitesse glissement. Ce principe est éclaircit a partir du modéle exposé
dans la Figure 1-29.
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Figure 1-29 : Modéle fondamental du sprag-slip

Les équations de I'équilibre de ce systéme s’écrivent :
{ Fi—Rcos8 =0
N—-F, —Rsinf=0
Ainsi, les efforts de contact normal et tangentiel s’expriment comme suit :

N N
F, K

(1.5)

E, = (1.6)

1-ptanb - 1-ptané

Il semble clair que les efforts de contacts peuvent atteindre des valeurs importantes dans
le cas ou 6 tend vers arctan(1/) ou quand le coefficient de frottement u tend vers cotan(6).
Dans ces configurations, la réaction dans le ressort R tend vers l'infini, engendrant un
blocage du mouvement de la masse, d'ou le phénoméne d’arc-boutement. Les efforts
importants crées dans ces situations conduisent a des déformations du systéme. Celui-ci se
libére temporairement jusqu’au prochain blocage. Par conséquent, ce cycle se répéte
contindment pour donner naissance a un cycle limite de blocage-glissement, d’ou le sprag-
slip.

1.4.1.3. L’ INSTABILITE PAR FLOTTEMENT

Le principe du sprag-slip a été repris par Jarvis et Mills [51] en 1963. Des études
expérimentales et théoriques ont été réalisées sur un systéme composé d’une poutre en
contact sur une surface de disque a coefficient de frottement constant. |l a été observé ainsi
dans un certain intervalle d’angle d’orientation de la poutre, I'existence d’une instabilité par
frottement due aux caractéristiques géométriques des deux composants. D’autres
recherches ont suivies en élargissant le champ de I'étude a un systéme pion-disque et sont
arrivées a la méme déduction [52-54]. Ce constat met en avant une notion de couplage entre
les efforts de frottement normal et tangentiel responsable de l'instabilité. En 1972, North
[55,56] reprend cette idée et développe un modele linéaire a 8 degrés de liberté d’un frein
pour étudier le crissement, qui sera réduit a 2 ddls en 1976. La particularité de son travail
réside dans la présence du disque de frein, des forces de frottement produites par la
pression des plaquettes de frein et I'existence de deux modes du disque indépendants. La
contribution de ce modéle est 'atteinte d’'une condition d'instabilité en utilisant seulement un
coefficient de frottement constant, et I'incorporation des forces de frottement entre le disque
et les garnitures de frein en tant que forces suiveuses. Celles-ci se décrivent comme des
charges engendrées par la variation de la direction du frottement due a la rotation du disque
et aux déformations élastiques. Ce changement d’effort de frottement conduit & des termes
circulatoires dans les équations et crée une déstabilisation du systéme mécanique. Il y décrit
ainsi le mécanisme de « binary flutter » ou instabilité de flottement entre les deux modes du
disque. Pour tenter d’expliquer ce phénomene, le modéle minimal a 2 ddls de Hoffmann [57]
est illustré dans la Figure 1-30.
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Figure 1-30 : Modéle de couplage modal de Hoffmann [57]

Le systéme modélisé comporte un convoyeur tournant a vitesse constante V entrainant
un corps d’'une masse m. Celle-ci est maintenue par deux ressorts de raideurs linéaires k; et
k, ainsi qu’un troisieme ressort de raideur linéaire ks, représentant la raideur normale de
contact entre le corps et le convoyeur. Un coefficient de frottement constant p est considéré
au contact afin de définir la relation entre les efforts de contact normal F, et tangentiel F.. Les
équations de la dynamique du systéme s’écrivent sous forme matricielle:

m 0 x) [k11 klz] (x) B (Ft)
[O m] (y + k21 kzz y - Fn (17)
Tel que ki1 =k, cos? 6, + k, cos? 6,
ki, =k, = kysinf; cos 8, + k, sinB, cos B, (1.8)

k22 = k1 Sinz 91 + k2 Sin2 62 + k3

A l'équilibre, les équations s’expriment:

o Gl e 10)=6)
[0 m] (y * ko k2, y 0 (1.9)
En reprenant les mémes valeurs que Hoffmann [57], les équations deviennent avec 4 = pkj:
1 01/%\, 2 1-4y(x\_ /(0
[0 1 (y>+[1 2 ](y)_(O) (1.10)

La stabilité de la position d’équilibre est étudiée en utilisant le critére des valeurs propres
complexe pour les déplacements de la masse s’écrivant comme suit :

(;) = est (1.11)

Avec s = 1 + iw, tel que 1 et w sont respectivement la partie réelle et imaginaire de la valeur
propre s. Les solutions de I'équation caractéristique s’expriment :

S12=H[2+ M]Oﬁ (1.12)

Trois cas de figures sont alors a distinguer :
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- Pour 4 < 1, deux modes non-amorties de fréquences différentes apparaissent.
- Pour 4 =1, les deux fréquences coalescent

- Pour 4 > 1,une paire de modes stable et instable se forment. Le premier présente
une partie réelle négative 1 < 0, pendant que le second affiche une partie réelle
positive 4 > 0.

La Figure 1-31 présente I'évolution des parties réelle et imaginaire résultantes en fonction du
coefficient de frottement.

3 1,2
N

7% <
= o
5 1 £ 08 \
T L = L
g 0 ‘\ T T §0,6 7 ’I’i
"E'1 T \\ 5 0,4 T 'I’

2 =2 =< £027 _——2
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Coefficient de frottement p Coefficient de frottement p

Figure 1-31 : Evolution des parties réelle et imaginaire en fonction du coefficient de frottement

Les deux modes initialement stables coalescent au point critique L pour former un mode
a fréquence unique. Le point L est appelé point du mode lock-in ou encore bifurcation de
Hopf. D’autre part, deux parties réelles sont a distinguer a partir du point L: positive (instable)
et négative (stable). Il s’avere donc que I'accroissement du terme circulatoire tel que le
coefficient de frottement favorise la convergence des deux modes en termes de fréquence et
leur divergence en ce qui concerne la partie réelle. Une valeur positive de cette derniére,
induit dans le cas de ce modéle linéaire, une amplification exponentielle des vibrations au
cours du temps. En réalité, les structures mécaniques présentent des non-linéarités (jeu,
raideur, etc.) qui empéchent les niveaux vibratoires d’atteindre des grandeurs insensées
physiquement [58]. Ceci génére des cycles limites et ainsi une instabilité du systéme autour
de sa position d’équilibre glissante. Ce mécanisme est nommé instabilité par flottement ou
mode lock-in. A ce moment |a, des vibrations auto-entretenues sont discernables en raison
du mécanisme de feed-back [97,101]. Autrement dit, un déphasage de 90° entre les deux
composantes normale et tangentielle, se manifeste par un échange d’énergie mécanique
entre ces deux directions, di au caractére non-conservatif des forces de frottement.

Mottershead [59] a introduit une extension des travaux de North [55,56] afin d’analyser
l'instabilité de flottement dans une structure a caractére axisymétrique. Un modéle du disque
de frein a été construit par la méthode des éléments finis. Celui-ci se déforme sous l'effet
des forces suiveuses de frottement, estimant que c’est un mécanisme d'instabilité. Il ressort
de cette étude que I'axisymétrie du disque est le facteur principal du mécanisme d'instabilité
de flottement et les forces suiveuses sont les parameétres de second degré dans cette
approche. En effet, le disque posséde en raison de son axisymétrie, un nombre infini de
paires de modes de vibration qui ont une méme déformée modale, mais disposant d’'une
orientation spatiale différente. Les modes doubles de vibration sont déja dans un état de
coalescence et la moindre force de frottement petite qu’elle soit, est capable de les coupler
et ainsi conduire a l'instabilité. Par conséquent, les modes doubles sont considérées comme
des modes sensibles a linstabilité de flottement. D’autre part, les résultats numériques ont
montré que les modes simples ne sont pas affectés par la pression de freinage et ne
présentent pas de tendance a devenir instable.
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—————————————————————————————————————————————————————————————————————————————————————————

L’analyse bibliographique montre qu’un coefficient de frottement constant est capable a
lui seul de générer le crissement dans un systéme en glissement. Ceci contredit le principe
du mécanisme de stick-slip mais aussi celui du low slip-high slip, en raison des vitesses de
glissement élevées observées lors des essais. De plus, la géométrie de I'embrayage ne

' de modes, soit la théorie la plus appropriée pour reproduire le phénoméne. Par ailleurs, il
apparait que les travaux de recherches se sont généralement concentrés sur le crissement
du systéme de freinage, or le mécanisme de déstabilisation semble étre différent sur des
structures axisymétriques telles que I'embrayage. De fait, les modes responsables du

i [33-34]. Enfin, il semble que la théorie de I'instabilité dynamique par flottement ou couplage
crissement sur ce genre de configuration, sont des modes doubles a diamétres nodaux. '

1.4.2. LES VIBRATIONS INDUITES PAR LE MOTEUR

Chaque fois que le mélange air/carburant explose dans un cylindre, la combustion
résultante crée un pic de couple di a l'augmentation extrémement rapide de la pression
cylindre. Cette pression subit par le piston, se transforme directement en force qui s’applique
sur le vilebrequin par l'intermédiaire de la bielle. Chaque pic de couple peut étre comparé a
un coup de marteau. En réalité, il s’exerce avec intensité suffisante qui provoque non
seulement la rotation du vilebrequin, mais également des sollicitations en torsion et en
flexion. Quand la fréquence de celles-ci coincide avec un mode propre de la chaine
cinématique, les vibrations s’amplifient, le systéme résonne et une force destructrice nait.
S’elles ne sont pas suffisamment contrélées, elles entrainent rapidement I'usure des paliers,
des pignons de synchronisation et méme la casse du vilebrequin. Les vibrations de torsion
envoient des débattements dans les deux sens de rotation du vilebrequin, entrainant une
fluctuation de la vitesse de rotation. Par ailleurs, les vibrations de flexion des manetons dus a
I'écartement de ses bras, produisent un déplacement axial du vilebrequin en s’appuyant sur
les paliers, d'ou des débattements axiaux du volant moteur. Ceci est particuliéerement
observé pour les vilebrequins a entraxe maneton/tourillon important.

La majorité des recherches qui ont été menées jusqu’aujourd’hui, ont été orientées vers
les vibrations torsionnelles, or les vibrations axiales ont suscité trés peu d’intérét [29]. Ceci
s’explique par le fait que la problématique des vibrations axiales est une thématique trés
récente. En effet, Kelly et al. [22,23,25] et Kushwaha et al. [26] ont démontré que les
débattements axiaux du volant moteur sont liés a la souplesse du moteur, résultante de la
tendance actuelle a utiliser des matériaux plus Iégers en présence de forces de combustion
de plus en plus importantes.

Kelly et al. [16] ont mesuré les vibrations axiales d’'une pédale d’embrayage sur un
véhicule équipé d’'un moteur quatre cylindres a quatre temps tournant a 2000 trs/min. lls ont
remarqué sur le signal temporel acquis, un échantillon répétable aprés 60 ms. Ceci est
équivalent a une modulation fréquentielle de 16,7 Hz, ce qui correspond au demi-ordre du
moteur Hys. Pour déterminer l'origine de ce dernier, trois capteurs de déplacement ont été
disposés sur le volant moteur a 120°. La mesure a été réalisée pour un régime moteur de
2000 trs/min et une position débrayée de I'embrayage. La confrontation des mesures de
déplacements axiaux du volant moteur avec le signal du capteur du point mort haut des
quatre cylindres, a montré que le volant moteur est excité principalement lors de I'explosion
dans le quatriéme cylindre, en d’autres mots dans le cylindre le plus proche du volant
moteur. Ce résultat a également été approuvé par d’autres références telles les travaux de
Kushwaha et al. [26] et Rahnejat et al. [60]. Ces derniers ont conclu qu'une flexion du
vilebrequin est provoquée lorsque I'explosion dans le 4°™ cylindre survient. L'effet de cette
flexion est ainsi une vibration axiale du volant moteur, qui induit par la suite une excitation
impulsionnelle répétitive a 'embrayage. Le troisieme cylindre peut également entrer en jeu et
participer avec le 4°™ cylindre aux débattements axiaux du volant moteur, conduisant par
conséquent a une excitation égale a 'ordre moteur H, [9,16,23,61]. Dans le cas des moteurs
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a essence a six cylindres ce probléme ne connait pas la méme ampleur, en raison des
faibles forces de combustion dans les moteurs a essence [61].

Hasebe et al. [62] ont constaté que le mouvement conique complexe du vilebrequin
entraine une force d’impact au systéme de transmission lors des phases d’embrayage. Cet
effet a été observé expérimentalement en utilisant des capteurs sans contact avec des
sondes positionnées a proximité du volant moteur. Le mouvement du volant moteur peut étre
assimilé a un mouvement de va-et-vient vers le systéme d'embrayage. Il peut aussi étre
considéré comme une combinaison de la rotation autour de l'axe du vilebrequin et un
mouvement de basculement par rapport au plan transversal latéral. Le mouvement axial du
volant moteur et de 'embrayage est illustré dans la Figure 1-32.

Débattements
du volant moteur

Explosion
4éme cylindre

Flexiondu
vilebrequin

Pédale

d'embrayage
Ecartement des
bras du maneton

Vibrations axiales d'embrayage

Figure 1-32 : Les vibrations axiales du volant moteur et de 'embrayage

Une comparaison effectuée par Kushwaha et al. [26] entre des spectres du mouvement
conique d’un vilebrequin rigide et un autre de la nouvelle génération, indique une contribution
marquante des harmoniques multiples de 0.5 (H.«05.n€v). Par contre dans le cas rigide,
seules les harmoniques H,, H, et Hg sont a distinguer : H, posséde une grande amplitude
comparé aux H, et Hs. Ce qui signifie la domination quasi-totale des vibrations torsionnelles
dans les moteurs thermique de I'ancienne génération.

Des investigations approfondies menées par Kushwaha et al. [26] ont montré que
lorsqu’'une harmonique du demi-ordre moteur coincide avec une fréquence propre de la
chaine cinématique notamment I'embrayage, elle fait apparaitre un phénomeéne vibro-
acoustique tel que le bruit de pédale. Autrement dit, il y a résonance quand une des
contributions spectrales des vibrations axiales du vilebrequin, coincident ou se produisent a
proximité de la fréquence naturelle de 'embrayage ou autres. Dans ce sens, il a été prouvé
que I'excitation axiale responsable d’un bruit de pédale d’embrayage a 250 Hz, correspond a
’harmonique 7.5, 8 ou encore 8.5 de I'ordre moteur, pour un régime moteur entre 1800 et
2000 trs/min. Bien que ces harmoniques soient négligeables par rapport aux autres
contributions (Hos, H4, etc.), leur présence suffit pour conduire a une résonance.

Les vibrations axiales d’embrayage induites par le moteur sont causées d’'une maniére
générale par I'explosion dans le cylindre le plus proche de la position du volant moteur. Cet
événement conduit a une flexion du vilebrequin et un mouvement de « battement » du
volant moteur. Dans le cas le plus courant a savoir un moteur a 4 cylindres a 4 temps, le
mouvement du volant a une fréquence fondamentale correspondante au demi-ordre moteur.
Ceci représente une fonction d'impact répétitive transmise axialement a 'embrayage, ce qui
engendre une variété de problématiques NVH. Par ailleurs, la contribution des harmoniques
du demi-ordre moteur peut également étre critique méme si leur niveau est faible.
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1.5. MODELISATIONS DES PHENOMENES VIBRO-ACOUSTIQUES

Dans la littérature, de nombreuses publications proposent des modeéles afin d’étudier les
phénoménes vibro-acoustiques de la chaine cinématique d’un véhicule automobile. Les
recherches fournissent un apergu global sur le comportement vibratoire du systéme étudié et
se focalisent essentiellement sur la définition des criteres d’apparition des phénoménes
vibro-acoustiques. Les modéles sont dans la plupart des cas linéaires a paramétres
constants ou variables. Trois catégories de modeéles se dégagent: modeéles analytiques,
multi-corps et éléments finis.

Le premier type couvre presque tous les phénoménes NVH. Des exemples de modéles
de la chaine cinématique sont suggérés dans de nombreux travaux pour n’en citer que
quelques-uns : broutement d’embrayage (Centea et al. [63], Crowther et al. [64]), crissement
d’embrayage (Hervé [33,34], Wickramarachi et al. [38]), claquement (Oh et al. [30], Crowther
et al. [65]), graillonnement de boite (Wang et al. [66]), balancement (Simionatto et al. [67]).
Les modéles existants sont constitués de quelques degrés de libertés, de l'ordre d’'une
quarantaine au maximum. Plusieurs publications modélisent la chaine cinématique sous
forme d’une série d’inerties qui représente les masses rotatives, liées entre elles par des
ressorts et amortisseurs linéaires ou non-linéaires, représentant respectivement les raideurs
et les amortissements torsionnels des arbres en rotation. D’autres ont présenté des modéles
masse-ressort-amortisseur en translation pour traiter des problématiques NVH en axial : bruit
de pédale d’embrayage (Esfahani et al. [24], Anstatt et al. [27]). La capacité de ce type
modélisation est souvent limitée. En effet, cette méthodologie ne permet pas une analyse
détaillée du comportement dynamique de la structure surtout quand le systéme est simplifié
a quelques degrés de liberté. Par conséquent, elle présente le risque d’introduire des
grandeurs sans signification physique tel qu’en amortissement global, et de rendre malaisée
l'interprétation des résultats. En outre, ces modéles ne permettent pas de déterminer les
composants impliqués dans la survenue du phénoméne NVH.

Par ailleurs, certains auteurs ont développé des modéles utilisant la formulation multi-
corps. Les modeles construits vont d’'une dizaine a une centaine de ddls environ, aux fins
d’étudier des problématiques NVH tels que : le bruit de pédale (Kelly et al. [22-25]), la
libération d’embrayage (Tikhomolov et al. [21]), le bourdonnement et le balancement
(Wellmann et al. [68,69]). Cette méthode consiste en la modélisation du comportement
dynamique a priori de corps rigides ou flexibles interconnectés par des liaisons mécaniques
et soumis a de grands déplacements en translation et en rotation afin d’étudier le
comportement dynamique global de la structure. Toutefois, cette approche présente
quelques inconvénients principalement dans la gestion du contact, notamment pour les
matériaux non-métalliques et les contacts non-linéaires complexes par frottement [70-72]. De
plus, la modélisation multi-corps ne renseigne pas sur les phénomeénes locaux a savoir les
contraintes et les déformations des piéces, ce qui est trés pénalisant pour le processus de
conception des produits. Aussi, elle reste insuffisante dans les cas des systémes a
comportement non-linéaire (géométrie ou matériaux) et des assemblages précontraints [73].

Pour surmonter ces limitations, il est aujourd’hui de pratique courante d’étudier le
comportement vibratoire a l'aide de modéles développés par la méthode des éléments finis,
grace a l'amélioration des performances des machines de calcul. Cette technique trés
adaptée a I'analyse locale des structures complexes, permet d’avoir une idée trés pointue et
détaillée sur le comportement vibratoire et acoustique de chaque composant du systéme
étudié et de son environnement. Plusieurs papiers proposant des modeéles complexes et
précis incluant la géométrie réelle, peuvent étre retrouvés dans la littérature : crissement de
frein (Nouby et al. [74], AbuBakar et al. [75], Ahmed et al. [76], Fritz et al. [77], Triches et al.
[78]), graillonnement de boite de vitesses (Choi et al. [79], Zhou et al. [80]), sirenement
(Perret-Liaudet et al. [81], Guo et al. [82]), bourdonnement (Yuksel et al. [83], Tsujiuchi et al.
[84], Durand et al. [85]). La taille de ces modéles fluctue entre mille et dix millions de ddls
décrivant la structure en entier.
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Les simulations dans les trois approches précitées sont souvent réalisées dans le
domaine temporel. Toutefois, I'analyse transitoire qui résout les équations au contact a
chaque instant, nécessite des temps de calcul trés importants voire prohibitifs pour des
modéles de grande taille et fortement non-linéaires. Ceci est associé au contact frottant, jeu,
raideurs non-linéaires, etc. [37,39,75]. Pour cela, il est de pratique courante de se tourner
vers la résolution des problématiques dans le domaine fréquentiel. En effet, ceci permet de
diminuer significativement le temps de calcul, a cause de la linéarisation des équations
autour d’'un point de fonctionnement. Dans cette logique, de nombreux travaux ont vu le jour
abordant des problématiques vibro-acoustiques telles que le crissement, le graillonnement,
le sirenement, etc. Dans le cas des phénoménes NVH induits par frottement, 'analyse de
stabilité par la résolution du probléme aux valeurs propres complexes, appelée en anglais
« Complex Eigenvalue Analysis », est trés répandue dans le secteur de lindustrie
automobile [37,75,86]. En effet, la stabilité des équations du mouvement linéarisé est
déterminée par la partie réelle des valeurs propres du systéme, comme cela a été discuté
dans la partie 1.4.1.3. Cependant, il est admis que la CEA surestime souvent la prédiction
des modes instables conduisant au crissement, principalement lorsque la structure présente
plusieurs modes dans la gamme de fréquence analysée. Par ailleurs, la CEA ne permet pas
d’obtenir les niveaux vibratoires du systéme lors du crissement. Pour les phénoménes NVH
résultant d’excitations externes, le calcul de la réponse forcée s’impose. Deux principales
méthodes sont utilisées : directe et superposition modale. La premiére est la plus simple car
elle utilise toutes les matrices du systéme pour calculer la réponse. Par contre, cette
méthode présente des limitations : les systémes précontraints ne sont pas pris en compte et
les temps de calcul sont parfois pénalisants. La deuxiéme est la technique de réponse
dynamique la plus courante. Plus rapide que la méthode directe, elle est adaptée aux
structures possédant les modes propres fondamentaux comme dominants dans la réponse
dynamique, c’est-a-dire les premiers modes qui sont susceptibles d’étre excités [87]. La
méthode de superposition modale ne requiert pas la résolution des équations a chaque
fréquence, ce qui fait toute la différence comparé a la solution directe. Le principe de cette
méthode repose en effet sur la détermination d’'une base modale adéquate pour caractériser
la réponse dynamique du systéme. Cette derniére consiste en une combinaison de tous les
modes identifiés dans la base modale choisie. Néanmoins, elle est moins efficace que la
méthode directe lorsque que la gamme de fréquence analysée comprend un nombre
important de modes propres. La théorie de base de la méthode de superposition modale est
exposée dans les lignes qui suivent.

L’équation générale du mouvement s’exprime par :
[M]{u} + [Cl{u} + [K{u} = {F} (1.13)

[M], [C] et [K] sont respectivement les matrices de masse, d’amortissement et de raideur.
Quant a {u}, {u} et {ii}, ils représentent les vecteurs de déplacement, de vitesse et
d’accélération, respectivement. {F} est le vecteur de force.

Le facteur de participation de chaque mode est exprimé dans la base modale:
n
(W= G (1.14)
i=1

Tel que {¢;} et y; représentent respectivement le vecteur propre et 'amplitude du mode i; n
est le nombre de modes utilisé.

Les vecteurs et les valeurs propres ({¢;};1;) sont identifiés a partir de la résolution du
probléme aux valeurs propres en supposant un mouvement harmonique pour un systéme
libre et non-amorti:

(K] = L[MD¢:} = (K] — w2 [MD{e;} = {0} (1.19)

La pulsation propre w; est équivalente a la racine de la valeur propre 4;
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Cette égalité est satisfaite si {¢;} = 0 ou le déterminant de ([K] — w;2[M]) est égal a zéro. La
premiére condition est triviale, donc sans intérét. Par conséquent, la seconde donne la
solution du probléme :

I[K] — w;2[M]| =0 (1.16)

En substituant I'équation (1.14) dans (1.13), '’équation devient :
(M1 (¢ + (€1 ) {bidyn + (K] ) (kv = {F) (1.17)

i=1 i=1 i=1
La pré-multiplication de I'équation précédente par la transposée du vecteur propre du mode j
donne :
(GTIM1 Y (@5 + ($71C] ) (@idyn + (8T IK] ) (dedyi = ()7 (F) (1.18)
i=1 i=1 i=1

La condition d’orthogonalité des modes propres se formule par :

{37 [MI{¢:} = {9} [Kl{op:} = {#:}"[Cl{¢p;} = O pour tout i # j (1.19)

Ces conditions sont appliquées dans I'équation précédente, ainsi seuls les termes ou i = j
sont conserves :

{037 [M]{0;}y; + {937 [Cl;}y; + (93T [K]{9;}y; = {#;} (F} (1.20)
Selon la condition de normalité suivant la matrice de masse :
{p;} M]{g;} =1 (1.21)
L’équation du mouvement dans les coordonnées modales devient ainsi:
Vi + 20;§9; + w;%y; = fj (1.22)

Avec f; = {¢;}"{F} représente I'effort et ¢; est l'amortissement critique du mode j.
Pour une vibration harmonique sinusoidale, f; s’écrit sous la forme de :

fi = fice™ (1.23)
Ou fj. et 2 sont respectivement I'amplitude complexe de I'effort et la pulsation imposées.

Pour que I'équation (1.22) soit correcte, y; doit avoir la méme forme que f;. De ce fait, y;
s’exprime par :

y; = yjce't (1.24)
Ou y;. est 'amplitude complexe dans les coordonnées modales du mode .

La dérivation de I'’équation (1.24) et la substitution des équations (1.24) ainsi que (1.23) dans
'équation (1.22) donne :

—0%yjce" " + 2w;&;(iy;ce' ) + wiye™t = fi et (1.25)
Tout calcul fait, I'équation devient :
fic
Vie = . 1.26
(WP = 02) + Q2w (1.26)
Finalement le vecteur de déplacement complexe se raméne a la formule suivante:
n
e = ) ($}vse (1.27)
i=1
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Tels que {¢;} et y;. représentent le vecteur propre et la contribution du mode j
respectivement.

Dans des systemes ayant des formes géométriques complexes, la méthode des
éléments finis est une technique trés adaptée pour étudier des problématiques vibro-
acoustiques tels que le crissement ou le graillonnement, puisque plusieurs modes élastiques
et les composants y contribuant peuvent étre modélisés. Par ailleurs, une analyse
dynamique dans le domaine fréquentiel se révéle étre une bonne alternative a l'analyse
dynamique transitoire trés couteuse en temps de calcul. Pour les problématiques de
crissement et de graillonnement, I'analyse aux valeurs propres complexes et la réponse
forcée par la méthode de superposition modale semblent étre des choix judicieux. La
premiére est idéale pour une analyse de stabilité des phénoménes vibro-acoustiques induits
par frottement. Elle ne donne cependant pas accés aux niveaux vibratoires. La deuxiéme est
adéquate pour l'analyse des phénomeénes vibro-acoustiques induits par une excitation
externe.

1.6. POSITIONNEMENT DU TRAVAIL

Dans ce premier chapitre, nous avons décrit les éléments qui interviennent dans les
phénoménes NVH liés a 'embrayage sec d’automobile, notamment les vibrations axiales de
celui-ci. A la suite d’'une courte description de la chaine cinématique d’un véhicule, nous
avons défini les phénomeénes vibro-acoustiques inhérents a ce systéme et les composants
qui participent dans ces faits. Ensuite, nous avons exposé les deux problématiques NVH que
nous proposons d’étudier dans cette thése: « graillonnement de boite de vitesses au
décollage » et « crissement d’embrayage », mis en évidence grace aux résultats des essais
sur véhicule et sur banc. Ces investigations expérimentales ont permis de mettre en avant
une liaison causale entre les vibrations axiales d’embrayage et les phénomeénes vibro-
acoustiques en question, qui demeurait inconnue particulierement pour le graillonnement de
boite au décollage.

Le second volet de ce chapitre a mis l'accent sur les mécanismes physiques de
geénération des vibrations axiales d’embrayage : frottement et excitation moteur, ainsi que les
variables intervenantes dans le systéme. Il ressort de la synthése bibliographique que de
nombreuses études se sont intéressées au crissement particulierement celui des systemes
de freinage, contrairement a celui de 'embrayage qui n’en compte que trés peu. Aujourd’hui,
l'instabilité par flottement est admise comme étant la source du crissement, pourtant le
mécanisme physique du couplage de modes reste encore mal maitrisé, notamment
I'excitation au contact frottant conduisant au couplage de modes. Par ailleurs, il apparait que
les vibrations axiales d’embrayage d’origine moteur sont dues a la flexion du vilebrequin,
excitée principalement par les explosions dans le cylindre le plus proche du volant moteur.

Finalement, nous avons cité dans la méme partie les différentes catégories de
modélisations adoptées dans la simulation des phénoménes NVH d’'une fagcon générale, en
mettant en avant les avantages et les limites de chaque type. Celles-ci peuvent aussi étre
classées suivant la méthodologie de modélisation retenue: temporelle ou fréquentielle. Il
s’avere que l'analyse dynamique réalisée dans le domaine fréquentiel, combinée a la
technique des éléments finis, présente de nombreux avantages. En effet, la réduction des
temps de calcul et la modélisation des structures a géométrie complexe, représentent les
atouts majeurs de cette combinaison.

Au regard des enseignements tirés du présent chapitre, deux voies de recherches sont
envisagees. La premiére s’articule en premier lieu sur la théorie des instabilités par
flottement pour étudier le « crissement d’embrayage ». La seconde consiste a adopter
'hypothése des vibrations axiales forcées provoquées par le moteur comme source
d’excitation, pour I'étude du « graillonnement de la boite au décollage du véhicule ». Dans
les deux axes les phénomeénes NVH sont induits par des vibrations axiales de 'embrayage.
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Le modele qui sera développé dans ce cadre, aura pour objectif prioritaire de comprendre
les mécanismes physiques a l'origine de ces problématiques, dans le but d’expliquer leur
genération, ainsi que les voies de propagation des vibrations. Nous identifions ainsi les
modes responsables des instabilités vibratoires ou résonances, les composants embarqués
dans celles-ci et les paramétres qui influencent sur ces mécanismes. Enfin, nous
chercherons aussi a valider les hypothéses formulées, afin de proposer une méthodologie de
simulation dans des temps de calcul raisonnables.

Pour parvenir a ces fins, un modéle éléments finis tridimensionnel de I'embrayage doit
étre développé. Il comportera la géométrie réelle des piéces. Le comportement statique et
dynamique de I'ensemble des piéces composant le systéme d’embrayage sera modélisé. En
outre, le modéle doit étre suffisamment ouvert pour y introduire des effets dynamiques
d’instabilité et de non-linéarité de I'embrayage. Le développement et la validation de ce
modéle feront I'objet du second chapitre. Le modéle de I'embrayage doit étre couplé a 'arbre
d’entrée de la boite de vitesses pour I'étude du crissement. Une analyse aux valeurs propres
complexes sera effectuée pour évaluer la stabilité de I'embrayage, afin d’examiner le
mécanisme d’instabilité par flottement de la structure et de déterminer les modes instables
susceptibles de déclencher le crissement. Quant au graillonnement au décollage, un modeéle
unidirectionnel de la chaine de transmission sera connecté au modéle de I'embrayage. Le
modele de la chaine de transmission sera développé sous forme d’'un systéme inertie-
ressort. Une analyse spectrale par la méthode de superposition modale sera réalisée par la
suite sur I'ensemble de la chaine cinématique, dans le but de déterminer la réponse
dynamique de I'ensemble de la structure et d’identifier I'éventuelle existence du phénomeéne.
De plus, les interactions existantes entre les piéces de 'embrayage et celles de la chaine
cinématique seront examinées. L’analyse des instabilités par flottement et I'étude de la
réponse forcée seront respectivement exposées dans les chapitres 3 et 4.

Cependant, cette voie de recherche s’annonce délicate et périlleuse a premiére vue. De
fait, les principales difficultés que nous allons rencontrer, résident dans :

e La grande déformation de certains composants (diaphragme, progressivité, etc.) et la
variation non-linéaire de la charge;

e Le nombre important de piéces et de liaisons complexes entre celles-ci ;

e La précontrainte présente dans 'embrayage ;

e Le contact par frottement ;

e Le comportement mécanique complexe du matériau des garnitures ;

o Les formes géométriques complexes et irréguliéres ;

o L’amortissement structurel a intégrer dans le modéle, qui sera difficile a évaluer ;
e La validation expérimentale.

Tous ces points font de ce travail original une mission ardue, mais nécessaire pour
simuler fidélement le comportement axial de 'embrayage. Ceci explique en grande partie le
faible nombre d’études qui se sont intéressées a ces problématiques. Par ailleurs, ces
travaux vont permettre d’identifier les actions a mettre en place pour réduire les instabilités et
les résonances dans I'embrayage, et ainsi conduire a une baisse des nuisances. L'intérét
final de cette étude consistera également a suggérer des préconisations techniques durant la
conception d’'un nouveau produit, afin de réduire les phases de développement et les codlts
de garantie.
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CHAPITRE 2: DEVELOPPEMENT ET VALIDATION
DU MODELE DE L’EMBRAYAGE

Ce chapitre décrit la méthodologie suivie pour la mise en place d'un modéle
tridimensionnel de 'embrayage développé par la méthode des éléments finis. Ce modéle
dynamique sera par la suite utilisé pour l'étude des phénoménes vibro-acoustiques :
crissement d’embrayage et graillonnement de boite au décollage. Premiérement, le
processus de modélisation adopté dans ce travail sera présenté. Ensuite, la validation du
comportement axial du modéle sera détaillée en statique et dynamique, a travers la
confrontation des résultats de simulation a ceux issus des expérimentations.

2.1. LE PROCESSUS DE MODELISATION

2.1.1. DEMARCHE DE MODELISATION PAR LA METHODE DES ELEMENTS
FINIS

Le processus commence par la préparation de la géométrie sur un logiciel de CAO. Elle
consiste a partitionner les surfaces au niveau des zones de contact et a éliminer les
éventuels jeux ou pénétrations entre les pieces.

Aprés cela, les propriétés des matériaux sont a inclure dans le modéle. Dans cette
étude, les matériaux sont considérés comme homogénes et isotropes : matériau de friction
pour les garnitures du disque de friction, fonte pour le plateau de pression et le volant, acier
pour le reste des composants. Toutes les caractéristiques des matériaux sont données dans

le Tableau 2-1.
Propriétés des matériaux Valeurs | Propriétés des matériaux Valeurs
Acier Garniture
Module d'Young [GPa] 200 Module d'Young [MPa] 8200
Coefficient de poisson 0.33 Coefficient de poisson 0.3
Densité [kg/m’] 7850 Densité [kg/m] 1680
Fonte
Module d'Young [GPa] 125
Coefficient de poisson 0.26
Densité [kg/m’] 7250

Tableau 2-1: Les propriétés mécaniques des matériaux de I'embrayage

Vient ensuite I'étape de gestion des contacts, elle concerne la définition des zones
partitionnées antérieurement. Ces contacts doivent correspondre le plus possible a la réalité.
Les types de contacts utilisés sont: « couplage en déplacement dans toutes les directions »,
« sans frottement » ou « avec frottement ». Le premier vise les assemblages vissés ou
rivetés. Le second type de contact représente les liaisons assemblées permettant un
glissement et une séparation des surfaces en contact. Le dernier type de liaison concerne
les piéces qui peuvent frotter entre elles suivant un coefficient de frottement, en admettant
une séparation entre les surfaces en vis-a-vis. Par ailleurs, une formulation du type
« lagrangien augmenté » est utilisée pour la résolution du probléme de contact unilatéral. Ce
choix se justifie par un compromis entre la robustesse et la rapidité de celle-ci, comparé a la
méthode par pénalité et a celle des multiplicateurs de Lagrange [89,90].
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Une analyse de sensibilité au maillage a été réalisée. Des éléments tétraédriques
quadratiques a 10 nceuds, ont été adoptés pour 'ensemble des composants. Ce type permet
de remplir tous les volumes possibles en représentant au mieux les surfaces courbes et
complexes, contrairement aux éléments hexaédriques et prismatiques qui risquent d’étre
distordus dans ces cas [87]. Concernant la taille des éléments, celle-ci dépend de la
flexibilité des composants du modéle. De fait, pour les piéces qui subissent de grandes
déformations a savoir le diaphragme, le disque de progressivité, les languettes et les
articulations, un maillage raffiné sera appliqué. L’ensemble des paramétres du maillage et
des paires de contacts définis dans les modéles, sont consultables en annexe A.

La procédure de modélisation aboutit a une étape, qui se résume en la définition des
conditions aux limites et de chargement, déterminante et souvent délicate. Cette phase
permet la modélisation des interactions entre la structure a étudier et son environnement.
Celles-ci dépendent essentiellement du cas d’étude a simuler. A ce titre, les conditions aux
limites et de chargement appliquées dans le modele seront indiquées ultérieurement.

2.1.2. DEMARCHE DE VALIDATION

Dans le but détudier le comportement dynamique donnant naissance aux deux
phénoménes vibro-acoustiques traités dans cette thése, il est nécessaire de disposer d’'un
modeéle dynamique validé suivant la direction axiale, afin de garantir la fiabilité des résultats
qu’il fournit. L'analyse modale numérique peut servir de méthode de validation d'un modéle
dynamique en comparant les premiers modes de vibration a ceux identifiés par l'analyse
modale expérimentale [88]. De plus, cette technique permet également d’examiner le
comportement vibratoire d’'une structure et d’identifier ses paramétres modaux, notamment
les fréquences propres, les déformées modales, les amortissements modaux, etc. En
s’appuyant sur les principes de l'analyse modale, nous allons tenter dans ce chapitre de
vérifier si le modeéle éléments finis de I'embrayage développé sous ANSYS Workbench,
pourrait reproduire correctement le méme comportement axial de 'embrayage observé dans
la réalité.

Aux fins d’atteindre cet objectif, cinq étapes sont définies pour valider le modéle en
comparant les résultats numériqgues de chaque étape aux expérimentations
correspondantes. La Figure 2-1 illustre le processus de modélisation qui a été suivi dans ces
travaux. La premiére étape est dédiée a obtenir les paramétres modaux de chaque
composant d'embrayage par l'intermédiaire d’'un essai de marteau d'impact en condition
libre-libre. En raison de la précontrainte qu’inclut le systéme d’embrayage, son
comportement statique non-linéaire doit étre proprement décrit. De ce fait, la deuxiéme et la
troisieme étape sont consacrées pour valider le comportement statique de I'embrayage,
d'une part pour chaque sous-systeme séparément (composants, mécanisme et disque de
friction), d'autre part, pour l'ensemble d'embrayage grace a des essais sur bancs. La
quatrieme étape consiste a effectuer I'analyse modale précontrainte a chaque position de la
butée sur pot vibrant. Ceci a pour but de déterminer les caractéristiques vibratoires du
systeme d'embrayage. En dernier lieu, une analyse harmonique précontrainte est réalisée
afin d’intégrer les bonnes grandeurs d’amortissement dans le modéle.

La stratégie de simulation adoptée dans chaque étape est répétée jusqu’a I'obtention
d’un niveau de corrélation satisfaisant. A titre d’exemple, comme nous I'avons évoqué dans
la premiére phase, les propriétés dynamiques issues des résultats numériques seront
confrontées a ces semblables obtenues par marteau de choc. Si I'écart entre les deux
s’aveére minime, nous passons a I'étape suivante. Sinon, en se fondant sur des hypothéses
physiques, les propriétés des matériaux et le paramétrage du maillage devront étre modifiés.
Pour la deuxiéme et la troisieme étape, il est possible d’agir en complément sur les
parameétres de contact et les conditions aux limites. Toutefois, il est primordial de repasser
par la premiere étape et de revalider les caractéristiques dynamiques de chaque composant,
afin de s’assurer que les modifications apportées en deuxiéme étape n’affecteront pas la
premiére. De plus amples détails seront fournis a travers ce chapitre.
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Figure 2-1 : Processus de validation du modéle d’embrayage

A

2.2. ANALYSE MODALE DES COMPOSANTS EN LIBRE-LIBRE

L’analyse modale est effectuée sur les composants de 'embrayage a 'aide du marteau
d’'impact en condition libre-libre. Le but de cette manipulation est de valider la géométrie et
les propriétés des matériaux intégrées dans le modéle. Cet essai présente I'avantage d’étre
rapide, économique et facile a mettre en ceuvre, afin de déterminer les modes de vibration
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d’'une structure [91]. Pourtant, il peut présenter des limites notamment en termes d’énergie
d’excitation pour des structures de grande taille.

La technique consiste a venir exciter la structure en différents points et de mesurer sa
réponse. Pour cela, le matériel suivant est requis :

¢ Un marteau d’'impact comportant un capteur de force accroché a son extrémité, afin
de mesurer la force d’'impact.

o Différents embouts utilisés selon la gamme de fréquences a exciter : des embouts
mous pour les basses fréquences et durs pour les moyennes fréquences.

e Un accélérométre de petite taille fixé a un point de la structure, pour mesurer la
réponse en accélération.

¢ Un logiciel de post-traitement pour déterminer les paramétres modaux de la structure.

La démarche suivie pour réaliser le test consiste a appliquer dans une large bande de
fréquence, plusieurs coups de marteau a la structure dans des points uniformément répartis.
La fonction de réponse en fréquence est finalement obtenue a I'aide du logiciel de post-
traitement.

La Figure 2-2 montre les conditions du test ainsi que la localisation de I'accélérométre et
des points d’impact pour le plateau de pression et le disque de friction.

Points
d’impact

Accélérométre

Plateau de pression Disque de friction

Figure 2-2 : Condition en libre-libre du disque de friction et plateau de pression

Le probléme aux valeurs propres est résolu grace a l'algorithme de Block Lanczos
disponible dans ANSYS. Les résultats numériques et expérimentaux de I'analyse modale
sont présentés dans le Tableau 2-2 et le Tableau 2-3 pour les composants suivants : plateau
de pression, diaphragme, couvercle, garniture et disque de friction. A noter que la géométrie
de ce dernier a été simplifiée : seuls le disque de progressivité, les garnitures et le moyeu
sont conservés. Le moyeu du disque de friction est modélisé par une forme cylindrique, sa
masse et son inertie ont été substituées, (Figure 2-3). Il est a noter que I'assemblage par
rivets a été remplacé par un contact « couplage en déplacement dans toutes les directions »,
(cf. annexe A). Les résultats sont comparés aux fréquences propres ainsi qu’aux déformées
modales obtenues via I'essai au marteau de choc. Afin de s’affranchir des modes de corps
rigide, la plage de fréquence choisie couvre 1 a 700 Hz, a I'exception du plateau de pression
qui a une premiére fréquence propre au-dessus de 700 Hz. Par conséquent, l'intervalle
sélectionné pour ce composant est de 1 a 2000 Hz. Ce choix de cet intervalle (1-700 Hz), est
motivé par le fait que la gamme de fréquence des phénomeénes vibro-acoustiques étudiés
dans cette thése, est située entre 1 et 600 Hz.
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Garnitures

Disque de
progressivité

Modele CAO

Modéle EF
Figure 2-3 : Modéle éléments finis du disque de friction aprés simplification

Plateau de pression

Modes de vibration Mode 1

Mode 2 Mode 3

Déformée

modale
Essai

Fréquence
propre (Hz) 751

1880

Déformée

modale
Numérique

Frequence 744 1853 2075
propre (Hz)
Ecart (%) 14

Diaphragme
Modes de vibration Mode 1

Mode 2

Mode 3
Déformée

. modale
Essai

Fréquence
propre (Hz)

Déformée
.. modale
Numérique

Fréquence
propre (Hz)
Ecart (%)

© 2015 Tous droits réservés.

Page 46

doc.univ-lille1.fr



47 ANALYSE MODALE DES COMPOSANTS EN LIBRE-LIBRE

Thése de Yasser Aktir, Lille 1, 2015

Couvercle
Modes de vibration

Mode 1 Mode 2 Mode 3

Déformée

. modale
Essai

Fréquence
propre (Hz)

Déformée

- modale
Numeérique

Fréquence
propre (Hz)
Ecart (%)

Garniture

Modes de vibration Mode 1

Mode 2

Mode 3
Déformée

. modale
Essai

Fréquence
propre (Hz)

Déformée

- modale
Numérique

Fréquence
propre (Hz)
Ecart (%)

5.6

Disque de friction

Modes de vibration

Mode 1

Déformée

Mode 2

Mode 3

Mode 4

. modale
Essai

Fréquence

propre (Hz)

Numérique

Déformée
modale

Fréquence

148

propre (Hz)

Ecart (%)

10.3

190

267

318

0.6

3.0

6.7

© 2015 Tous droits réservés.

Tableau 2-2 : Comparaison entre les résultats numériques et expérimentaux

Page 47

doc.univ-lille1.fr



48 ANALYSE MODALE DES COMPOSANTS EN LIBRE-LIBRE

Thése de Yasser Aktir, Lille 1, 2015

Plateau de pression
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Modes de vibration Mode 1 Mode 2 Mode 3
Amortissement modal expérimental (%) 0.09 0.101 0.14
Diaphragme
Modes de vibration Mode 1 Mode 2 Mode 3
Amortissement modal expérimental (%) 0.68 0.25 0.26
Couvercle
Modes de vibration Mode 1 Mode 2 Mode 3
Amortissement modal expérimental (%) 0.168 0.13 0.114
Garniture
Modes de vibration Mode 1 Mode 2 Mode 3
Amortissement modal expérimental (%) 0.93 1.34 1.46
Disque de friction
Modes de vibration Mode 1l | Mode?2 | Mode 3 | Mode 4
Amortissement modal expérimental (%) 1.06 1.23 1.34 1.58

Tableau 2-3 : Amortissements modaux expérimentaux des composants

La différence entre les résultats numériques et expérimentaux est généralement
acceptable, d'environ 7% pour toutes les piéces testées, a l'exception des deuxiéme et
troisieme modes de la garniture et le premier mode du disque de friction. Cette différence est
probablement due a lisotropie de la garniture supposée plus haut. Pour vérifier cette
hypothése, les données orthotropes du matériau de garniture sont intégrées dans le modéle.
lls sont décrits dans le Tableau 2-4.

Matériau de garniture
E, 6000 G, | 4600
Module d’Young [MPa] Eq 9000 | Module de cisaillement [MPa] | Gy, | 2800
E, 2000 G,, | 1000
Vg 0.28 Densité [kg/m’] 1680
Coefficient de poisson Vo 0.28
Vyy 0.28

Tableau 2-4 ;: Caractéristiques orthotropes de la garniture

Les nouveaux reésultats incluant la caractéristique orthotrope de la garniture, sont
exposés dans le Tableau 2-5. Il apparait que le niveau de corrélation des modes de garniture
et ceux du disque de friction s’est amélioré, passant de 14,8 a 4,6 % pour toutes les piéces
testées. Cette valeur (4,6 %) est probablement due a la variabilité du processus de
fabrication associé aux variations des paramétres géométriques et des propriétés
mécaniques des matériaux. La nature orthotrope de la garniture est maintenue pour le reste
de ce travail. Les caractéristiques de la géométrie et des matériaux utilisés pour chaque
composant sont donc validées.

Garniture
Mode 1 Mode 2 Mode 3
Ecart (%) Ecart (%) Ecart (%)
0,52 3,90 3,42
Disque de friction

Mode 1 Mode 2 Mode 3 Mode 4
Ecart (%) Ecart (%) Ecart (%) Ecart (%)

0,61 0,53 4,60 1,47

Tableau 2-5: Comparaison entre les fréquences numériques et expérimentales pour la
garniture et le disque de friction (garniture de nature orthotrope)
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2.3. ANALYSE STATIQUE DU SYSTEME D’EMBRAYAGE

Comme le comportement dynamique des composants d'embrayage a été validé,
l'analyse statique doit également étre effectuée et validée. Pour cette raison, les raideurs
axiales élastiques linéaires des composants et non linéaires du disque de friction,
mécanisme et assemblage sont déterminées numériquement et comparées aux résultats
expérimentaux correspondants.

2.3.1. ANALYSE STATIQUE DU DISQUE DE FRICTION

Comme cela a été mentionné dans la section 1.1.3.4, le disque de friction est caractérisé
axialement par une courbe de compression nommée courbe de progressivité. Elle
correspond a la charge appliquée par le plateau de pression durant un ré-embrayage. Dans
le but de reproduire le comportement axial du disque de friction, deux plateaux circulaires
rigides sont rajoutés au modéle du disque de friction. L’'un est placé sur la piste de frottement
de la premiére garniture, I'autre du cété opposé en contact avec la seconde. Seul un
huitiéme de la géométrie est considéré afin de simplifier le modéle par symétrie. De plus, un
coefficient de frottement de 0,37 est spécifié entre les garnitures et les deux plateaux,
représentatif des données expérimentales du contact fonte/garniture dans une plage de 60 a
200°C. Numériquement, la courbe de progressivité est déterminée en appliquant un
déplacement axial au premier plateau, alors que la face inférieure du second plateau est
supposée encastrée. De plus, le moyeu du disque est libre axialement mais bloqué
radialement et tangentiellement sur sa surface intérieure. Afin de représenter les conditions
aux limites de symétrie, un blocage normal des surfaces latérales est appliqué, (Figure 2-4).

‘ ‘

Conditions de
symétrie

Disque de
progressivité

Plateau mobile

axialement
Garniture 1/8 du disque de
progressivité
Disque de i
progressivité vg;ﬂngz::s;::fg\
bloqué radialement Plateau fixe

et tangentiellement

Disque de progressivité

Figure 2-4 : Conditions aux limites imposées au 1/8 du disque de friction

Les résultats de simulation comparés a ceux issus de I'expérimental, sont affichés dans
la Figure 2-5. Il apparait que la courbe numérique résultante du calcul avec les dimensions
théoriques, est Iégérement hors de la zone de tolérance. En outre, cette comparaison montre
un manque significatif de corrélation. Ceci peut s’expliquer par le fait que les piéces
modélisées n’ont pas les mémes dimensions que les piéces réelles. En effet, une fois les
opérations de formage sont accomplies, les composants fabriqués ne gardent pas les
mémes formes et dimensions des outils, en raison du phénoméne de retour élastique [92].
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Figure 2-5;: Courbe de progressivité (comparaison entre simulations et essai)

Dans l'objectif de réduire I'écart observé entre la courbe expérimentale et numérique
avec une géométrie théorique, une étude de sensibilité est effectuée sur des paramétres
géométriques et de contact. Les propriétés mécaniques axiales de la garniture n'ont pas été
remises en cause, étant donné que le disque de friction peut étre assimilé a une série de
raideurs axiales (garniture-disque de progressivité-garniture). De ce fait, la raideur la plus
faible, qui correspond a celle du disque de progressivité, est la plus prépondérante. Par
conséquent, l'accent a été mis particulierement sur la raideur de contact (planéité et état de
surface), le coefficient de frottement, la hauteur et I'épaisseur du disque de progressivité
ainsi que sur I'hypothése de la modélisation du rivetage par un contact rigide. A cette fin, les
caractéristiques géométriques sont mesurées et analysées. De plus, la géométrie réelle de
deux rivets est intégrée dans le modéle afin de simuler 'assemblage par rivets, annexe A. Le
Tableau 2-6 indique le degré d’influence de ces paramétres sur la courbe de progressivite.
L’impact exprimé en erreur quadratique moyenne, représente I'écart entre la courbe
numeérique avec géométrie théorique et celle du parameétre testé. La valeur modifiée décrit la
grandeur de tolérance déterminée expérimentalement par des outils de métrologie.

. ) Valeur Valeur Erreur quadratique
Parameétres testés o T moyenne en
initiale modifiée

Newton
Hauteur du disque de progressivité 0.9 mm 0.1 mm 1132 N
Epaisseur du disque de progressivité 0.7 mm 0.05 mm 677 N
Raideur de contact 6,2.10°N/mm | 6,14.10° N/mm 653 N
Coefficient de frottement 0.37 0.05 4 N
Effort de serrage par rivets _ 605 N 6N

Tableau 2-6 : Degré d’influence des paramétres testés sur la courbe de progressivité

Plus le degré d'influence sur la courbe de progressivité est élevé, plus I'impact du
paramétre en question est important. Selon le tableau ci-dessus, I'analyse démontre que les
paramétres géométriques influencent énormément lallure du disque de progressivité.
Cependant, le coefficient de frottement et I'intégration des rivets pour la modélisation de cet
assemblage, n’ont pratiquement aucun impact sur la courbe. En outre, il semble que celle-ci
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est particulierement dépendante de la hauteur de la progressivité, ce qui impacte
significativement sa raideur axiale. Sur la base de ces enseignements, la géométrie du
disque de friction a été modifiée, telle qu’elle est illustrée dans le Tableau 2-7.

Paramétres Valeur initiale Valeur corrigée
Hauteur de la progressivité 0.9 mm 0.95 mm
Epaisseur de la progressivité 0.7 mm 0.65 mm
Raideur de contact (FKN) 6,2.10° N/mm 6.10* N/mm

Tableau 2-7 : Valeurs corrigées de la géomeétrie du disque de friction

Les résultats de simulation de la géométrie corrigée sont présentés dans la Figure 2-5.
Une nette amélioration et une meilleure corrélation est a constater entre le résultat
expérimental et numérique de la géométrie corrigée. Ces résultats montrent alors qu'il est
nécessaire de modifier la géométrie du disque de friction pour étre en mesure de reproduire
correctement le comportement axial non-linéaire du disque de friction. La géométrie corrigée
est maintenue pour la suite du travail. D’autre part, la modélisation du rivetage par un contact
rigide est validée.

2.3.2. ANALYSE STATIQUE DES COMPOSANTS DU MECANISME
D’EMBRAYAGE

Une analyse statique a été réalisée sur d’autres piéces déformables du mécanisme
d’embrayage a savoir le crochet élastique et les languettes. Ceci a pour but de valider la
raideur axiale linéaire de ces composants séparément, avant de les intégrer dans le modéle
complet du mécanisme. Les résultats numériques sont comparés aux données
expérimentales.

2.3.2.1. RAIDEUR DU CROCHET ELASTIQUE

La précharge du crochet élastique permet le maintien permanent du contact entre le
cordon couvercle et le diaphragme, méme lors du basculement de ce dernier. En partant de
la géométrie CAO de larticulation élastique, sa raideur axiale est déterminée en appliquant
les conditions aux limites et de chargement comme suit, (Figure 2-6):

e Larticulation est bloquée dans toutes les directions au niveau de sa surface liée par
rivetage au couvercle.

¢ Un effort axial est appliqué a sa face extérieure.

Support fixe Charge axiale

Figure 2-6 : Modéle EF du crochet élastique

La raideur axiale du crochet élastique est évaluée a partir du rapport entre I'effort axial
appliqué et le déplacement axial résultant a ce niveau. La comparaison du résultat de calcul
avec les données expérimentales est fournie dans le Tableau 2-8. Nous pouvons constater
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que la différence entre les deux est trés faible. Ceci permet de conclure que le modéle
reproduit convenablement la raideur axiale du crochet élastique.

Raideur axiale du crochet élastique (N/mm)
Numérique Erreur (%)
262 260 0.8

Expérimental

Tableau 2-8 : Raideur axiale du crochet élastique (comparaison entre simulation et essai)

2.3.2.2. RAIDEUR DES LANGUETTES

Les languettes servent a maintenir le contact entre le plateau de pression et le
diaphragme en phase de débrayage. De la méme maniére que la simulation précédente, la
raideur axiale d’'une paire de languettes est évaluée en imposant les conditions aux limites et
de chargement comme suit, (Figure 2-7):

e Les languettes sont bloquées dans toutes les directions au niveau de la surface liée
par rivetage au plateau de pression.

o Un effort axial est appliqué a l'autre extrémité, qui représente sa liaison rivetée avec
le couvercle.

Charge axiale

Support fixe
Figure 2-7 : Modéle EF des languettes

La comparaison des résultats de simulation et d’essai est reportée dans le Tableau 2-9.
Il apparait donc que l'écart est infime, ce qui confére une bonne prédiction du modeéle a
'égard de la raideur axiale des languettes.

Raideur axiale des languettes (N/mm)
Numérique Erreur (%)
144 140 29

Expérimental

Tableau 2-9 : Raideur axiale des languettes (comparaison entre simulation et essai)

2.3.3. ANALYSE STATIQUE DU MECANISME D’EMBRAYAGE

La modélisation du mécanisme d’embrayage débute par I'augmentation de I'angle du
diaphragme de sa position assemblée embrayée (2°) a sa position initiale de fabrication
(14°). Ceci a pour objectif de le précontraindre lors de la simulation d’un débrayage.
Cependant, cette modification génére une interférence avec le couvercle, principalement au
niveau des contacts a savoir : diaphragme/cordons du couvercle et diaphragme/crochets,
voir Figure 2-8.
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Diaphragme

Cordons
couvercle

Couvercle

Mécanisme assemblé Mécanisme en position
de pré-assemblage

Figure 2-8 : Inter-pénétrabilité entre le couvercle et le diaphragme due a 'augmentation de
I'angle du diaphragme

Pour pallier cet inconvénient, la géométrie du couvercle est remplacée par deux
couronnes connectées entre elles par un ressort longitudinal. Ce dernier représente la
raideur axiale linéaire du couvercle. La premiere couronne supporte les crochets élastiques
et rigides ainsi qu’'une masse ponctuelle pour substituer la masse et l'inertie du couvercle.
Méme si la masse et l'inertie ne participent pas dans le calcul statique, celles-ci sont
intégrées a ce niveau afin de préparer le modéle pour I'analyse dynamique qui va suivre. La
deuxieme couronne est dédiée a appliquer un déplacement axial, en vue de mettre le
mécanisme d'embrayage en position de montage et d'intégrer la précontrainte dans celui-ci.
Les neuf géométries des cordons du couvercle sont créées et placées en contact avec le
diaphragme. Pour fusionner la premiére couronne aux cordons du couvercle, un couplage
est appliqué afin que les deux solides en question aient le méme déplacement relatif dans
les trois directions. Les languettes sont, quant a elles, reliées au plateau de pression pour
assurer son contact continu avec le diaphragme. Au final, le modéle du mécanisme
d’embrayage compte 30 piéces a savoir : un diaphragme, une butée, un plateau de pression,
9 crochets d’articulation, 6 languettes, 9 cordons du couvercle, deux couronnes couvercle,
un cordon plateau, voir Figure 2-9.

Plateau de Couronne primaire
pression du couvercle
Cordon plateau
de pression Languettes
Diaphragme

Crochets d’articulation

Butée

Cordons couvercle

Figure 2-9 : Modéle EF du mécanisme d’embrayage
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Dans le but de reproduire le comportement statique axial du mécanisme d’embrayage
lors d’'un débrayage, une analyse statique est exécutée. L'occasion sera aussi de valider la
raideur axiale du diaphragme, étant donné que les autres composants subissant de grandes
déformations ont été vérifiés précédemment. Cette analyse statique est subdivisée en trois
étapes, (Figure 2-10).

e La premiére concerne le montage des composants du meécanisme a partir de leur
position initiale de fabrication pour atteindre leur position assemblée en situation
embrayée. Cette étape est trés importante, car elle permet lintégration de la
précontrainte du mécanisme dans le modéle. Durant cette phase, le diaphragme sera
aplati. Les languettes et les crochets seront précontraints par une charge axiale. Une
plaque circulaire rigide servant de bati au modéle, est bloquée dans toutes les
directions. En outre, la distance axiale entre les cordons du couvercle et le plateau de
pression nommeée “D”, doit étre réglée a une valeur donnée a la fin de I'étape de
montage du mécanisme. Ceci a pour objectif de s’assurer que le diaphragme a bien
atteint I'angle de cambrage souhaité (2° dans cette étude). Pour ce faire, un
déplacement axial est appliqué a la seconde couronne du couvercle. Le mouvement est
ensuite transféré a travers le ressort du couvercle, vers la premiére couronne du
couvercle ou les crochets d’articulation sont attachés.

e Dans la deuxieme étape, la configuration du mécanisme d’embrayage définie dans
I'étape de montage est maintenue. De plus, un déplacement axial est appliqué sur la
butée, afin qu’elle rentre en contact avec les doigts du diaphragme.

¢ Finalement, la butée continue son déplacement dans la troisieme étape pour dégager le
plateau de pression, d'ou le débrayage. Par ailleurs, les conditions aux limites et de
chargement introduites dans le modéle, sont reportés dans la Figure 2-11.

" == FZéme couronne couvercle

1él‘e

couronne couvercle
Crochets d’articulation

Plateau de pression

Montage

Butée

Cordon couvercle
Cordon plateau pression

Diaphragme

<:| Butée en contact <:|

Débrayage

Figure 2-10 : Etapes de I'analyse statique du mécanisme d’embrayage
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I Oépncementcouronne

Composantes: 0,0, -5, mm

— , y
Couplage entre cordons couvercle
et 1" couronne couvercle

Déplacement axial de la 2°™ couronne couvercle

Masse ponctuelle
et raideur du
couvercle
Blocage en rotation du
diaphragme

Blocage radial et en rotation de la e
1" couronne couvercle

Blocage en rotation du cordon plateau de pression

Précharge des languettes (100N*3)

Effort de serrage des crochets
d’articulation (500N*6)

Déplacement axial de la butée

v

Base fixe

Figure 2-11 : Conditions aux limites et de chargement du mécanisme d’embrayage

Les courbes caractéristiques du mécanisme d’embrayage que nous nous proposons de
simuler sont listées comme suit :
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e Lacharge alabutée.

e Le déplacement du plateau de pression.
e Le déplacement des cordons couvercle.
e Le déplacement du crochet élastique.

Les points de mesures correspondent aux fléches tracées dans la Figure 2-12. Les
réponses ont été mesurées a l'aide de comparateurs installés sur le mécanisme
d’embrayage

Presse

Comparateurs

Mécanisme
d’embrayage

Bati mécanique

Couvercle Charge a la butée

| Crochet élastique  Diaphragme

Plateau de pression t

Figure 2-12 : Montage du mécanisme d’embrayage et points de mesures de ses parameétres
caractéristiques

Les résultats numériques de la géométrie a dimensions théoriques sont comparés aux
courbes mesurées dans la Figure 2-13. Il apparait que l'allure non-linéaire des réponses
numériques est bien reconstituée. Toutefois, un manque de corrélation est observé
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principalement au niveau de la charge a la butée. Afin de diminuer cet écart, une analyse de
sensibilité a été accomplie sur des paramétres géométriques du mécanisme d’embrayage.
En effet, l'intérét s’est porté a la distance “D”, I'angle initial du diaphragme “a” et a son
épaisseur “e”. La raison pour laquelle ces paramétres ont été sélectionnés se résume a
l'absence de donnée expérimentale de la distance “D”, associée au confinement de
'embrayage. Pour le reste, ce choix est justifié par les irrégularités géométriques dues au
processus de fabrication. Le Tableau 2-10 révéle le degré d’influence des paramétres
analysés sur le la courbe de charge a la butée. Leur impact sur celle-ci est exprimé en erreur
quadratique moyenne. A ce titre, il est remarquable que I'épaisseur du diaphragme
représente le paramétre principal affectant la courbe en question.

Course butée (mm) Course butée (mm)
6o 1 2 3 4 5 6 7 8 01 2 3 4 5 6 7 8
O 1 L L L '. " - L O 2 1 1 1 1 1 1 1
—*—Geométrie théorique —=— Géométrie théorique
€-0,1 Geometrie corrigee _ 0057 —i— Géométrie corrigée
% —e— Expérimental E 0171 ¥ —— Expérimental
0.2 1 = 015 | \
IS )
3-0,3 - E 021
< 1 8 -0,25
[oX c -0, e
3-04 - [1] g
a -03 -
-0,5 -0,35
3500 1 0— Charge a la butée avec géométrie théorique (simulation) 9
—o— Charge a la butée avec géométrie corrigée (simulation)
—+— Charge a la butée (expérimentale) - 8
3000 | | ------- Zone de tolérance
—=— Déplacement plateau avec géométrie théorique (simulation) ’E‘
—o— Déplacement plateau avec géométrie corrigée (simulation) -7 £
2500 - —x— Déplacement du plateau de pression (expérimental) g
-6 g
o
o
= 2000 -5 B
ot S
S 8
T | T
Y 1500 4 3
c
(]
L3 g
1000 §
-2 3
o
500
-1
0 0
9

Course de butée (mm)

Figure 2-13: Courbes de charge a la butée [3], déplacement du plateau de pression [3], cordon
couvercle [2] et crochet élastique [1] (Comparaison entre calculs et mesures)
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Parameétres testés Valeur initiale Val_el_J[ Biretidtiadiaticlic
modifiée moyenne en Newton
Epaisseur du diaphragme “e” 2.7 mm 0.05 mm 80N
Distance “D” 3.5 mm 0.05 mm 39N
Angle initial du diaphragme “a” 14° 0°30min 27 N

Tableau 2-10 : Degré d’influence des paramétres testés sur la courbe de charge a la butée

En se fondant sur ce qui précéde, la géométrie du mécanisme d’embrayage a été
corrigée, comme mentionné dans le Tableau 2-11.

Parameétres Valeur initiale Valeur corrigée
Distance “D” 3.5 mm 3.4 mm
Epaisseur du diaphragme “e” 2.7 mm 2.65 mm
Angle initial du diaphragme “a” 14° 14°30min

Tableau 2-11 : Valeurs corrigées de la géométrie du mécanisme d’embrayage

Les résultats numériques de la géométrie corrigée sont exposés dans la Figure 2-13. En
considérant les mesures expérimentales, les simulations numériques de la géométrie
corrigée respectent bien les limites de la zone de tolérance. De plus, 'aspect général des
courbes expérimentales est bien reproduit par celles obtenues par simulation. Pour la courbe
de charge a la butée, I'écart est infime jusqu’a l'instant ou le plateau de pression commence
a se libérer, a ce moment la différence grandit Iégérement. Ceci est probablement dd a la
précharge des languettes sous-estimée. La géométrie du mécanisme d’embrayage corrigée
est retenue pour la suite du travail.

2.3.4. ANALYSE STATIQUE DE L’ASSEMBLAGE

Le modele complet du systéme d’embrayage est composé du disque de friction, du
mécanisme d’embrayage et du double volant moteur (DVA). La géométrie de ce dernier est
modélisée sous forme d’un disque de forte épaisseur. Sa masse et son inertie correspondent
a celles du DVA. En outre, la raideur axiale de celui-ci est mise en série avec celle du
couvercle définie plus haut. Seule la raideur du volant secondaire est prise en compte dans
le modele. En effet, la raideur axiale du roulement du DVA et celle du volant primaire étant
largement au dessus de toutes les raideurs du systéme, le couple constitué du volant
primaire et du roulement est donc supposé comme étant infiniment rigide. D’un autre cété, la
méme procédure décrite antérieurement pour lanalyse statique est suivie a la lettre.
L’approche consiste donc a mettre 'embrayage en sa position de montage, avant de
démarrer la phase de débrayage. En rajoutant le disque de friction au mécanisme
d’embrayage, il faut vérifier cette fois-ci deux paramétres a la fin de I'étape de montage: la
distance « D » et I'écrasement du disque de progressivité qui doit étre au maximum. Par
ailleurs, les paramétres de contact et du maillage sont exactement similaires a ceux définis
pour le disque de friction et le mécanisme séparément. De méme pour les conditions aux
limites et de chargement, a I'exception de celles apposées au DVA. En effet, un blocage
radial et tangentiel est appliqué au niveau du logement du DVA dans le vilebrequin. De plus,
un support fixe est imposé sur la face d’assemblage entre le vilebrequin et le volant primaire,
voir Figure 2-14.

Finalement, le modéele complet de 'embrayage compte 34 piéces, 38 paires de contact
définies entre celles-ci, et approximativement 382000 éléments volumiques correspondant a
723000 neceuds, voir Figure 2-15 et Annexe A.
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Blocage radial et
tangentiel du moyeu
Figure 2-14 : Simplification et conditions aux limites du volant moteur et disque de friction
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Figure 2-15 : Modéle EF d’embrayage complet
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La Figure 2-16 et la Figure 2-17 illustrent les résultats de simulations et de mesures en
termes de charge a la butée, déplacement du plateau de pression et champ de pression au
contact entre la garniture et le plateau de pression. La pression au contact est évaluée
expérimentalement a partir d’'un papier pression. Les courbes obtenues dans la Figure 2-16
sont l'association des caractéristiques non-linaires du disque de friction et celles du
mécanisme d’embrayage ainsi que la raideur du volant secondaire. Nous pouvons y
remarquer que les résultats numériques et expérimentaux sont quasi-similaires.

1800 - - 6
1600 -

- 5
1400 -
1200 - 4

-

o

o

o
1

----- Zone de tolérance
—a— Charge a la butée (expérimental)
—+— Déplacement plateau de pression (simulation)

Effort (N)
(0]
8

w
Déplacement du plateau de pression (mm)

600 - Déplacement plateau de pression (expérimental) | | 2
Charge a la butée (simulation)
400 - —
-1
200 -+
0 l_: r T T T T T T T T 0
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9

Course butée (mm)

Figure 2-16 : Courbes de charge a la butée et déplacement du plateau de pression
(comparaison entre calculs et mesures)

Simulation : [0 a 3.5 MPa] Expérimental : [0 & 45 MPa]

Figure 2-17 : Champ de pression au contact plateau de pression/garniture
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De surcroit, une bonne corrélation est observée en termes de localisation des pressions
au contact. Cette répartition s’accentue principalement au niveau des plis de la progressivité.
Cependant, les valeurs associées ne sont pas complétement cohérentes. Ceci peut
s’expliquer par les irrégularités de surface de la garniture, contrairement a 'état de surface
de celle du modéle qui constitue une surface parfaitement plane. De ce fait, sur une
garniture réelle, des pressions élevées et ponctuelles sont observées au niveau des
rugosités. Tandis que dans les creux, les pressions sont faibles voire nulles, voir Figure 2-18.

Surface du plateau de pression

Surface de
“ garniture

Pressions aux

Pressions aux rugosités
creux

Figure 2-18 : Etat de surface au contact garniture/plateau de pression

i Le comportement axial statique de 'embrayage a pu étre validé, grace a la modélisation
' de ce systéme avec la nécessité d’ajuster certaines données géométriques, notamment |
. celles des pieces a géomeétrie complexe et subissant de grandes déformations : diaphragme '
i et disque de progressivité. Les ajustements s’expliquent par I'écart constaté entre les !
i dimensions théoriques et réelles des piéces associé au procédé de fabrication. Cette analyse |
a également mis en avant les paramétres les plus influents sur le comportement statique '
' axial de 'embrayage, citons la hauteur et I'épaisseur du disque de progressivité, la raideur de |
. contact garniture/plateau de pression, ainsi que la distance entre les cordons
couvercle/plateau de pression, I'épaisseur et I'angle du diaphragme. i

2.4. ANALYSE MODALE DU SYSTEME D’EMBRAYAGE

Dans l'intention de procéder a la validation du comportement dynamique axial de
'embrayage, le modéle du systéeme d'embrayage validé en statique est repris, avec les
mémes parametres : propriétés des matériaux, contacts, maillage et conditions aux limites.
Pour déterminer les fréquences propres et les déformées modales associées, une analyse
modale précontrainte est effectuée en s’appuyant sur I'analyse statique non-linéaire décrite
ci-dessus. Le calcul des modes propres du systéme est réalisé autour du dernier point
d’équilibre de I'étape statique par la méthode de perturbation linéaire. En d'autres termes, le
calcul statique doit se limiter a une position de butée donnée afin de déterminer les
caractéristiques dynamiques de I'embrayage.

Pour ce faire, la méthode des perturbations linéaires identifie la matrice de raideur
tangente globale [KiT] a un point d’équilibre donné, afin d'inclure I'effet précontraint. Cette
matrice est cruciale pour résoudre les problématiques non-linéaires. Elle s’écrit comme suit :

(K] = K]+ (K] + [KEP] + K]+ (K] (2.1)
Tel que:
[KiM ] = La matrice de rigidité associée a la contribution des propriétés des matériaux.

[K#°] = La matrice de rigidité associée aux contraintes initiales (stress-stiffening), est
obtenue a partir d’'une analyse statique non-linéaire. L’effet précontraint est inclus dans cette
matrice.

[K}"] = La matrice de rigidité associée aux charges externes introduites par des efforts ou
pressions.

[K£] = La matrice de rigidité globale associée a la contribution des contacts.
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[KF] = La matrice de rigidité associée a I'effet centrifuge des rotations (spin-softening).

Le solveur résout par la suite le probléme aux valeurs propres qui s’exprime dans ce cas
par :

e Analyse modale non-amortie
& {85} = 4IM]{¢;} (2.2)

Tel que {qu}, A; et [M] représentent respectivement les vecteurs propres, les valeurs propres
et la matrice de masse de la structure.

¢ Analyse modale amortie
[K] {3 + 4[C1{pi} = =27 [M1{¢;} (2.3)
Tel que [C] représente la matrice d’amortissement de la structure.

Le modeéle est considéré comme efficace une fois les déformées modales, les fréquences
propres et les niveaux vibratoires sont proches des valeurs expérimentales. Par conséquent,
les modes de I'embrayage seront comparés aux résultats d’essai pour chaque position de
butée.

2.4.1. INSTRUMENTATION SUR POT VIBRANT

L’embrayage ne peut pas étre excité par un marteau de choc, en raison de sa géométrie
complexe et son confinement [91]. Le pot vibrant est communément utilisé pour tester la
réponse dynamique d’'un systéme dans une gamme de fréquence donnée. Pour identifier les
modes de vibration de I'embrayage, une analyse harmonique a été effectuée sur un pot
vibrant électromagnétique. Ce dernier est attaché au double volant amortisseur via un faux
nez de vilebrequin, pour une meilleure représentation des conditions aux limites réelles.
L’excitation est fournie par le pot vibrant le long de I'axe de rotation de I'embrayage. Du c6té
du disque de friction, son moyeu est traversé sans contact par une tige qui supporte la
butée. Pour tenir compte de I'évolution des modes en fonction de la course de la butée, un
faux roulement est mis en place pour permettre de régler la position de la butée. Les
accéléromeétres sont ensuite attachés a différents composants de I'embrayage pour mesurer
leurs réponses vibratoires de la maniére suivante:

3 placés a 120° sur les oreilles du plateau de pression
2 montés a 180° sur le moyeu du disque de friction

2 disposés a 180° sur les crochets élastiques

2 installés a 180° sur les doigts du diaphragme

2 disposés a 180° sur les cordons du couvercle

1 sur la table du pot vibrant

2 sur le volant primaire

2 sur le volant secondaire

L’instrumentation sur le pot vibrant est illustrée dans la Figure 2-19.
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1. Butée ; 2. Pot vibrant ; 3. DVA ; 4. Accéléromeétres ; 5. Plateau de pression ; 6. Couvercle

7. Disque de friction ; 8. Crochet ; 9. Doigt du diaphragme ; 10. Rivet

Figure 2-19 : Montage de I’embrayage sur pot vibrant et emplacement des accélérométres

L’expérience consiste a varier graduellement la position de la butée d’'une configuration
débrayée a une autre embrayée. Ceci correspond a modifier la course de la butée d’'une
position de 8 a 0 mm, d’'un pas d’un 1 mm. Pour chaque position de butée, un balayage
sinusoidal est injecté pour exciter axialement 'embrayage, sur une plage fréquentielle allant
de 1 a 700 Hz. Le pot vibrant est piloté en accélération ; le niveau d’excitation est fixé a
5m/s?. Les déformées modales, fréquences propres et amortissements modaux sont obtenus
finalement grace a un logiciel de post-traitement. Les figures suivantes montrent un exemple
de la partie imaginaire des fonctions de transfert en accélération entre le disque de friction, le
plateau de pression et l'excitation. La déformée modale de chaque composant peut étre
identifiée en comparant les valeurs des parties imaginaires des signaux. Lorsque les valeurs
de la partie imaginaire sont analogues, le mode vibration en question a une déformée
modale en pompage, voir Figure 2-20 et Figure 2-21. D'autre part, lorsque les fonctions de
transfert ont des valeurs de partie imaginaire opposées, il s’agit d'un mode de flexion ou de
basculement [93], voir Figure 2-20. Ceci est vrai pour des déformées modales simples, a titre
d’exemple des modes a un diamétre ou cercle nodal.

600 -
400 -
200 - A Fréquence (Hz)
O::::1:"-_::::::-:{‘,:::::::::‘1

200 S 100 200 < 300 400 500
-400 -
-600 -
-800 -
-1000 -

Partie imaginaire
(rapport)

Friction 1/Excitation
------- Friction 2/Excitation

Figure 2-20 : Parties imaginaires de la fonction de transfert entre le disque de friction et
I’'excitation du pot vibrant
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Figure 2-21 : Parties imaginaires de la fonction de transfert entre le plateau de pression et
I’excitation du pot vibrant

Comme le systeme d’embrayage présente une difféerence de masse au niveau du
plateau de pression entre les deux problématiques NVH étudiées: 0.8 kg de moins pour
I'application du crissement, il a fallu valider chaque modéle d’embrayage indépendamment et
uniquement en dynamique. Notons que la démarche de validation est identique dans les
deux cas.

2.4.2. VALIDATION MODALE DE L’EMBRAYAGE DANS LA CONFIGURATION
DU GRAILLONNEMENT AU DECOLLAGE

2.4.2.1. ETUDE NON-AMORTIE DU SYSTEME

La gamme de fréquence des deux phénoménes NVH étudiés dans le cadre de cette
thése, est située entre 1 et 600 Hz. Pour cette raison, il a été décidé que le modéle doit
représenter correctement le comportement dynamique de I'embrayage jusqu’a 700 Hz. Les
premiers modes apparents dans cette plage de fréquence sont présentés dans la Figure
2-22. L’exemple illustré est situé a une position de butée de 4 mm. Les résultats sont normés
par rapport a la matrice de masse. Par conséquent, seules les déformées modales ont un
sens, les amplitudes quant a elles n’ont aucune signification physique. Selon la figure ci-
apres, les résultats de simulation démontrent que le disque de friction a un mode de
pompage et un mode de flexion, tandis que le mécanisme d’embrayage posséde un mode
de pompage et un mode de basculement. Nous pouvons observer aussi que le premier
mode révéle un déplacement important au niveau du moyeu du disque de friction,
contrairement a la garniture qui connait un déplacement plus faible en raison des conditions
de contact a cet endroit. Le second mode implique essentiellement une flexion du moyeu du
disque de friction, suivant I'axe de rotation de I'embrayage. Les troisieme et quatriéme
modes entrainent principalement le plateau de pression. Retenons que les modes 2 et 4 sont
des modes doubles, en raison de I'axisymétrie de 'embrayage.
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Figure 2-22 : Déformées modales de I'embrayage a 4mm de course butée

Les courbes d’évolution des fréquences propres en fonction de la position de la butée,
allant de 0 & 8 mm sont exposées dans la Figure 2-23. Le graphique met en évidence
I'évolution non-linéaire des fréquences naturelles des quatre premiers modes de
'embrayage. Ceci est d0 au changement des conditions aux limites de 'embrayage, qui
modifie a son tour la raideur apparente axiale de la structure. Comme cela est présenté dans
le Tableau 2-12, une bonne corrélation est obtenue entre les résultats numériques et
expérimentaux. L’écart maximal atteint est de I'ordre de 10%, enregistré pour le mode 1 a 4
mm de course butée. La zone critique d’occurrence des phénoménes vibro-acoustiques est
localisée entre 3 et 6 mm de course butée. Dans cette plage, les modes de flexion du disque
de friction et de pompage du plateau de pression coincident. Ceci est probablement di a la
condition aux limites au niveau du moyeu du disque de friction, qui ne refléte pas la méme
configuration sur véhicule. En effet, le moyeu du disque de friction est lié en réalité par
cannelures a l'arbre primaire de la boite de vitesses. De ce fait, la fréquence naturelle du
mode 2 de 'embrayage sera certainement conditionnée par cette liaison.

Position de la butée (mm)

0 1 2 3 4 5 6 7 8

Mode 1| 0,5% | 0,65% | 4,03% | 7,59% |10,48% | 9,23% | 9,62% | 6,94% | 2,82%

Mode 2 | 5,84% | 5,15% | 0,77% | 2,49% | 2,16% | 8,06% | 5,05% | 3,21% | 2,56%

Ecart

Mode 3| 0,69% | 1,75% | 2,28% | 0,10% | 4,35% | 2,76% | 3,61% | 1,75% | 1,83%

Mode 4 | 4,05% | 4,85% | 8,91% | 581% | 5,39% | 7,65% | 7,44% | 3,90% | 2,99%

Tableau 2-12 : Ecart entre les fréquences numériques et expérimentales de I'embrayage
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= & = Friction essai (mode2)
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0 1 2 3 4 5 6 7 8 9
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Figure 2-23 : Evolution des fréguences propres de 'embrayage (comparaison entre simulations
et mesures)

2.4.2.2. ETUDE AMORTIE DU SYSTEME

Le but de cette partie est de vérifier la bonne prise en compte de 'amortissement dans le
modeéle. A cette fin, une analyse harmonique basée sur la méthode du mouvement forcé
« enforced motion method » est adoptée pour simuler physiquement le test sur pot vibrant.
L’analyse modale amortie a été mise de co6té, car elle renseigne uniquement sur
I'amortissement modal et ne permet pas d’avoir le niveau vibratoire des composants de
'assemblage.

La méthode du mouvement forcé repose sur la technique de superposition modale. Elle
permet d’appliquer une base d’excitation en déplacement ou accélération. L’excitation peut
donc étre constante ou dépendante de la fréquence. Cette méthode permet aussi de
surmonter les inconvénients des techniques de la masse additionnelle et de I'accélération
d’ensemble, car elle tient compte de la différence de phase et du mouvement relatif [93]. La
théorie de cette méthode est donnée en Annexe B.

Pour ce faire, les mémes parameétres du modéle complet de I'embrayage sont repris
dans ce calcul. Toutefois, une excitation constante d’amplitude de 5m/s? est imposée sur
deux surfaces du modeéle, suivant la direction axiale. La premiére est localisée sur la surface
d’assemblage entre le volant primaire et le vilebrequin. La seconde est située au niveau de
la seconde couronne du couvercle, qui représente le contact entre le volant secondaire et le
roulement du DVA, voir la Figure 2-24.
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2°™ couronne Plateau de pression

couvercle

Volant moteur

2éme

couronne
couvercle

. Accélération sinusoidale axiale de 5m/s?

Figure 2-24 : Conditions aux limites du modéle pour simuler I’essai sur pot vibrant

Dans un modele EF négligeant l'effet gyroscopique ou de Coriolis, la matrice
d’amortissement de la structure peut étre décomposée comme suit :

Nma Nmp Nmc

Ne
(€] =€ +alMI+BIKI+ > &+ > M1+ ) 1K + ) [ (24)
i=1 j=1 k=1 =1

Avec :

& : Taux d’amortissement global

a : Coefficient de proportionnalité global de la matrice de masse

[M] : Matrice de masse

B : Coefficient de proportionnalité global de la matrice de raideur

[K] : Matrice de raideur

&™: Taux d’amortissement pour un matériau i

Np,o: Nombre de matériaux avec ¢/ comme donnée d’entrée

a}”: Coefficient de proportionnalité de la matrice de masse pour le matériau j

[M;] : Portion de la matrice de masse lieée au matériau j
Np,p: Nombre de matériaux avec o comme donnée d’entrée
Bi: Coefficient de proportionnalité de la matrice de raideur pour le matériau k

[K}] : Portion de la matrice de raideur liée au matériau k
Np,.: Nombre de matériaux avec B;* comme donnée d’entrée

[C;] : Matrice d’amortissement visqueux
N,.: Nombre d’éléments avec un amortissement visqueux

Pour intégrer I'amortissement dans le modele de I'embrayage, les amortissements
modaux identifiés a partir de I'essai au marteau d’'impact seront utilisés pour les composants
d’embrayage, voir Tableau 2-13. Pour une piéce donnée de I'embrayage, il s’avere que le
taux d’amortissement ¢™ ne varie pas beaucoup d’'un mode a l'autre. De ce fait, un taux
d’amortissement constant¢™ est intégré dans chaque matériau du modele de fagon
homogéne. Celui-ci ne reproduit pas exactement 'amortissement d'un matériau au bon sens
du terme, pourtant il représente I'une des meilleures approximations qui existent, au moins
dans le voisinage d'une gamme de fréquences limitée [94]. De plus, un amortissement global
et proportionnel a la loi de Rayleigh est ajouté dans le modéle. Celui-ci vient compenser
'amortissement di a la dissipation d’énergie par frottement lors des micro-glissements
produits au niveau des surfaces de contact entre les différents composants. Il s’écrit suivant

combinaison linéaire des matrices de masse [M] et de raideur [K] :
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[C] = a[M] + B[K] (2.9)

Les valeurs des coefficients a et f ne sont généralement pas connus directement. lls
sont calculés a partir du taux d’amortissement pour un mode p (p = 1,2,...,n;n € IN) de
fréquence propre f,.

‘Ep = i + ﬁpnfp (2.6)
anf,

Les effets du coefficient a,, sont significatifs sur 'amortissement modal pour les modes a
basse fréquence, tandis que le coefficient g, y contribue en hautes fréquences. Il faut

également savoir que I'amortissement du couvercle et du volant secondaire, a été incorporé
dans le modéle par l'intermédiaire d’'un amortissement visqueux C;.

La matrice d’amortissement introduite dans le modéle s’exprime donc par la formule
suivante:

Nma Ne

(€] = alM] + BIK]+ ) &+ Y [C] @7)
i=1 =1

Pour recaler parfaitement le modéle sur les mesures vibratoires du pot vibrant, nous
décidons d’agir sur le taux d’amortissement du matériau ¢/ et les deux coefficients de
Rayleigh a et g. Pour le premier, il sera modifié dans la limite du raisonnable, c’est-a-dire
que le taux d’amortissement ¢ ne va pas sortir de lintervalle des valeurs identifiées
expérimentalement, afin d’introduire des valeurs physiques (cf. Tableau 2-3). Les valeurs
de &M, a, B et C; introduites dans le modéle sont transcrites dans le Tableau 2-13. Pour cela,
quatre positions de butée ont été sélectionnées : 3, 4, 5 et 6 mm, formant ainsi une zone
assez large ou les deux phénoménes vibro-acoustiques ont été pergus. La réponse de la
structure est calculée a différentes fréquences pour obtenir un graphe de réponse en
acceélération en fonction de la fréquence. Retenons que la plage de fréquence modale est
1.5 fois plus large que la plage de fréquence harmonique. Ceci a pour but d’éviter les
contributions manquantes des modes dans 'analyse harmonique par superposition modale.

Position de butée (mm)
3 4 5 6
Plateau de pression 8.10™ 10 8.10™ 8.10™
Volant moteur 10 10 10 10
Garniture 1,5.107 1,4.107 1,5.107 1,5.107
m
& Disque de progressivité 3.10° 3.10° 3.10° 3.10°
Autres (diaphragme, 4.10° 4.10° 4.10° 4.10°
languettes, butée, etc.) ' ' : :
Crochets d’articulation 4.10° 4.10° 6.107 7.10°
C; couvercle&vzl/?nn)t secondaire 176.8 176.8 176.8 176.8
a 5 13.5 7 6
B 1,5.107 107 107 1,4.10°

Tableau 2-13 : Les valeurs des coefficients &, a, B et C; intégrées dans le modéle

Il apparait que le coefficient de Rayleigh g grandit tant que la position de la butée tend
vers une situation débrayée. Par contre, le coefficient a varie de fagon aléatoire. Ceci traduit
un comportement non-linéaire de 'amortissement de 'embrayage en fonction de la position
de la butée. Les résultats numériques confrontés aux mesures expérimentales sont
présentés dans le Tableau 2-14 et la Figure 2-25. Il est a noter que les niveaux vibratoires en
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accélération exposés sur celle-ci correspondent a la moyenne des réponses des capteurs
sur la méme piéce.
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Figure 2-25 : Evolution des accélérations des composants de I’embrayage ; comparaison
simulation (simu) et mesures (exp)

Position de butée (mm)

3 4 5 6
Model: moyeu friction 8% 1% 1% 13%
Mode2: moyeu friction 11% 15% 11% 12%
Mode3: plateau de pression 7% 1% 1% 5%
% Mode3: rivet 15% 4% 15% 11%
ch Mode3: diaphragme 3% 5% 4% 15%
Mode3: moyeu friction 8% 9% 6% 13%
Mode3: crochet 13% 8% 15% 14%
Mode4: plateau de pression 14% 13% 5% 9%

Tableau 2-14 : Ecart entre les accélérations numériques et expérimentales des modes de

I'embrayage

La corrélation entre les niveaux vibratoires numériques et expérimentaux a été
extrémement difficile. Cette complexité s’explique par le fait qu’il fallait correspondre au
mieux les réponses vibratoires pour différents composants et dans les quatre modes de
lembrayage. De plus, tel que lillustrent les courbes de la Figure 2-25, I'évolution des
réponses vibratoires en fonction de la position de la butée est non-linéaire. Cette non-
linéarité dépend a la fois du mode de vibration et du composant. De ce fait, il a fallu trouver

un compromis entre les trois parametres (¢, a et B).

Compte tenu de cette comparaison, I'écart maximal constaté est de 15 %. Les niveaux
de corrélation s’avérent donc satisfaisants. Ainsi, 'amortissement est bien pris en compte
par le modéle. Les valeurs identifiées de ™, a, B et C; introduites dans le modele, sont

maintenues pour la suite du travail.
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2.4.3. VALIDATION MODALE DE L’EMBRAYAGE DANS LA CONFIGURATION
DU CRISSEMENT D’EMBRAYAGE

Le systeme d’embrayage sur lequel le crissement d’embrayage est percu a été
également testé sur pot vibrant. Les caractéristiques dynamiques du modéle correspondant,
ont été validées par la méthode du mouvement forcé, suivant la méme démarche exposée
dans les sections précédentes. Les résultats numériques confrontés aux mesures sur pot
vibrant sont donnés dans 'annexe C.

2.5. CONCLUSION DU CHAPITRE 2

Ce chapitre a été consacré au développement du modéle élément finis tridimensionnel
de 'embrayage. Le modéle inclut la géométrie réelle des piéces. Premiérement, la stratégie
de modélisation suivie a été décrite. Ensuite, une analyse modale a été réalisée afin
d’identifier les caractéristiques dynamiques de chaque composant séparément. Puis, une
analyse statique a été effectuée sur le disque de friction, le mécanisme d’embrayage et
'assemblage, dans le but de reproduire leur comportement axial non-linéaire. Une analyse
modale précontrainte a été menée par la suite pour déterminer les modes de vibration de
lembrayage en entier. Les déformées modales ont été mises en évidence ainsi que leurs
fréquences naturelles associées, qui évoluent de fagcon non-linéaire. Finalement, une
analyse harmonique précontrainte par la méthode de superposition modale, a été conduite
en vue d’intégrer les caractéristiques appropriées d’amortissement de vibrations dans le
modeéle. Aux fins de validation du modéle en statique et dynamique dans les deux cas
d’étude : crissement et graillonnement au décollage, les résultats de simulation ont été
comparés aux mesures expérimentales, grace aux tests sur bancs d'essai, marteau de choc
et pot vibrant.

Il résulte de ce chapitre les conclusions suivantes :

e L'hypothése d'un comportement isotrope de la garniture est insuffisante, pour
reproduire correctement le comportement dynamique de ce composant et celui du
disque de friction. Pour cela, la garniture doit étre considérée comme un matériau
élastique linéaire orthotrope.

e |l a été démontré que la géométrie théorique de I'embrayage permet d'obtenir la
méme allure non-linéaire de la raideur apparente que celle observée
expérimentalement, par contre les ordres de grandeur sont différents. La prédiction
exacte du comportement statique et dynamique axiale de I'embrayage, doit
absolument passer par une modification de certaines données géométriques de
quelques piéces de I'embrayage, spécialement les composants a géométrie
complexe et subissant de grandes déformations.

e La simplification de la géométrie du couvercle, volant moteur, butée et moyeu du
disque de friction est confirmée, puisque le comportement statique et dynamique est
bien reproduit.

Cette étude fournit donc un modéle éléments finis validé. Le comportement axial
d'embrayage en statique et dynamique est suffisamment reproduit. Ce modéle sera utilisé
dans l'étude des phénoménes vibro-acoustiques induits par les vibrations axiales
d’embrayage.
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CHAPITRE 3: ETUDE DES INSTABILITES
VIBRATOIRES INDUITES PAR LE FROTTEMENT
(CAS DU CRISSEMENT)

Dans ce chapitre, le modéle EF de I'embrayage validé précédemment sera employé
pour I'étude du crissement d’embrayage pergu sur véhicule. Comme nous I'avons mentionné
dans le premier chapitre, une analyse de stabilité sera menée pour I'étude de cette
problématique. Dans un premier temps, une caractérisation dynamique de I'ensemble
composé de l'arbre primaire de la boite de vitesses et du disque de friction sera effectuée,
afin de représenter fidélement I'environnement du moyeu du disque de friction. Une analyse
modale complexe non-amortie sera réalisée par la suite pour évaluer la stabilité de
I'embrayage en situation de glissement stationnaire. Les modes instables susceptibles de
genérer le crissement seront déterminés et analysés. Puis, nous examinerons l'effet de
certains paramétres clés tel que le coefficient de frottement et la pression de contact.
Ensuite, une analyse modale complexe sera menée dans le cas amorti afin d’analyser
l'impact de I'amortissement sur la stabilité du systéme. Enfin, une solution technologique
sera proposeée pour supprimer le crissement d’embrayage.

3.1. ANALYSE MODALE DE L’ARBRE PRIMAIRE DE BOITE ET DU
DISQUE DE FRICTION

Le moyeu du disque de friction est lié a I'arbre d’entrée de la boite de vitesses par
lintermédiaire des cannelures qui font office de liaison glissiére. Afin de reproduire les
bonnes conditions aux limites au niveau de ce moyeu, I'ensemble constitué de la boite de
vitesses et du disque de friction a été caractérisé par un essai au marteau de choc. Celui-ci a
également pour but de valider le comportement dynamique de cet assemblage. Cette
analyse est réalisée dans les conditions suivantes, voir Figure 3-1 :

e La boite de vitesses est montée sur un bati mécanique.
e Le rapport 1°" est engagé et le différentiel est bloqué.
e Un accélérométre est placé au bout de I'arbre d’entrée de la boite de vitesses.

e Un couple résistant est appliqué au disque de friction, qui correspond au couple
transmis pendant la phase de glissement d’embrayage. Ceci a également pour but de
supprimer le jeu entre les dents d’engrenages de la boite lors de I'essai.

e Les réponses en fréquence de l'arbre de boite sont déterminées suivant les
directions X et Y.

Les mesures révelent deux modes de flexion positionnés a 546+1Hz. lls font participer
l'arbre primaire de la boite de vitesses et le disque de friction. De plus, cet essai indique des
amortissements modaux estimés a 1.35 et 1.17%.

Pour simuler cet essai, la géométrie de l'arbre d’entrée de la boite est connectée au
moyeu du disque de friction par une liaison rigide. Ce choix s’explique par le fait que lors du
glissement d’embrayage, le couple transmis vers la boite empéche le moyeu du disque de
friction de se déplacer axialement. Les roulements qui supportent I'arbre primaire de boite
sont modélisés par des raideurs longitudinales suivant les axes X et Y, voir Figure 3-2. Ces
raideurs sont ajustées de fagon a atteindre la fréquence propre du mode de flexion identifié
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expérimentalement. Les valeurs estimées a 53345 et 16206 N/mm représentent
respectivement les raideurs des liaisons par roulements O et P suivant une direction. D’'un
autre co6té, il est a noter que le disque de friction validé dans le chapitre passé est récupéré
pour cette simulation. De toute évidence, les amortissements définis dans les matériaux du
disque de friction ¢[} sont réintégrés. En outre, pour recaler I'amortissement modal
expérimental de 'assemblage, I'amortissement du matériau de l'arbre primaire de la boite
épy est ajusté. Une valeur de &f, = 1.8% a été ajoutée dans le modéle. Les résultats
numeériques de I'analyse modale amortie de cet ensemble, sont exposés dans la Figure 3-3.
Nous constatons sur celle-ci une paire de modes doubles de flexion de I'assemblage en
raison du caractére axisymétrique du systéme. Dans la suite du rapport, il sera nommé mode
N°5. De plus, les résultats de simulation correspondent exactement aux valeurs mesurées.
Partant de ce fait, il s’avére que le comportement dynamique de I'assemblage composé du
disque de friction et de I'arbre primaire de boite est bien reproduit.

Dynamomeétre

Sangle

Boite de
vitesses
Support
mécanique
Accélérometre C
Axe X
Axe Y
Couple C créé sur le disque de friction
avec une force F de 1962N a 75mm
: du centre de I'arbre primaire de boite.
Disque de friction monté sur I'arbre L'effort est fourni par un pont roulant
primaire de boite via une sangle

Figure 3-1: Instrumentation sur banc d’essai pour la caractérisation dynamique du disque de
friction monté sur la boite de vitesses
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Liaison par
roulements

Figure 3-2 : Conditions aux limites de I’arbre primaire de la boite de vitesses

Mode 5-a Mode 5-b
550116HZ ; fmndal :1 31% 550;44HZ ; Emodal =1 26(%3

Figure 3-3 : Résultats numériques de I’analyse modale amortie

3.2. ETUDE DES |INSTABILITES PAR FLOTTEMENT SANS
AMORTISSEMENT

3.2.1. DEMARCHE DE SIMULATION

Les investigations sur I'instabilité de flottement sont fondées sur les résultats de I'analyse
modale complexe. Pour rappel, cette méthode calcule les valeurs propres complexes du
systéme en prenant en compte I'asymétrie de sa matrice de raideur. Ce type de calcul
comprend 3 étapes essentielles illustrées dans la Figure 3-4. Dans un premier temps, une
analyse statique non-linéaire est effectuée en deux étapes suivant la méme configuration

décrite plus haut. La premiere est dédiée a précontraindre le systeme afin d’établir les
conditions de contact. Dans cette phase, un coefficient de frottement (u=0.4) est défini de
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part et d’autre du disque de friction entre la premiére garniture et le plateau de pression, et
entre la seconde garniture et le volant moteur. De plus, la position de la butée est fixée
autour d’un point d’équilibre.

La seconde étape est consacrée a l'application d’une vitesse angulaire au disque de
friction suivant I'axe de rotation de 'embrayage. Ceci a pour objectif de forcer le glissement
au niveau des contacts frottants, voir Figure 3-6. Ainsi, un certain déplacement dans la
direction tangentielle est défini dans la surface de contact. Ce déplacement doit étre
suffisamment large pour fournir un statut de contact par glissement, sans toutefois étre trop
grand afin d’éviter les problémes de convergence. De ce fait, la position d’équilibre statique
varie légérement.

Dans la derniére étape, la perturbation linéaire génére la matrice de raideur tangente
globale asymétrique [K[| au point d’équilibre statique. Le solveur non-symétrique est utilisé
finalement pour calculer les valeurs propres complexes jusqu’a 700 Hz pour le systeme
composé de 'embrayage et de I'arbre primaire de boite de vitesses. La solution du probléme
dépend donc des termes extra-diagonaux de la forme asymétrique de la matrice de raideur
de la structure, associée aux efforts de frottement interagissant avec celle-ci. Les valeurs
propres sont écrites sous forme d’un nombre complexe pour un mode de vibration j:
A = a; if; tels que a; et f; représentent respectivement les parties reelle et imaginaire du
mode en question. Comme évoqué précédemment, la partie réelle refléte la stabilité du
systeme, tandis que la partie imaginaire représente la fréquence propre du mode de
vibration. Si la partie réelle est négative, le mode est stable. Une partie réelle positive indique
la probabilité d’occurrence du crissement. Un rapport d’amortissement défini sous la forme
suivante: A, = —1000q;/|f;|, est employé dans ce travail. Une valeur négative de celui-ci
indique la vitesse de croissance de I'amplitude des vibrations avant d’atteindre le cycle limite
de l'instabilité, et vice versa. En d’autres termes, plus le rapport d’'amortissement A,. s’éloigne
de 0, plus la probabilité d’'occurrence du crissement grandit. L’analyse modale complexe est
effectuée dans un premier temps sans 'amortissement intrinséque de 'embrayage, validé
dans le chapitre précédent. Il est clair que cet amortissement peut suffisamment influencer
linstabilité. Malgré cela, nous choisissons de considérer au départ le systéme sans
amortissement afin d’étudier le mécanisme d’instabilité, en gardant a I'esprit qu’en réalité, le
systéme sera vraisemblablement « moins instable ». Cette stratégie a pour but de mesurer
par la suite 'impact de I'amortissement sur linstabilité de flottement. Le modéle complet
utilisé dans cette analyse est illustré dans la Figure 3-5.

1. Positionnement autour
~ d’un point d’équilibre.

[: Analyse statique 2. Glissement forcé par

une vitesse de
3. Extraction de la matrice

rotation.
Analyse modale de raideur tangente
complexe globale et des valeurs
propres complexes.

Figure 3-4 : Démarche d’analyse modale complexe pour I'étude des instabilités de flottement
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Volant moteur Cordon couvercle Diaphragme

Butée

Plateay de Cordon plateau de
pression pression
Diaphragme
Languettes

Disque de friction

Plateau de

Butée pression
Joo Garniture
couronne Articulations Arbre primaire de
couvercle boite

Disque de friction
1°" arbre de boite 1Squ et

Figure 3-5: Modéle EF de I'embrayage assemblé a I’'arbre d’entrée de boite

Glissement

Figure 3-6 : Statut du contact frottant apres analyse statique
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3.2.2. INSTABILITES PAR FLOTTEMENT DANS L'EMBRAYAGE

En raison des faibles vitesses de glissement pendant lesquelles le phénoméne de
crissement d’embrayage se produit, nous supposons que les termes gyroscopiques sont
faibles et n'ont pas d'influence sur les fréquences propres, une question qui a été traitée
dans le travail d’Hervé [34]. Les résultats numériques sont reportés sur la Figure 3-7 pour
une position de butée de 5mm. Celle-ci correspond a une position ou le crissement
d’embrayage apparait. Par ailleurs, il faut savoir que le temps de calcul pour ce modéle est
de 12h, sur une station de calcul équipée d’'un processeur de 16 cceurs, une fréquence
d’horloge CPU de 3.5 GHz et 48 Go de RAM. La partie statique cumule a elle seule environ
98% du temps de calcul total.

-
D
(ap]

" 600 - *
500 -
- N .
400 | o
(&]
C
Q
5
300 1 Z
® O
200 -
Instable Stable
100 -
-6 -4 -2 0 2 4 6

Rapport d'amortissement A,

Figure 3-7 : Diagramme de Nyquist de 'analyse modale complexe calculée a 5mm de course
butée

Le graphe de la Figure 3-7 représente la partie imaginaire en fonction du rapport
d’amortissement A,., pour tous les modes de vibration du systéme dans une gamme de
fréquences allant jusqu’a 700 Hz. Sans amortissement dans le modeéle, les résultats de la
perturbation linéaire illustrent deux modes avec un rapport d’amortissement A, négatif, a 450
et 595 Hz. Ces deux fréquences indiquent que les modes associés sont instables. lls
peuvent donc étre une source potentielle du crissement d’embrayage. Les déformées
modales des deux modes instables qu'on nommera 4i & 5i, sont exposées dans la Figure
3-8. Par ailleurs, les autres modes sont stables avec un rapport d’amortissement A,
supérieur ou égal a zéro.

Le disque de friction et I'arbre primaire de la boite sont impliqués dans les deux modes
instables, mais de fagon différente. Tandis que le mode 4i fait intervenir les composants du
mécanisme d’embrayage aussi. La déformée modale des modes instables affiche un
mouvement de nutation ou de rotation déséquilibrée de 'assemblage. Ce mouvement peut
étre apprécié plus nettement sur la base de la déformée modale du mode 4i, illustrée suivant
la direction axiale dans la Figure 3-9. Chaque mode instable est le résultat d'une
coalescence de modes doubles associés a I'axisymétrie du systéme. Le mode 4i fusionne la
paire de modes doubles de basculement du mécanisme d’embrayage (mode N°4), quant au
mode 5i, il couple la paire de modes doubles de flexion du disque de friction et de I'arbre
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d’entrée de boite (mode N°5). Notons que le centre du mode de flexion du disque de friction
identifié sur pot vibrant dans le chapitre précédent (mode N°2), ne se trouve plus sur le plan
du disque, mais déporté de la distance entre le disque de friction et le palier de la boite. De
ce fait, la fréquence propre du mode N°2 s’est décalée vers le haut en raison des nouvelles
conditions aux limites appliquées sur le moyeu du disque de friction. Cette fréquence
correspond a celle du mode instable 5i.

Comme précisé dans les mesures sur véhicule dans la section 1.3.1, un niveau élevé
d’accélération du carter de boite et de pression acoustique, a été détecté a une fréquence
avoisinant 570Hz lors des phases de crissement. Cette derniére s’avere étre bien prédite par
le modéle numérique. La comparaison entre les fréquences numériques et expérimentales
révéle une erreur de 4,5% au maximum. Par ailleurs, nous constatons que le modéle
surestime le nombre de modes instables du systéme d’embrayage. Cette surévaluation peut
étre expliquée par 'absence d’amortissement dans le modéle. En effet, ceci pourrait réduire
le degré d’instabilité ou complétement amortir le mode instable. Linfluence de
I'amortissement sera abordée plus loin dans ce chapitre.

Mode 4i ;: 436 Hz
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Figure 3-8 : Modes instables de I'embrayage a 5mm de course butée (déformées et fréquences)
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Figure 3-9 : Déformée modale axiale du mode instable 4i
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3.2.3. MECANISME D’INSTABILITE PAR FLOTTEMENT DANS
L’EMBRAYAGE

Le mécanisme d’instabilité de flottement dans 'embrayage différe de celui du systéme
de freinage. Celui-ci n’a pas de caractére axisymétrique. De ce fait, I'instabilité de flottement
est due un couplage entre des modes de vibration de déformées modales distinctes, a titre
d’exemple : couplage entre un mode de flexion des plaquettes de frein et un autre du disque
de frein. Par contre dans 'embrayage, le couplage semble impliquer des modes de vibration
du méme sous-ensemble de piéces et de déformées modales similaires mais décalées
angulairement, comme c’est le cas des modes instables 4i et 5i. Pour mettre en lumiére le
mécanisme physique qui induit ce phénomeéne d’instabilité dans I'embrayage, les lignes qui
suivent y seront consacrées.

Sans vibrations, les efforts normal et tangentiel sont uniformément distribués de maniére
cyclique, tout au long de la piste de frottement sur les garnitures, voir Figure 3-10 (a & b).
Puisque la raideur de contact est plus élevée que la raideur des autres composants, les
modes de flexion ou de basculement influencent I'effort normal au contact, par conséquent
via le coefficient de frottement p l'effort tangentiel également. Prenons le cas des modes
doubles de basculement du mécanisme d’embrayage (modes N°4): quand le plateau de
pression bascule suivant son diamétre nodal (axe X), Figure 3-10 (c), la composante
normale de l'effort au contact aura une amplitude plus élevée du cété droit que celui de
gauche. Etant donné son statut de force suiveuse, 'effort de frottement suit la composante
normale de I'effort au contact, voir Figure 3-10 (d).

Le résultat de la soustraction entre I'effort de frottement de la situation de basculement
(d) et celui initialement distribué uniformément (b), permet de calculer la variation de I'effort
tangentiel de frottement, Figure 3-10 (e). Celle-ci correspond a I'excitation dynamique au
niveau du contact frottant, di au mode de basculement. Cette variation symétrique par
rapport au centre de rotation, a des sens opposés suivant I'axe X.

En raison de la distance orthogonale séparant le centre de basculement du mode et la
surface de contact, I'excitation dynamique crée un moment de basculement suivant l'axe Y.
Par conséquent, le premier mode de basculement (mode 4-a) affecte le second mode de
basculement (mode 4-b), voir Figure 3-10 (f). De méme ce dernier, va créer un moment de
basculement suivant 'axe X et ainsi de suite. Les modes doubles de basculement vont
s’autoalimenter entre eux a une fréquence unique, suivant un mouvement de rotation
déséquilibré, conduisant au final a l'instabilité, voir Figure 3-10 (g).

Pour prouver I'hypothése que nous avangons concernant le mécanisme d’instabilité
entre les modes doubles, un modeéle éléments finis simple est utilisé. Il comporte deux
disques annulaires en contact. Un contact de coefficient de frottement u=0.35 est défini entre
les deux composants. Les pieces sont maillées par des éléments tétraédriques. Le premier
disque est encastré sur sa face du bas. Le deuxiéme est bloqué suivant la direction radiale
et tangentielle sur son rayon interne, voir la Figure 3-11. Le champ de l'effort tangentiel
correspondant a I'excitation dynamique (cf. Figure 3-10 (e)), est repris et appliqué sur le
deuxiéme disque, tel que décrit dans la Figure 3-11. Un calcul quasi-statique est effectué
pour introduire les effets non-linéaires dans le modeéle, ainsi que pour vérifier I'influence de
cette répartition de I'effort tangentiel sur le second mode double comme énoncé ci-dessus.
Les résultats numériques de ce systéme sont présentés dans la Figure 3-12.

Nous observons ainsi que I'excitation « dynamique » due au basculement suivant I'axe
X, permet de créer un moment suivant I'axe perpendiculaire Y. Ceci contraint le disque
annulaire supérieur a basculer par la suite suivant 'axe Y. De ce fait, il s’avére ainsi que
cette répartition d’effort de frottement est la source du couplage entre les modes doubles
d’embrayage. Ceci confirme par conséquent notre hypothése concernant le mécanisme
physique d’instabilité par flottement dans 'embrayage.
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Figure 3-10 : Mécanisme physique d’instabilité de flottement dans 'embrayage
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3.2.4. ANALYSE DE SENSIBILITE

L’effet du coefficient de frottement de la piste de frottement des garnitures, ainsi que
l'impact de la position de butée sur la propension au crissement d’embrayage ont été
étudiés. L'impact du coefficient de frottement est obtenu par la variation de celui-ci entre 0 et
0.5, tandis que linfluence de la position de butée a été examinée en changeant la position
de la butée de 6 a 3 mm. De plus, il faut noter que la pression de contact augmente d’'une
situation débrayée a une autre embrayée respectivement de 0 a 3.5 MPa. Les résultats
numériques sont présentés sous forme de deux graphes : rapport d’'amortissement A, et
fréquence des modes instables (4i & 5i).

3.2.4.1. COEFFICIENT DE FROTTEMENT

La Figure 3-13 fournit un apercu de I'évolution du rapport d’amortissement A, et des
fréquences des modes instables (4i & 5i) pour différents coefficients de frottement & 5mm de
course de butée. A cette position, nous observons que les modes doubles du disque de
friction et de l'arbre de boite coalescent, pour donner naissance a un mode instable a un
coefficient de frottement de u=0.1. De l'autre cété, le rapport d’amortissement diverge a ce
stade. En augmentant le coefficient de frottement jusqu'a 0.28, deux modes instables
apparaissent (4i & 5i). On peut voir que le mode instable 5i dispose d'un rapport
d'amortissement Iégérement plus éleve. En outre, il s’avére que ce mode se déstabilise pour
un petit coefficient de frottement comparé au mode instable 4i. Ceci s’explique par le fait que
le sous-ensemble de piéces qui participe dans le mode instable 5i, forme un systéme
davantage axisymétrique que celui du mode 4i. Ceci peut notamment se voir sur I'écart de
fréquence des modes doubles N°4 et N°5. En effet, La différence en fréquence des modes
doubles N°5 sont moindres que ceux des modes doubles N°4. De ce fait, un faible coefficient
de frottement est suffisant pour coupler la paire de modes doubles la plus axisymétrique.
D’une maniére générale, la plage du coefficient de frottement d'un embrayage va de 0,25 a
0,45. Nous pouvons dire par conséquent que plus le coefficient de frottement sera élevé,
plus le systéme sera instable.

3.2.4.2. POSITION DE LA BUTEE

La Figure 3-14 présente la variation du rapport d’'amortissement 4,., des fréquences des
modes instables (4i & 5i) et le rapport en fréquence entre une paire de modes doubles. Ces
résultats sont exprimés en fonction de la position de la butée pour un coefficient de
frottement fixé a 0.4. Il apparait que le mode 5i a quasiment la méme fréquence quelque soit
la position de la butée. Notons quand méme une faible chute de la fréquence de ce mode,
pour une transition vers une position débrayée. La fréquence du mode instable 4i augmente
tant que la position de la butée se rapproche d’'une situation embrayée. Ceci est
principalement d0 a 'augmentation de la raideur de progressivité, qui grandit tant qu’on tend
vers une position embrayée. En outre, il est remarquable que le rapport d’amortissement
croit avec la pression maximale de contact et inversement pour la position de la butée, pour
le mode instable 4i. Ceci peut étre expliqué par les valeurs élevées de la raideur de la
progressivité et de contact. Le rapport d’'amortissement du mode instable 5i quant a lui n’est
quasiment pas influencé par la pression de contact. En effet, le sous-ensemble de
composants impliqué dans ce mode peut étre assimilé a deux raideurs disposées en
parallele (disque de friction et boite). De ce fait, une variation de la raideur axiale du disque
par le biais du changement des conditions aux limites au contact a titre d’exemple,
n’affectera pas la raideur globale du sous ensemble, puisque la raideur du disque de friction
est masquée par la forte raideur de flexion de l'arbre primaire de boite. D’'un autre cété, le
rapport en fréquence entre les modes doubles est constamment égale a 1, hormis a 6mm de
course de butée ou les modes doubles N°4 se découplent. Ceci fait passer le rapport en
fréquence associé a moins de 1. En somme, 'augmentation de la pression de contact
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engendre une amplification du rapport d’amortissement négatif, d’'ou une hausse de la
propension au crissement d’embrayage.
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Figure 3-14 : Rapport d’amortissement A, et fréquences des modes doubles en fonction de la
position de la butée pour un coefficient de frottement u=0.4
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3.2.4.3. COEFFICIENT DE FROTTEMENT ET POSITION DE BUTEE

La Figure 3-15 expose I'ensemble des résultats de simulation de I'étude de sensibilité en
fonction des deux paramétres combinés : coefficient de frottement et position de butée. I
apparait qu’a une position de butée fixe, la pente de croissance du rapport d’amortissement
synonyme d’instabilité, n’est pas de la méme grandeur. Ceci refléte un caractére non-linéaire
de la solution en raison des non-linéarités du systéme (raideur de progressivité, contact
frottant, etc.). De plus, ce graphique fournit les mémes tendances exposées precédemment.
En effet, 'augmentation du coefficient de frottement et de la pression au contact, se
répercute par une amplification du rapport d’amortissement A,., ce qui est favorable a la
geénération du crissement d’embrayage. Partant de ce constat, le coefficient de frottement et
la pression de contact doivent étre réduits afin de favoriser la stabilité de I'embrayage.
Toutefois, ces changements ne sont généralement pas désirables, car ils auront une
incidence sur la performance d'embrayage en réduisant le couple transmis vers la chaine de
transmission.
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Figure 3-15 : Rapport d’amortissement A, des modes doubles en fonction de la position de la
butée et du coefficient de frottement p
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3.3. ETUDE DES INSTABILITES DE FLOTTEMENT AVEC
AMORTISSEMENT

Dans la majorité des études concernant le crissement, I'analyse modale complexe est
souvent réalisée sans amortissement ou encore il est pris en compte d’'une maniére globale
et sans justification expérimentale. Cette approche conduit a faire une multitude
d’hypothéses sur 'amortissement, qui peuvent entrainer des résultats paradoxaux avec une
croissance des amplitudes de vibration lors d'une augmentation de I'amortissement de la
structure. Autrement dit, I'amortissement peut déstabiliser encore plus un systéme dans une
zone d’instabilité, avec plus de niveaux vibratoires des cycles limites. Certaines études font
état de ce constat. Nous pouvons citer dans ce sens les travaux de Massi et al. [96],
Coudeyras [97], Sinou et al. [98], Hoffmann et al. [57].

Pour s’affranchir des hypothéses sur 'amortissement, une analyse modale complexe
amortie est réalisée dans les mémes conditions appliquées dans le modéle plus haut, en y
intégrant les valeurs d’amortissement réelles et validées dans le chapitre précédent, voir
annexe C. Retenons que le coefficient de frottement a été fixé a y=0.4. Cette analyse va
permettre d’examiner I'influence de I'amortissement intrinséque de la structure sur la stabilité
du systéme, et donc sur 'occurrence du crissement d’embrayage.

La Figure 3-16 affiche les résultats de simulation de I'analyse modale prenant en compte
I'amortissement de la structure, par rapport a la course de la butée. Nous nous apercevons
que le mode instable 4i change de signe concernant le rapport d’amortissement 4,.. Ce
dernier est positif dans ce cas, ce qui signifie que le mode est stable sur toute la course de
butée. De l'autre c6té, il apparait que le mode 5i demeure toujours instable sur toute la zone
d’apparition du crissement d’embrayage. Notons quand méme une diminution de son rapport
d’amortissement A,., qui reste négatif sur toute la course de butée. De plus, nous observons
que 'amortissement a une légére incidence sur la fréquence des modes instables. En effet,
les fréquences propres d'une des paires de modes doubles (N°4 & 5) convergent mais ne
coincident jamais, malgré la génération du mode instable 5i, résultat de la coalescence des
modes doubles N°5. Le rapport en fréquence des modes doubles tend vers 1, pourtant il
n’est jamais égal a cette valeur. Ceci signifie que 'amortissement propre a la structure a un
effet de séparation des modes doubles, méme si I'écart entre ceux-ci n’est pas significatif.

Partant de ces faits, il apparait que plus 'amortissement de la structure est grand, plus le
rapport d’'amortissement A, diminue. Au final, on s’apergoit que le systéme dispose dans ce
cas d’'un seul mode instable (5i) dans cette gamme de fréquence. Ce mode instable a
pratiquement la méme fréquence que celle identifiée sur les mesures de véhicule (~ 570 Hz).
Nous pouvons dire que le crissement d'embrayage est bien prédit par le modéle numérique.
Ces résultats montrent que I'analyse modale considérant I'amortissement de la structure, est
plus réaliste et précise pour prédire le crissement. Ce résultat montre aussi que
'amortissement doit étre pris en compte dans les études servant a prédire le crissement.

En définitive, dans un systéme axisymétrique tournant avec un contact par frottement
glissant tel que I'embrayage, l'instabilité de flottement provient du couplage des modes de
flexion ou de basculement de ce systéme. Cette instabilité est inhérente au principe méme
de I'embrayage, donc latente quelque soit le type de ce dernier. En outre, 'amortissement
intrinséque a 'embrayage vient en concurrence avec I'amortissement négatif créé par les
instabilités de flottement. Si 'amortissement négatif prend le pas sur le positif, le crissement
d’embrayage apparait. Tout I'enjeu est alors d’agir sur 'amortissement et 'axisymétrie du
systeme pour éviter 'apparition de ces nuisances.
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Figure 3-16 : Rapport d’amortissement A, et fréquences des modes doubles avec intégration de
I'amortissement pour un coefficient de frottement u=0.4
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3.4. SEPARATION DES MODES DOUBLES DE L’EMBRAYAGE

La compréhension des principaux facteurs influencant l'instabilité de flottement dans
'embrayage aide a trouver des mesures pour éviter le crissement. Parmi celles-ci, les effets
du coefficient de frottement, de la pression au contact ainsi que I'amortissement propre de la
structure, ont été mis en avant. En effet, une baisse des deux premiers parameétres et une
augmentation du dernier seraient favorables a la réduction du crissement. Cependant, ces
solutions sont difficlement envisageables : soit par leur incidence négative sur le couple
transmis vers la chaine de transmission, soit par leur complexité de mise en place.

Une autre solution plus efficace et moins difficile a mettre en ceuvre, consiste a briser
'axisymétrie de 'embrayage. L’idée est de séparer suffisamment les fréquences propres des
modes doubles de I'embrayage, pour qu’elles ne puissent pas coalescer quelque soit le
coefficient de frottement et la pression de contact. Ceci devrait rendre a priori le systéeme
stable. Pour écarter les deux fréquences dans ce cas d’étude, il faut créer une différence de
raideur de flexion du disque de friction (AK; = (K{*** — K}"i")), suivant deux axes formant

90°. Cet écart doit étre le plus large possible afin de découpler les modes doubles de flexion
de l'arbre d’entrée de boite et du disque de friction (modes doubles N°5). Pour cela, il doit
principalement étre réalisé sur les piéces qui participent le plus dans le mode instable 5i.
Pour concrétiser cette théorie, nous décidons alors de couper deux pales du disque de
progressivité en vis-a-vis, en conséquence supprimer leur liaison avec le moyeu du disque
de friction. Les ouvertures ont la méme taille et sont placées sur la méme ligne de diamétre,
a une distance identique du centre du disque de friction. Pratiquement, I'axisymétrie est
remplacée par une symétrie cyclique de 180°. Le disque dissymétrique est illustré dans la
Figure 3-17. Le decoupage des deux pales procure un rapport de raideurs de flexion Ry

d’environ 2 (Rf = % = 2), voir Figure 3-18.

Dans un premier temps, I'impact de cette solution est évalué sur les modes doubles du
disque de friction seul, ainsi que 'assemblage de ce dernier avec 'arbre d’entrée de boite.
Ensuite, il sera examiné sur l'instabilité de flottement dans le modéle global. Le but de cette
analyse est de trouver une configuration pour laquelle le systéme n’a pas de modes
instables, c'est-a-dire sans rapport d’amortissement négatif.

Figure 3-17 : Modéle EF du disque de friction dissymétrique
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Raideur Y 120,8 N.mm/° Raideur Y 115 N.mm/°
Raideur X 61,9 N.mm/° Raideur X 116,5 N.mm/°
Rapport 2 Rapport 1

Figure 3-18 : Raideurs de flexion du disque de friction dissymétrique suivant les axes X et Y

3.4.1. ANALYSE MODALE DU DISQUE DE FRICTION ET D’ARBRE DE BOITE

Une analyse modale non-amortie a été accomplie en deux situations distinctes : disque
de friction dissymétrique seul et sous-ensemble composé de ce dernier et de l'arbre de
boite. La Figure 3-19 et le Tableau 3-1 illustrent respectivement les déformées modales et
les fréquences propres des paires de modes doubles dans chaque cas.

A premiére vue, il apparait que la forme dissymétrique du disque modifie les
caractéristiques modales du systéme. En effet, les déformées modales changent Iégérement
de forme. De plus, I'écart entre les fréquences propres des modes doubles a
significativement augmenté, principalement pour le disque de friction seul comparé a
'assemblage. Ceci s’explique par le fait que dans ce dernier, les raideurs de flexion du
moyeu de disque de friction sont masquées par celles de I'arbre de boite, qui demeurent
égales dans les deux axes perpendiculaires X et Y. De ce fait, la différence en fréquence des
modes doubles dans la premiére configuration est plus importante que la seconde.

3.4.2. ANALYSE MODALE COMPLEXE AMORTIE DU SYSTEME COMPLET

Afin de vérifier I'effet du disque de friction dissymétrique sur la stabilité de I'embrayage,
une analyse modale complexe amortie du modéle complet est effectuée. Les résultats sont
reportés dans la Figure 3-20. Celle-ci expose I'’évolution du rapport d’amortissement 4,., ainsi
que sa fréquence propre associée dans la plage de fréquence allant de 1 a 700Hz.
Rappelons que dans cet intervalle, le systéme d’embrayage avec le disque de friction
axisymétrique présentait un mode instable.

Pour un rapport de raideur de flexion Rr = 2, nous pouvons voir que tous les rapports
d’amortissement A, sont positifs. Ceci signifie que le systéme est devenu complétement
stable sur toute la course de butée. De plus, un écart en fréquence des modes doubles N°5
est observable. Par ailleurs, le rapport d’amortissement A, des modes doubles N°4 a
Iégérement baissé, ce qui signifie que le disque dissymétrique a aussi un impact sur le
couplage des modes doubles du mécanisme d’embrayage N°4, méme s’il reste négligeable.

Tout compte fait, nous pouvons dire qu’'une forte axisymétrie du systéme a un effet
déstabilisant. Le disque de friction dissymétrique s’avere étre une solution efficace pour
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contrecarrer le crissement d’embrayage dans ce cas d’étude. Ceci dit, un rapport de raideur
de flexion Ry > 2 serait éventuellement encore meilleur.

| Disque de friction axisymétrique |

Paires de modes doubles

| Disque de friction dissymétrique |

2-a

2-b

| Disque de friction dissymétrique avec I’arbre primaire de boite |

1-a

1-b

Figure 3-19 : Déformées modales et fréquences propres du disque de friction symétrique,
dissymétrique et de I’arbre primaire de boite connecté au disque de friction dissymétrique

Avec I'arbre d’entrée

Ecart entre les

/ o= Disque seul de boite modes doubles
Mode a| Mode b | Mode a Mode b Seul | Avec arbre
ere
@ 0 Disque de 1aire 164 Hz | 165 Hz |550,16 Hz| 550,44 Hz | 1 Hz | 0,28 Hz
o° % friction pzéme
§ 3| axisymétrique paire 266 Hz | 273 Hz _ _ 7 Hz _
c o ere
$3 Disque de 1 . 127 Hz| 151 Hz | 545,8 Hz | 549,9 Hz |24 Hz 4 Hz
oo N paire
‘0 g friction e
L dissymétrique paire 198 Hz | 263 Hz _ _ 65 Hz _

Tableau 3-1 : Fréquences propres des modes doubles du disque de friction et de I'arbre
primaire de boite dans les configurations axisymétrique et dissymétrique
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Figure 3-20 : Rapport d’amortissement A, et frégquences des modes doubles pour un systéme
amorti avec disque de friction dissymétrique
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3.4.3. ESSAI SUR VEHICULE AVEC LE DISQUE DISSYMETRIQUE

Pour s’assurer du bien-fondé des conclusions issues de la simulation, un essai sur
véhicule a été mené avec le disque de friction dissymétrique, au lieu du disque
axisymétrique. Les résultats expérimentaux illustrés dans la Figure 3-21 se révélent
conformes aux attentes. En effet, nous remarquons que les niveaux d’accélération du carter
boite, ainsi que ceux de pression acoustique de I'habitacle, ont été atténués. De plus,
aucune nuisance n’a été constatée lors d’'une multitude de tentatives de démarrage en céte.
Ces tests confirment donc I'exactitude des résultats numériques. En outre, ils prouvent
également que le disque de friction dissymétrique est une solution performante pour
supprimer le crissement d’embrayage percu dans cette application.
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Figure 3-21 : Mesure sur véhicule du crissement avec le disque de friction dissymétrique

Notons en dernier lieu que la solution technologique du disque de friction dissymétrique,
a été concrétisée par un brevet.

3.5. CONCLUSION DU CHAPITRE 3

A travers ce chapitre, le modéle éléments finis a permis de mettre en évidence le
phénoméne d’instabilité par flottement a 'origine du crissement d’embrayage. La propension
au crissement a été étudiée sur la base de I'analyse aux valeurs propres complexes. Sans
amortissement, les résultats numériques ont mis en évidence deux modes instables dans
une gamme de fréquence allant jusqu'a 700 Hz. Ces instabilités latentes dans 'embrayage
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sont dues au couplage sous conditions de frottement des modes doubles du systéme en
raison de son axisymétrie. En effet, le contact frottant en situation de glissement fournit une
interaction entre une paire de modes doubles pour conduire a l'instabilité. Celle-ci peut étre
considérée comme étant un mode a amortissement négatif. L’introduction de
I'amortissement dans le modéle a réduit le nombre de modes instables a un seul. Ce dernier
a également vu son rapport d’amortissement diminuer, mais pas assez pour le stabiliser. Ce
mode instable a quasiment la méme fréquence que celle mesurée sur véhicule. Ceci illustre
I'effet de I'amortissement sur l'instabilité de flottement et démontre aussi la nécessité de la
prise en compte de I'amortissement dans la prédiction du crissement.

Une étude de sensibilité a montré que le coefficient de frottement et la pression de
contact affectent l'instabilité de flottement. En effet, un accroissement de ces paramétres
augmente les chances de générer cette instabilité dans 'embrayage.

Finalement, une modification de la géométrie a été mise au point dans le but de trouver
une solution pour supprimer le crissement. Celle-ci consiste a briser I'axisymétrie du disque
de friction par une conception dissymétrique de ce dernier. De fait, le disque a été assoupli
sur un diamétre pour créer une différence de raideur de flexion, afin de séparer les
fréquences des modes doubles de celui-ci. Les résultats numériques et expérimentaux sont
notables. lls démontrent que cette solution est efficace face au crissement d’embrayage
dans ce cas d’étude. Notons par ailleurs, qu’une solution dissymétrique devrait étre congue
dans le mécanisme d’embrayage dans un cas ou le crissement d’embrayage est produit par
le mode instable du (mode 4i).

Page 94

© 2015 Tous droits réservés. doc.univ-lille1.fr



Thése de Yasser Aktir, Lille 1, 2015
95 ANALYSE MODALE DE LA CHAINE DE TRANSMISSION

CHAPITRE 4: REPONSE DE LA CHAINE
CINEMATIQUE SOUS EXCITATION  AXIALE
FORCEE (CAS DU GRAILLONNEMENT)

D’aprés les résultats expérimentaux exposés dans le premier chapitre, menés sur banc
d’essais et sur véhicule, les vibrations axiales provenant du moteur sont primordiales dans la
génération du bruit de « graillonnement » de boite au décollage du véhicule. De plus, une
corrélation a été identifiée entre 'occurrence du bruit et les vibrations torsionnelles de la
boite de vitesses. Partant de ce constat, nous nous intéressons dans ce chapitre a I'étude de
la réponse forcée de la chaine cinématique du véhicule, sur lequel ce phénoméne NVH a été
identifié. Pour ce faire, le modéle EF de 'embrayage validé dans le chapitre 2 sera utilisé. La
chaine de transmission du véhicule sera modélisée sous la forme d’'un systéme inertie-
ressort, qui sera connecté au moyeu du disque de friction. Le mécanisme physique de
déclenchement du phénoméne vibro-acoustique sera investigué au travers d’une analyse en
réponse forcée de la chaine cinématique compléte intégrant 'embrayage et la boite de
vitesses. En outre, une étude de sensibilité sera réalisée sur des paramétres clés pour
analyser leur impact sur la réponse vibratoire. Finalement, une solution technologique sera
suggeérée pour eliminer cette nuisance sonore.

4.1. ANALYSE MODALE DE LA CHAINE DE TRANSMISSION

Avant de procéder a la description de la démarche adoptée pour la reproduction du
graillonnement de boite au décollage, il est essentiel de modéliser la chaine de transmission
et de valider son comportement dynamique séparément. D’'une maniére générale, bien que
plusieurs modéles a plusieurs ddlIs aient été développés pour modéliser la dynamique de la
transmission, seules les vibrations de torsion sont considérées dans la plupart d'entre eux.
Ceci est motivé par le fait que la majorité des problématiques vibro-acoustiques de la
transmission sont associées aux vibrations de torsion dans ce systéme. Le but de cette
partie est donc de développer un modeéle simple de la dynamique de torsion de la chaine de
transmission et de I'utiliser dans l'étude de la propagation des vibrations axiales
d’embrayage dans la chaine de transmission du véhicule.

Dans cette logique, la chaine de transmission du véhicule est modélisée sous forme d’'un
systéme inertie-ressort-amortisseur. Le modele est composé de I'arbre primaire de la boite
nécessaire pour représenter les bonnes conditions aux limites du moyeu du disque de
friction, ainsi que de trois inerties et trois couples de ressort-amortisseur torsionnels. Les
inerties représentent la boite de vitesses et le différentiel, les roues et le véhicule. Des corps
de forme cylindrique sont donc créés pour représenter les inerties de la chaine de
transmission. Elles sont guidées en rotation par un support cylindrique qui autorise la rotation
du corps uniquement suivant 'axe de rotation de I'embrayage. Notons que ces formes
géométriques sont de faible inertie et a rigidité infinie afin de ne pas influencer les grandeurs
d’inertie insérées dans ces corps. Les raideurs et les amortissements de torsion sont quant a
eux associés au sous-ensemble boite de vitesses et différentiel, aux arbres de transmission
et aux pneus. Le systéme de transmission est représenté dans la Figure 4-1.

La détermination des caractéristiques vibratoires en torsion d'une transmission est
simplifiée si et seulement si le systéme réel est remplacé par un systéeme dynamique
équivalent. En d’autres mots, dans le modéle équivalent, tous les arbres et engrenages qui
forment les inerties, tournent a la méme vitesse angulaire moyenne. Il est habituel de choisir
I'un des arbres du systéme d'origine comme arbre de référence et de renvoyer toutes les
quantités a celui-ci. En effet, les énergies cinétiques et potentielles de chaque élément dans
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le systéme équivalent doivent étre égales a celles de I'élément correspondant dans le
systéme d'origine. Cela signifie que pour tout moment d'inertie "J" d'un arbre tournant a "i"
fois la vitesse de I'arbre de référence, il représente un moment d'inertie "Ji2* dans le systéme
équivalent, obtenu en assimilant I'énergie cinétique du systéme d'origine a celui du systéme
équivalent. De méme, la raideur et I'amortissement en torsion du systéme équivalent sont
égales a "i2" fois ceux calculés dans leur axe d'origine. Les données de la chaine de
transmission fournies par le constructeur du véhicule sont reportées dans le Tableau 4-1. I
décrit ces paramétres dans leur axe de rotation d’origine et dans celui de 'embrayage.

Boite de vitesses
& différentiel

Arbre primaire Roues
de boite

Véhicule

Boite de vitesses

& différentiel  Aores de

transmission Pneumatiques

Disque de friction

Support cylindrique

Figure 4-1 : Modéle de la chaine de transmission

Rapport de vitesse de la boite iy
Axe d’origine Valeurs ramenées sur I’axe de
référence (axe de I’embrayage)
Rapport 1 Rapport 2 R1 (igq) R2 (ig,)
(R1) (R2) = lpoite * laiff = lpoite * Laiff
Composants =0.23%0.26 =0.40 % 0.26
= 0.061 = 0.106
» — Boite et différentiel 0.0104 0.0117 0.0104 0.0117
Q) N
'g E, 2 Roues 1.8734 1.8734 0.0069 0.0210
C XX
- Véhicule 134.54 134.54 0.5060 1.5309
» Boite et différentiel 54 124 54 124
o o
g £ | Arbresdetransmission | 554 329 12242 3.6966
s Z (gauche et droite)
m N—
2 Pneus 680 680 2.5302 7.6404
@ g —| Boite et differentiel 2.85 2.85 2.85 2.85
= (2]
823
§ @ £ | Arbres de transmission 3 3 0.0111 0.0337
255
cE< Pneus 20 20 0.0744 0.2247
©

Tableau 4-1 : Données de la chalne de transmission
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Afin de reproduire le comportement dynamique de la chaine de transmission, une
analyse modale a été réalisée sur une plage de fréquence de 1 a 600 Hz. Seuls les modes
de vibration en torsion du systéme ainsi que ceux de flexion de I'arbre d’entrée de boite et du
disque de friction seront considérés. Retenons que nous ne disposons pas de résultats
expérimentaux concernant les modes de vibration en torsion de la transmission. Par contre,
les modes doubles de flexion de I'arbre primaire de la boite et du disque de friction, sont
comparés aux mesures menées par un essai au marteau d’impact, suivant la méme
procédure que celle décrite dans le chapitre précédent.

Le Tableau 4-2 et la Figure 4-2 présentent respectivement les fréquences propres et les
déformées modales de la chaine de transmission. Dans cette gamme de fréquences, il
existe trois modes de torsion (C-1; C-2; C-3) et la paire de modes doubles de flexion du
disque de friction et de l'arbre primaire de la boite (6-a ; 6-b). Le premier mode de torsion
(mode C-1) implique le disque de friction et la boite de vitesses. Le second (mode C-2) est
un mode de roues. Le troisieme (mode C-3) est un mode faisant de nouveau participer le
disque de friction et la boite, par contre dans ce cas, les deux éléments sont en déphasage.
La confrontation des résultats numériques des modes de flexion avec les mesures par
marteau d’'impact, révéle une grande similitude, que ce soit en termes de déformées
modales ou fréquences propres.

Fréquence propre (Hz
- q propre (Hz) Ecart (%)
Numeérique n
Modes Expérimentale
R1 R2 R1 R2
C-1 8.82 13.65 _ _ _
C-2 29.31 | 30.36 _ _ _
C-3 149.21 | 217.37 _ _ _
6-a 382.5 1.9
390+1
6-b 384.9 1.3

Tableau 4-2 : Comparaison des fréquences propres numeériques et expérimentales des modes
de torsion et de flexion de la chaine de transmission

4.2. ANALYSE EN REPONSE FORCEE

4.2.1. DEMARCHE DE SIMULATION

Le modéle EF de 'embrayage développé et validé en statique et en dynamique dans le
chapitre 2 est utilisé dans cette section. |l est couplé au modéle de la chaine de transmission
décrit plus haut par une liaison rigide.

Les signaux temporels expérimentaux mesurés sur le volant moteur et sur I'arbre
d’entrée de la boite de vitesses, affichent une variation périodique et sinusoidale dépendante
du temps, voir la Figure 4-3 et la Figure 4-4. De ce fait, les mouvements et les charges
seront traduits par des spectres de fréquence. Il convient a cet effet d’'employer la technique
du mouvement forcé, basée sur le principe de la superposition modale, tel que décrit dans la
partie 2.4.2.2. Pour rappel, cette méthode consiste tout d’abord a se positionner autour d’'un
point de fonctionnement afin de calculer I'équilibre statique du systéme. La course de butée
est limitée entre 4 et 5 mm, puisque le phénoméne de graillonnement de boite au décollage
du véhicule y a été percu. Ensuite, le glissement est forcé au niveau du contact frottant des
garnitures (u=0.4), voir la Figure 4-5.
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Modes de torsion

Modes de flexion

Figure 4-2 : Déformées modales de la chaine de transmission

0.2 Déplacement axial (mm)

Ad

7,2 7,22 7,24 7,26 7,28 7.3 7,32
Temps (s)

Figure 4-3: Signal temporel expérimental du déplacement axial du volant moteur a 2200 tr/min
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Figure 4-4 : Signal temporel expérimental de la vitesse de rotation de I’arbre secondaire de
boite & 2200 tr/min

Le probléeme aux valeurs propres est par la suite résolu afin de déterminer la base
modale et les facteurs de participation modaux de la structure, nécessaires pour I'analyse
spectrale. Finalement, la réponse forcée de la chaine cinématique a I'égard d’'une excitation
axiale est évaluée, dans une gamme de fréquences allant de 1 a 400 Hz. Une vue
d’ensemble des étapes suivies dans cette simulation, est illustrée dans la Figure 4-6.

Dans la derniere phase de la procédure de simulation, un déplacement axial pour un
régime moteur donné est introduit sur deux surfaces du modele, voir Figure 4-7. La premiére
est localisée sur la surface d’assemblage entre le volant primaire et le vilebrequin. La
seconde est située au niveau de la seconde couronne du couvercle, qui représente le
contact entre le volant secondaire et le roulement du DVA. Cette excitation axiale est
obtenue a partir de mesures sur véhicule au niveau du volant moteur. Le spectre de
fréquence du déplacement axial du volant moteur, est déterminé en convertissant le signal
de cette excitation du domaine temporel au fréquentiel, par le biais d’une transformée de
Fourier discréte. Les spectres de fréquence du déplacement axial au volant moteur mesurés
pour différents régimes du moteur, sont représentés dans la Figure 4-8. A premiére vue, les
pics des harmoniques du demi-ordre du moteur (H,x05.n€iv) se distinguent nettement des
autres fréquences, en notant un écart en fréquence entre ceux-ci, qui croit de toute évidence
avec le régime moteur. De plus, les amplitudes évoluent en fonction de la fréquence. Etant
donné qu’un seul capteur de déplacement a été installé sur le volant moteur, en raison de
lencombrement du systéme étudié, deux formes de sollicitations de la structure étaient
possibles: pompage ou flexion. Dans un premier temps, les simulations seront réalisées
sous l'effet d’'une excitation de la structure en pompage. L’excitation en flexion sera abordée
plus loin dans ce chapitre.

Glissement

Figure 4-5 : Statut du contact frottant apres analyse statique
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. Positionnement autour d’un
point d’équilibre.

~

[ Analyse statique

) 3. Extraction de la matrice de

[ Analyse modale raideur tangente globale et
des valeurs propres.

N 4. Spectre en déplacement

Analyse spectrale imposé au volant moteur

correspondant a son

excitation axiale.

. Glissement forcé par une
vitesse de rotation.

g- B

Figure 4-6 : Démarche du calcul de laréponse forcée par superposition modale

2°Me couronne

du couvercle

Volant moteur

F%ﬂ,.v
“WM‘[’# “ ’
)Vt'e“ ‘?H‘

i’

'*"*‘1’

sl m)
i

f
omm e T
i

,..
e
=]

v
ZN

Plateau de pression

»
L
R

Figure 4-7 : Zones d’excitation axiale du modeéle global EF de la chaine cinématique
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Max

Déplacement (mm)

Figure 4-8 : Spectres du déplacement axial du volant moteur mesuré pour différents régimes
moteur

4.2.2. MECANISME PHYSIQUE DE GENERATION DU GRAILLONNEMENT
AU DECOLLAGE

Un premier de calcul est réalisé pour une position de butée de 4.9mm, un régime moteur
de 2230 tr/min, une excitation axiale en pompage et un rapport de vitesse de boite fixé en
premiére. Notons aussi que pour ce type d’analyse, le temps de calcul avoisine 14h pour une
configuration donnée, sur une station de calcul équipée d’'un processeur de 16 cceurs, une
fréquence d’horloge CPU de 3.5 GHz et 48 Go de RAM. L’analyse statique cumule a elle
seule 95% du temps de calcul total.

Les réponses vibratoires du plateau de pression et de la boite de vitesses sont tracées
en fonction de la fréquence dans la Figure 4-9. Le déplacement montre un spectre de
réponse large bande tandis que I'accélération fait apparaitre des hautes fréquences. Ceci
s’explique par le fait que l'accélération est proportionnelle au carré de la pulsation.
L’accélération angulaire de la boite de vitesses, indicateur du graillonnement de boite, révele
un niveau élevé a 204 Hz. Cette derniere correspond a la fréquence identifiée sur les
mesures sur véhicule (218Hz) (cf. Figure 1-18). La réponse vibratoire au plateau de pression
montre une amplification significative par rapport I'excitation imposée, a la méme fréquence.
Celle-ci correspond a la fréquence propre du mode de pompage du mécanisme
d’embrayage (mode N°3), voir la Figure 4-10. Ceci dit, ces conditions de résonance se
produisent lorsque l'une des contributions spectrales des harmoniques du demi-ordre
moteur, coincide ou avoisine la fréquence propre du mode N°3. Dans ce cas de figure, la
contribution spectrale de 'harmonique 5.5 (Hss) est considérée comme responsable de cette
amplification.

Dans le but de décrypter le mécanisme physique engendrant ce phénomeéne vibro-
acoustique, ainsi que de mettre en avant la voie de propagation de I'excitation axiale vers
'accélération angulaire de la boite, des réponses vibratoires supplémentaires en différents
points de la chaine cinématique, sont transcrites dans les figures qui suivent. En effet, le
déplacement axial du volant moteur, provoqué par la flexion du vilebrequin, excite le mode
de pompage du mécanisme d’embrayage (mode N°3). Ceci produit une résonance du mode
en question, ce qui se traduit par une amplification axiale de la réponse vibratoire du
mécanisme d’embrayage, notamment du plateau de pression. Le pompage du plateau de
pression produit donc une fluctuation de l'effort normal a la fréquence du mode N°3, au
niveau de la piste de frottement des garnitures, voir la Figure 4-11. Par l'intermédiaire du
coefficient de frottement, ceci conduit a une variation de la composante tangentielle de
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I'effort au contact lors de I'excitation de ce mode de vibration, voir Figure 4-12. Un couple
oscillant dynamique est alors généré, qui se transmet par la suite a la boite de vitesses, voir
la Figure 4-13. L’apparition de ce couple induit une amplification de I'accélération torsionnelle
de l'arbre primaire de boite via l'inertie de ce systéme, qui peut étre a lorigine des
entrechocs des pignons fous de la boite de vitesses, qui se manifestent finalement par le
phénoméne vibro-acoustique du graillonnement au décollage du véhicule, voir Figure 4-14.

Accélération angulaire (rad/s?)
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Figure 4-9 : Réponses vibratoires de la chaine cinématique du véhicule sous Peffet d’une
excitation axiale au volant moteur, par une analyse spectrale a 4.9mm de course butée, un
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régime moteur de 2230 tr/min et un rapport de vitesse de boite en 1°° (R1)
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Figure 4-10 : Mode de pompage du mécanisme d’embrayage (mode N°3)
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Figure 4-11 : Effort normal au contact des garnitures sous l’effet d’'une excitation axiale au
volant moteur par analyse spectrale
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Figure 4-12 : Effort tangentiel au contact des garnitures sous l’effet d’une excitation axiale au
volant moteur par analyse spectrale
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Figure 4-13 : Couple dynamigue au niveau du moyeu de friction transmis a la boite de vitesses
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Figure 4-14 : Réponse vibratoire en déplacement total de la chaine cinématique sous excitation
axiale au volant moteur par analyse spectrale

D’aprés les résultats numériques des efforts au contact, nous constatons que le rapport
entre la composante tangentielle et normale n’atteint pas la valeur du coefficient de
frottement (u=0.4) imposée dans le modéle. En effet, cette grandeur avoisine un coefficient
de frottement de 0.3 a la fréquence du mode N°3. De ce fait, une simple application de la
régle de trois nous apprend que le couple dynamique aurait d0 étre égal a 1.96 N.m au lieu
de 1.46 N.m, a la fréquence de résonance du mode N°3 (204 Hz). Cet écart s’explique par le
fait que le principe d’une analyse dynamique basée sur la méthode de superposition modale,
repose sur la considération d’'une matrice globale symétrique du systéme. De ce fait, les
termes proportionnels au coefficient de frottement présents dans les termes extra-diagonaux
de la matrice de raideur tangente globale [K/ | sont modifiés. Ceci influence donc le résultat
de simulation en termes d’amplitude, mais ne remet pas en cause le mécanisme physique
de déclenchement du phénomene vibro-acoustique.

Retenons par ailleurs que le couple dynamique produit dans 'embrayage n’est pas le
résultat d’'une déformée modale purement axiale du mode N°3, voir Figure 4-15. En effet, la
légére dissymétrie du systéme d’embrayage, introduit un déséquilibre dans la répartition de
I'effort normal. En d’autres termes, I'effort de plaquage du plateau de pression sur le disque
de friction n’est pas uniforme sur les huit pales du disque de progressivité, comme cela est
illustré dans la Figure 4-11. Par conséquent, le barycentre de I'effort normal se voit éloigné
du centre passant par I'axe de rotation, voir Figure 4-16. De ce fait, plus la dissymétrie de
'embrayage est importante, plus ce décalage sera important et la composante radiale
impliquée également. Ceci aura alors un impact sur la répartition de I'effort tangentiel au
contact, et donc sur le couple transmis vers la boite de vitesses. Notons que cette répartition
d’efforts sera plus déséquilibrée dans le cas ou les géométries réelles du couvercle et du
systeme de rattrapage d’'usure seraient considérées. Cette disparité a dailleurs été
constatée sur les trois réponses vibratoires en accélération du plateau de pression lors des
essais sur pot vibrant (cf. Figure 2-21). Ce résultat prouve que la conversion des vibrations
axiales en torsionnelles, qui survient au niveau du disque de friction, est plus complexe que
prévue.

Dans le but d’estimer le degré d’influence de la dissymétrie sur le couple transmis, nous
considérons que I'embrayage est totalement axisymétrique. Dans ce cas, le couple
dynamique transmis a la boite de vitesses pourrait étre estimé a partir de la formule
suivante :

Cdyn =2 Rmoy * FNdyn (4-1)
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Figure 4-15 : Champ de déplacement axial du plateau de pression sous I’effet d’une excitation
en pompage du volant moteur lors de larésonance du mode N°3
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Figure 4-16 : Position du barycentre de I'effort normal au contact des garnitures

Avec :

Cayn: Couple dynamique transmis a la boite de vitesses ;

u : Coefficient de frottement défini sur la surface des garnitures ;

R0y - Rayon moyen de la garniture ;

Fyayn - Effort normal dynamique résultant de la résonance du mode de pompage du

mécanisme d’embrayage ;
Pour ce cas de figure, le couple dynamique est évalué a :

Cayn = 2%0.4%0.098 26.1 = 2.04 N.m (4.2)

La comparaison des valeurs du couple dynamique transmis a la boite, issues d’une part
de la simulation par éléments finis (1.96 N.m) et d’autre part du calcul analytique (2.04 N.m),
révele un écart infime de 4%. Ceci démontre que le couplage entre les vibrations axiales et
torsionnelles qui survient sur la piste de frottement des garnitures, peut s’exprimer suivant
l'équation (4.1), afin d'estimer les réponses vibratoires de la boite de vitesses en
accélération angulaire par lintermédiaire de son inertie. De ce fait, la géométrie de
'embrayage peut étre considérée comme totalement axisymétrique.
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4.2.3. ANALYSE DE SENSIBILITE

Une étude paramétrique a été menée afin de déterminer la sensibilité des réponses
vibratoires a des parameétres clés : position de la butée, régime du moteur, rapport de vitesse
engagé et forme de I'excitation axiale au volant moteur. Les résultats numériques, au niveau
de la boite et du plateau de pression, sont représentés sous forme de spectrogramme. Ces
tracés montrent la variation de I'amplitude de la réponse vibratoire par rapport a I'excitation
axiale du volant moteur, en fonction de la fréquence et pour différentes positions de butée
d’'un pas de 0.1 mm.

4.2.3.1. POSITION DE BUTEE

Pour ce premier cas, les simulations sont réalisées en rapport 1 de boite et a un régime
moteur de 2200 tr/min. L’excitation axiale du vilebrequin correspondante mesurée est
injectée dans le modéle. Les résultats sont présentés dans la Figure 4-17. Dans un premier
temps, les harmoniques multiples du demi-ordre moteur sont nettement visibles sur les
réponses vibratoires. De plus, il est a noter que la fréquence propre du mode de pompage
du mécanisme d’embrayage (mode N°3) évolue entre 212 et 220 Hz, en parcourant la
position de butée de 5 a 4 mm. Ainsi pour ce régime moteur, cette fréquence se situe entre
les deux contributions spectrales de la sollicitation axiale du vilebrequin d’ordre 5.5 (Hs5=202
Hz) et d’ordre 6 (Hs=220 Hz). De ce fait, la réponse vibratoire a 'harmonique 6 (He) dispose
de 'amplitude maximale dans cette course, vu qu’elle coincide avec la fréquence propre du
mode N°3. Ce pic voit son amplitude chuter lorsque la position de la butée varie de 4 a 5
mm, car la fréquence propre du mode N°3 s’éloigne de 'harmonique 6 (Hs) de I'excitation et
se rapproche de celle d'ordre (Hss). A ce moment, la réponse vibratoire a la contribution
spectrale d’ordre 5.5 de I'excitation devient plus importante comparée a celle d’ordre 6,
lorsque la position de la butée tend vers 5 mm. La confrontation de ces résultats numériques
avec ceux des tests sur véhicule exposés dans le premier chapitre (cf. Figure 1-18), explique
d’'une part la raison pour laquelle 'accélération angulaire de la boite n’est pas similaire sur
une course de butée, méme a régime moteur constant. D’autre part, elle révéle un accord
parfait en termes de fréquence : 220 Hz pour la simulation contre 219 Hz pour la mesure.
Toutefois, un écart considérable est observé en termes d’amplitude pour l'accélération
angulaire. Nous allons analyser dans les paragraphes suivants les raisons de cette
différence.

4.2.3.2. RAPPORT DE BOITE DE VITESSES

Les résultats numériques sont illustrés dans la Figure 4-18, pour une configuration en
rapport 2 de boite et une excitation axiale en pompage d’'un régime moteur de 2580 tr/min. |l
apparait tout d’abord que les niveaux vibratoires sont élevés en comparaison avec le cas
précédent réalisé en rapport 1. Cet accroissement peut s’expliquer a priori par un niveau
élevé de I'excitation a 2580 tr/min comparé a celui mesuré a 2200 tr/min. Néanmoins ceci
n'est pas suffisant pour atteindre un tel niveau. En réalité, cette amplification est due
principalement & un couplage entre le mode de pompage du mécanisme (mode N°3) et le
mode de torsion de la boite (mode N°C-3), qui sont proches en termes de fréquence propre.
En d’autres mots, la sollicitation axiale du volant moteur excite le mode N°3 de I'embrayage.
Ce dernier excite a son tour le mode de torsion N°C-3 de la chaine de transmission, ce qui
amplifie la réponse vibratoire en accélération angulaire de la boite. Ceci explique donc les
niveaux élevés constatés aux essais sur véhicule en rapport 2 (cf. Figure 1-20). Par ailleurs,
la fréquence excitée est quasiment identique a celle relevée sur véhicule : 214 Hz pour la
simulation contre 209 Hz pour la mesure. Cependant, les niveaux d’accélération angulaire de
la boite de vitesses sont loin d’atteindre ceux observés sur véhicule.
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Figure 4-17 : Réponses vibratoires de la ch
en pompage a un régime mo
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Figure 4-18 : Réponses vibratoires de la ch
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4.2.3.3. REGIME DU MOTEUR

La Figure 4-18, Figure 4-20 et Figure 4-21 fournissent respectivement un apercu des
réponses vibratoires en rapport de boite 2, pour trois régimes du moteur : 2580, 1280 et
2040 tr/min. La comparaison des résultats dévoile en premier lieu une différence en termes
de niveau vibratoire. En effet, plus le régime moteur est élevé, plus la réponse vibratoire du
plateau de pression et de la boite est importante. Ceci est logique puisque I'excitation axiale
imposée au volant moteur grandit au fur et a mesure que le régime moteur augmente (cf.
Figure 4-8). Par ailleurs, 'amplitude maximale de la réponse vibratoire ne survient pas a la
méme fréquence pour les trois régimes du moteur. Ceci s’explique par le fait que les
contributions spectrales de I'excitation axiale changent de fréquence en fonction de la
vitesse de rotation du moteur (cf. Figure 4-8). Par conséquent, en raison de I'évolution de la
fréquence propre du mode N°3 en fonction de la course de butée, les pics des réponses
vibratoires se retrouvent situés a 212, 220 et 214 Hz respectivement pour 1280, 2040 et
2580 tr/min. De plus, ces résultats apportent une explication concernant I'écart observé en
termes de fréquence durant les essais sur véhicule, entre les rapports de boite 1 et 2. En
effet, les fréquences excitées étaient égales a 219 et 209 Hz respectivement en rapport 1 et
2. Etant donné que les deux essais n'ont pas été effectués sous le méme régime moteur, les
contributions spectrales de I'excitation axiale du volant moteur n’ont pas la méme fréquence,
d’ou I'écart.

4.2.3.4. FORME DE L’EXCITATION AXIALE DU VOLANT MOTEUR

Tous les calculs précédemment présentés ont été réalisés sous l'effet d’'une excitation
axiale en pompage. Dans cette section, I'excitation axiale du volant moteur sera introduite
dans le modéle sous forme d’une sollicitation en flexion. Autrement dit, deux excitations
opposées en déplacement sont appliquées sur une méme surface : volant du moteur et
couronne secondaire du couvercle. Sur chaque surface, I'excitation est déphasée de 180°
par rapport a l'autre, voir la Figure 4-19. Les résultats de I'analyse spectrale sont présentés
dans les Figure 4-22 et Figure 4-24, pour un régime moteur de 2580 tr/min et un rapport 2 de
boite de vitesses.
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Figure 4-19 : Excitation en flexion imposée au volant moteur et a la seconde couronne du
couvercle
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Figure 4-20 : Réponses vibratoires de la ch
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Dans la configuration d’une excitation en flexion, les réponses vibratoires indiquent une
baisse des amplitudes, comparées a celles obtenues sous l'effet d’'une excitation en
pompage du volant moteur (cf. Figure 4-18). En variant d’'une excitation en pompage a celle
en flexion, I'écart de I'accélération axiale du plateau de pression AA a évolué de 800 a 600
m/s?, tandis que I'écart de I'accélération angulaire de boite AAg est passée de 400 a 300
rad/s?. Cette baisse est due au fait que I'excitation n’a plus une déformée similaire a celle du
mode de pompage du mécanisme d’embrayage (mode N°3). Ceci se répercute sur la
déformée axiale de la réponse vibratoire au plateau de pression, Figure 4-22. En effet, ce
dernier vibre axialement avec une Iégére flexion dans un intervalle de 0.012 mm. Ceci dit, la
réponse vibratoire du mode N°3 sera plus importante si I'excitation a la méme déformée que
le mode de vibration a solliciter. Ce résultat démontre ainsi que la forme de I'excitation axiale
impacte significativement la réponse vibratoire de la chaine cinématique du véhicule.
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Figure 4-22 : Champ de déplacement axial du plateau de pression sous I’effet d’une excitation
en flexion du volant moteur lors de larésonance du mode N°3

Dans les deux configurations d’excitation (pompage ou flexion), les amplitudes des
réponses vibratoires numériques n’ont pas pu atteindre un niveau de corrélation satisfaisant
avec les mesures sur véhicule. Rappelons toutefois que le but de ce travail ne consiste pas a
aboutir a un modele quantitatif du phénomeéne NVH, avec les mémes amplitudes de réponse
vibratoire. L’objectif est plutdét d’expliquer et de comprendre les mécanismes mis en jeu dans
cette problématique vibro-acoustique, ainsi que de pouvoir apporter des éléments de
réponse a I'égard des paramétres influents sur 'occurrence de ce phénomeéne. Pour revenir
a I'écart constaté entre la mesure et la simulation en termes de niveau vibratoire, il peut étre
expliqué par divers points :

e La déformée de I'excitation axiale au volant moteur imposée dans le modeéle n’est pas
représentative de la réalité. En effet, un seul capteur n’est pas suffisant pour simuler
fidelement la sollicitation axiale d’entrée du systéeme d’embrayage. Celle-ci nécessite une
description plus détaillée a ce niveau, soit en augmentant le hombre de capteurs au
volant moteur, au moins a trois disposés a 120°, tel que dans les travaux de Kelly et al.
[16]; soit par une modélisation du systéme composé du vilebrequin et du volant moteur
afin d’introduire dans 'embrayage une excitation axiale se rapprochant le plus possible de
la réalité.
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e La mesure de I'accélération angulaire de la boite est effectuée par I'intermédiaire d’un
capteur implémenté au niveau d’un pignon menant de la boite (6°™° rapport de vitesse).
Dans le modéle numérique, la réponse vibratoire en torsion est calculée sur l'inertie
globale de la boite et du différentiel. De ce fait, a iso-couple dynamique dans la
transmission, une forte inertie systéme fait baisser I'accélération angulaire. Il est ainsi
nécessaire de pouvoir disposer d'une discrétisation plus fine de la chaine de
transmission, afin d’obtenir des niveaux de réponses vibratoires correctes.

e L’amortissement de la transmission peut aussi étre la source de cette différence de
niveau. En effet, une surestimation de 'amortissement dans la boite de vitesses, conduit
a une diminution considérable des niveaux vibratoires. Ce paramétre reste difficile a
évaluer dans des systémes aussi complexes comme la boite de vitesses contenant des
discontinuités géométriques, des cavités, des jeux fonctionnels, contact, etc. Ceci peut
également contribuer a des non-linéarités qui peuvent influencer le résultat final [100].

4.3. FILTRATION DES VIBRATIONS AXIALES D’EMBRAYAGE

Les enseignements tirés des analyses présentées antérieurement seront employés pour
définir une conception robuste face a cette problématique vibro-acoustique. De toute
évidence, la premiére solution est de suggérer une réduction des vibrations axiales
provenant du moteur ou un ajout de 'amortissement dans la boite de vitesses. Pourtant, ceci
n'est pas envisageable. Agir sur la boite de vitesses ou le moteur reléve du métier du
constructeur du véhicule et non de 'embrayage. Par conséquent, le champ de manceuvre se
restreint & 'embrayage uniquement. A ce niveau, deux solutions sont possibles : décaler la
fréquence propre du mode de pompage de I'embrayage (mode N°3) ou I'amortir
suffisamment. En d’autres termes, la premiére consiste a ce que la fréquence propre du
mode N°3, ne coincide pas avec une des harmoniques du demi-ordre moteur de I'excitation
axiale au volant moteur. D’aprés les résultats numériques fournis plus haut, cette solution
s’avere étre difficile, voire impossible. En effet, les harmoniques de I'excitation axiale varient
constamment en fonction du régime moteur. De ce fait, si pour la course de butée (4 — 5
mm), aucun pic de I'excitation ne coincide avec la fréquence propre du mode N°3, il le sera
trés certainement dans un autre régime moteur si 'amplitude axiale fournie est suffisante
(N>1800 tr/min). Ceci s’explique par le fait que la sollicitation axiale provenant du moteur
forme une excitation large bande, voir la Figure 4-23.
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Figure 4-23 : Excitation axiale du volant moteur a différents régime moteur et positionnement
du mode N°3 de I'embrayage
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Par conséquent, la résonance du mode N°3 ne pourra jamais étre évitée. De plus, le
régime moteur ne peut pas étre limité a une certaine vitesse au décollage du véhicule. Méme
si cela était possible, I'écart en fréquence entre les harmoniques de I'excitation est trés
réduit, d'ol une marge de manceuvre trés bornée. Elle s’éléve a 21.5 Hz pour un régime
moteur de 2580 tr/min.

La solution la plus accessible réside dans la recherche d'une conception qui va
permettre d’augmenter au maximum I'amortissement du mode N°3. Pour cela, il faut modifier
I'amortissement intrinséque a la structure ou celui inhérent aux liaisons de celle-ci, voire les
deux a la fois si possible. De ce fait, les modifications de la conception de I'embrayage
doivent étre concentrées au niveau des composants qui disposent d’'une énergie potentielle
élastique élevée dans le mode N°3.

Dans cette logique, des modifications ont été apportées a 'embrayage. Elles portent
d’'un cbté sur une augmentation du nombre de crochets d’articulation élastique, en passant
de 6 crochets a 9. lls ont pour fonction d’augmenter la surface d’appui au diaphragme et le
serrage afin de favoriser une dissipation d’énergie par frottement a ce niveau. Par ailleurs,
des modifications sont apportées au disque de friction incluant les garnitures et le disque de
progressivité. Un matériau de frottement fournissant plus de souplesse et d’amortissement
est introduit. Le disque de progressivité est remplacé par un double disque contenant un
nombre considérable de rivets liant la progressivité au moyeu du disque de friction, voir la
Figure 4-25. Les résultats d’essai sur pot vibrant montrent que ces modifications procurent
au disque de friction et au mode N°3 des caractéristiques d’amortissement avantageuses,
voir les Figure 4-26 et Figure 4-27.
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Figure 4-25 : Mécanisme d’embrayage et disque de friction modifiés
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Figure 4-26 : Facteur d’amortissement en fonction de la charge appliquée sur le disque de
friction (mesure sur pot vibrant)
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Figure 4-27 : Accélération du plateau de pression pour une excitation de 20 m/s2 pour
différentes positions de butée (mesure sur pot vibrant)

De nouveaux calculs ont été conduits en intégrant ces changements dans le modéle de
la réponse vibratoire de la chaine cinématique. En premier lieu, le comportement dynamique
du modéle d’embrayage seul a été a nouveau validé sur la base de résultats sur pot vibrant.
Par la suite, I'analyse spectrale du modele complet est réalisée, pour un régime moteur de
2580 tr/min et un rapport 2 de boite. Les résultats numériques sont présentés dans la Figure
4-28.

Les simulations montrent que le niveau vibratoire du plateau de pression a fortement
baissé : AA va de 800 a 250 m/s? en accélération axiale. Il s’Taccompagne par une chute
considérable des vibrations torsionnelles de la boite de vitesses : AAg va de 400 a 80 rad/s?
en accélération angulaire. Ce constat est également confirmé par les mesures sur véhicule,
qui n‘ont pas enregistrées de nuisance sonore lors des multiples décollages, voir la Figure
4-29. Ce résultat prouve par conséquent que les modifications apportées sur 'embrayage
ont un réel impact sur les réponses vibratoires de 'embrayage et de la boite de vitesses, et
donc l'occurrence de ce type graillonnement.

De plus, il s'avére que 'amplitude maximale des réponses vibratoires numeériques se
concentre autour d’'une fréquence, qui est quasiment semblable a celle identifiée sur
véhicule : 212 Hz en mesure contre 215 Hz en simulation. Les niveaux vibratoires ne sont
pas corrélés, pour les nombreuses raisons que nous avons citées plus haut. Cependant,
lallure générale des amplitudes issue des mesures, est bien reproduite par le modéle
numeérique, étant donné que les harmoniques multiples du demi-ordre moteur sont présents
dans les réponses vibratoires numériques. Ceci lui confére une bonne prédiction en termes
de fréquence et de propension au graillonnement de boite au décollage. Ces constats
confirment que le fait de rajouter plus d’amortissement dans I'embrayage, est la meilleure
fagon de réduire, voire d’éliminer cette problématique vibro-acoustique.
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Figure 4-28 : Réponses vibratoires de la chaine cinématique pour un embrayage amorti sous
I’effet d’une excitation axiale en pompage a un régime moteur de 2580 tr/min et un rapport de
boite de vitesses 2
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Figure 4-29 : Mesures du graillonnement au décollage du véhicule en rapport 2 avec un
embrayage amorti

4.4. CONCLUSION DU CHAPITRE 4

Dans ce dernier chapitre, nous nous sommes intéressés a I'étude du graillonnement de
boite de vitesses au décollage du véhicule. L’étude de ce phénomeéne vibro-acoustique a été
menée en se basant sur 'approche du mouvement forcé. Les calculs de réponses vibratoires
ont démontré que ce phénomeéne est di dans un premier temps, a I'excitation du mode de
pompage du mécanisme d’embrayage (mode N°3). Celui-ci est converti en sollicitations
torsionnelles par I'intermédiaire du coefficient de frottement au niveau des garnitures. Ces
vibrations se transmettent a la boite de vitesses et excitent les pignons non-engageés,
déclenchant le bruit de graillonnement.

Par ailleurs, une étude de sensibilité a été conduite sur quatre paramétres : position de
butée, régime du moteur, rapport de boite et déformée de I'excitation axiale au volant.

Il a été prouvé que le phénoméne NVH s'installe une fois que l'une des contributions
spectrales de I'excitation, multiples du demi-ordre moteur, coincide avec la fréquence propre
du mode N°3, qui dépend de la position de la butée. De plus, les fréquences et les
amplitudes des harmoniques de I'excitation au volant moteur changent d’un régime moteur a
lautre. De ce fait, les réponses vibratoires évoluent constamment en fonction du régime du
moteur. L’analyse a également démontré que le phénoméne NVH peut étre plus sévéere en
rapport 2, avec une forte accélération angulaire de la boite. Ceci est di a un couplage entre
le mode de pompage de 'embrayage (mode N°3) et le mode de torsion de la boite (mode
N°C-3). La déformée de I'excitation axiale a aussi un impact sur les réponses vibratoires. En
effet, plus celle-ci est proche de la déformée modale du mode N°3, plus 'amplitude de la
réponse sera importante. L’étude a aussi mis l'accent, entre autres, sur l'influence de la
légére dissymétrie du mécanisme d’embrayage. Celle-ci participe peu dans la transformation
du mouvement axial en torsionnel au niveau de la piste de frottement des garnitures.
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Finalement, une modification de la géométrie a été mise au point dans le but de trouver
une solution pour contrecarrer cette problématique vibro-acoustique. Celle-ci consiste a
augmenter 'amortissement dans la structure, afin d’amortir le mode de vibration N°3. De fait,
les changements ont touché le matériau de frottement, le disque de progressivité et les
crochets élastiques d’articulation. Les résultats numériques et expérimentaux sont notables.
lls montrent que cette solution est efficace face a ce phénomeéne.
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CONCLUSION GENERALE

CONCLUSION

Les travaux effectués au cours de cette thése ont porté sur la compréhension et la
maitrise des vibrations axiales d’'un embrayage sec d’automobile.

La plupart des études menées jusqu’a ce jour sont centrées sur les vibrations en torsion
de ce systéme, contrairement aux vibrations axiales qui ne comptent que trés peu de
travaux. Ce manque d'études s’explique par le fait que cette problématique est relativement
récente, en raison de I'amélioration continue des systémes de filtration des vibrations de
torsion et de l'allegement des structures. Ceci peut également étre attribué a la complexité
accrue de I'embrayage liée a sa conception et aux non-linéarités présentes sous diverses
formes: frottement, matériau, grands déplacements, raideur, etc.

Dans cette optique, deux phénoménes vibro-acoustiques inhérents aux vibrations
axiales de I'embrayage et percus lors du décollage du véhicule ont été étudiés: le
graillonnement de boite de vitesses et le crissement d’embrayage. L’objectif de ce travail de
recherche consistait a contribuer a explorer cette voie et a comprendre les différents
mécanismes physiques générant ces phénomeénes vibro-acoustiques. Ce travail visait
également a déchiffrer leur voie de propagation et a mettre en avant les composants
impliqués dans le comportement dynamique, mais aussi les parameétres intervenant durant
leur apparition. Finalement, I'intérét résidait dans le fait d’apporter des éléments de réponse
guant aux solutions technologiques capables de supprimer ces nuisances.

Aux fins d’atteindre ces obijectifs, nous avons tout d’abord rassemblé dans un état de
I'art toutes les informations extraites de la littérature en rapport avec cette thématique. Nous
avons également exposé nos investigations expérimentales menées sur véhicule et sur
bancs d’essai, combinées a I'état de l'art scientifique. Ceci nous a permis d’avancer des
hypothéses quant a la source des deux problématiques vibro-acoustiques, particulierement
le graillonnement de boite au décollage, pour lequel cette information demeurait inconnue au
début de cette these. Il a été montré que :

e Le graillonnement de boite au décollage est associé aux vibrations axiales provenant
du moteur. Celles-ci sont dues a la flexion du vilebrequin excitée par les explosions
du cylindre le plus proche du volant moteur.

e Le crissement est généré par le frottement entre le plateau de pression et la
garniture. Il est issu d’une instabilité de flottement associée au couplage de modes
par frottement, qui déstabilise I'équilibre glissant du systéme pour donner naissance
a des vibrations auto-entretenues.

Enfin, nous avons cléturé le premier chapitre par une description des diverses techniques
de modélisations employées dans I'étude des phénoménes NVH. L’étude bibliographique a
montré que la méthode par éléments finis offre une approche trés efficace pour simuler le
comportement meécanique d'un produit a géométrie complexe et présentant des non-
linéarités. Malgré les progrés notables des performances des ordinateurs, les simulations
dans le domaine temporel sont souvent exorbitantes en termes de temps de calcul. De ce
fait, il est de pratique courante de se tourner vers des techniques de simulation dans le
domaine fréquentiel moins gourmandes, notamment en linéarisant les problémes autour d’'un
point de fonctionnement.

Dans le but de simuler les deux phénoménes NVH, des travaux de modélisation ont été
entrepris dans le second chapitre, afin de développer un modéle éléments finis de
'embrayage dédié et adapté a cette étude. La validation statique, modale et forcée par une
excitation au pot vibrant montre qu’il est important de considérer un comportement élastique
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linéaire orthotrope du matériau de la garniture, afin de reproduire fidélement les
caractéristiques dynamiques du disque de friction et de la garniture en particulier. Les
résultats révélent également que la non-linéarité est principalement issue de la géométrie de
lembrayage, notamment celle des composants emboutis qui subissent de grandes
déformations. La géométrie de ces pieces doit étre ajustée de fagcon a reproduire
correctement le comportement non-linéaire axial en statique et dynamique. De surcroit, les
résultats ont aussi permis de mettre en évidence I'évolution non-linéaire des fréquences

propres et de 'amortissement de 'embrayage en fonction de la position de la butée.

Le modéle de 'embrayage a été exploité dans le troisieme chapitre pour I'étude des
instabilités de flottement par la résolution du probléme aux valeurs propres complexes. En
absence d’amortissement, I'analyse a mis en évidence deux sources d’instabilité qui peuvent
étre responsables du « crissement d’embrayage ». Ces instabilités intrinséques a
'embrayage sont dues a un couplage entre une paire de modes doubles, en raison de
'axisymeétrie du systéme. Le contact frottant en situation de glissement fournit une interaction
entre ces modes, conduisant a l'instabilité de flottement. L'introduction de 'amortissement
dans le modéle limite le nombre de modes instables a un seul. Dans ce cas, la solution
radicale pour supprimer le crissement réside dans la séparation des fréquences des modes
doubles en brisant I'axisymétrie du systéme. Des ouvertures dissymétriques dans le disque
de friction sont suffisantes pour créer une différence de raideur de flexion et ainsi empécher
la coalescence des modes doubles. Le bon accord constaté entre les résultats numériques
et expérimentaux en réalisant cette modification confirme I'efficacité de cette solution, mais
aussi celle de la technique de 'analyse aux valeurs propres complexes pour la prédiction de
ce phénoméne. Ceci montre également l'intérét de considérer 'amortissement dans I'étude
de stabilité permettant ici d’identifier le couplage incriminé parmi les deux initialement
obtenus par I'analyse modale complexe sans amortissement.

Dans le dernier chapitre, I'attention s’est concentrée sur I'analyse de la réponse forcée,
sous excitation du moteur dans le but d’étudier le « graillonnement de boite au décollage ».
La dynamique de la chaine de transmission du véhicule, caractérisée en torsion, a été
couplée au modeéle 3D de I'embrayage. Les réponses vibratoires de la chaine cinématique
ont été calculées a I'égard d’une excitation axiale imposée au volant moteur. Les résultats
numeériques ont montré que le phénomeéne vibro-acoustique est provoqué par une résonance
du mode de pompage du mécanisme d’embrayage, excité par les harmoniques du demi-
ordre moteur. La conversion du mouvement axial du mode en question via le coefficient de
frottement se manifeste par une sollicitation en torsion qui se propage a la boite de vitesses,
d’ou le déclenchement du graillonnement. Il a été montré que ce dernier peut devenir intense
quand le mode de pompage de I'embrayage est couplé a un mode de torsion de la
transmission, tel que c'est le cas avec le 2°™ rapport de vitesse de la boite. D‘autres
paramétres, tels que la position de la butée, le régime du moteur et la déformée de
I'excitation axiale du volant moteur, ont montré un effet significatif sur les amplitudes et les
fréquences présentes dans la réponse vibratoire. De plus, il a été prouvé qu’une valeur
élevée de I'amortissement du mode de pompage de 'embrayage est capable de réduire les
vibrations en torsion dans la boite et d’atténuer par la suite le phénoméne NVH. En utilisant
I'approche du mouvement forcé, ce travail a dévoilé, entre autres, que la réponse vibratoire
du systéme peut étre obtenue a partir d’'une base modale tronquée sans erreur importante
permettant la réduction des temps de calcul.

Du point de vue technologique, les développements réalisés au cours de cette thése ont
permis de proposer des solutions validées pour les deux problématiques vibro-acoustiques
et des méthodes de modélisation « suffisantes » avec étapes de validation. Du point de vue
scientifique, les travaux ont mis en évidence le mécanisme physique de couplage de modes
doubles pour une structure axisymétrique, ainsi que l'influence de I'amortissement sur les
instabilités par flottement. Par ailleurs, la conversion des vibrations axiales d’embrayage en
vibrations torsionnelles par frottement a également été mise en lumiére.
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PERSPECTIVES

Plusieurs pistes peuvent prolonger I'étude entreprise dans ce mémoire :

Le modéle éléments finis du comportement axial de 'embrayage pourrait étre utilisé lors
de la phase de conception pour fournir un outil puissant capable de prédire le comportement
statique et dynamique de ce systéme et permettre ainsi un nombre important d’analyses
paramétriques. |l pourrait aussi étre employé pour étudier d’autres phénomeénes vibro-
acoustiques inhérents aux vibrations axiales de 'embrayage dans d’autres conditions de
fonctionnement tels que la «libération dembrayage» et le «bruit de la pédale
d’embrayage » (cf. section 1.2).

Dans un objectif d’amélioration de la quantification des réponses vibratoires pour le cas
du « graillonnement », le modele pourrait étre enrichi par une description plus fine de
certains composants. En effet, nous avons démontré I'impact que peut avoir la description de
I'excitation au volant moteur et 'axisymétrie du systéme sur les amplitudes de la réponse
vibratoire de la chaine cinématique du véhicule. De ce fait, il est crucial de remplacer les
ressorts longitudinaux et les masses ponctuelles par la géométrie réelle du couvercle et du
volant moteur. De plus, le nombre de capteurs installés pour mesurer I'excitation axiale au
volant moteur doit étre augmenté au minimum a trois disposés a 120°, afin d’alimenter le
modéle par une information plus précise sur les déformées vibratoires.

En ce qui concerne le crissement, la solution proposée du disque de friction
dissymétrique permet de supprimer le phénomeéne. Cependant, il serait intéressant de la
tester sur une autre application, dans laquelle le crissement est lié au couplage des modes
doubles du mécanisme d’embrayage. Ceci révélerait ainsi son influence sur tout type de
crissement d’embrayage ou ouvrerait la voie vers la recherche dautres solutions
technologiques dans le cas ou celle-ci ne fonctionnerait pas.

Dans la problématique du crissement, I'analyse de stabilité par la méthode des valeurs
propres complexes ne permet pas de prédire les niveaux vibratoires de la réponse
dynamique. L’'usage d’'une méthode temporelle standard d’un systéme fortement non-linéaire
et comportant des centaines de milliers de ddls, n’est pas concevable a ce jour car trés
pénalisante en termes de temps de calcul. Ceci dit, des méthodes fréquentielles non-
linéaires comme la technique de la balance harmonique, pourraient étre appliquées pour
I'estimation de la réponse vibratoire stationnaire et non-linéaire du systéme. Celle-ci pourrait
étre suivie par une technique de condensation dans le domaine fréquentiel, afin de réduire la
taille du systéme a résoudre et conduire a un gain significatif en temps de calcul. Ce type de
méthode donnant accés a une réponse transitoire, permettrait en outre d’étudier les
mécanismes au contact initiateurs de vibrations.
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ANNEXE A : CONTACTS ET MAILLAGE DU MODELE D’EMBRAYAGE

CONTACTS

Pl & &
Butée et doigts du diaphragme Disque de progressivité et garniture
Coefficient de frottement u=0.1 Coefficient de frottement p=0.1

Rivetage garniture et progressivité
Couplage en déplacement dans toutes les directions

Plateau de pression et garniture Volant moteur et garniture
Coefficient de frottement u=0.37 Coefficient de frottement p=0.37

Rivetage languettes et plateau de pression
Couplage en déplacement dans toutes les directions
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Languettes et plateau de pression
Coefficient de frottement p=0.1

Languette et languette
Couplage en déplacement dans toutes les directions

Diaphragme et crochets d’articulation
Coefficient de frottement p=0.1

Cordon couvercle et diaphragme
Coefficient de frottement p=0.1
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Cordon plateau de pression et diaphragme
Coefficient de frottement p=0.1

Cordon plateau de pression et plateau de pression
Coefficient de frottement p=0.1

Rivet
- Progressivits Garnitures
Rivet, disque de progressivité et garnitures
Contacts « pas de séparation » ; Prétension rivet 600N
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MAILLAGE
Le tableau ci-dessous présente les paramétres du maillage du modéle d’embrayage.
Pieces Taille d’éléments (mm) Nombre d’éléments
Diaphragme 2 131250
Butée 4 84
Plateau de pression 6 28880
Couronnes couvercle+crochets 2 52740
Cordons couvercle 2 18x9
Languettes 2 1875x6
Cordon du plateau 3 20700
Progressivité 1.5 78246
Moyeu du disque de friction 4 26082
Garnitures 4 27747x2
Volant moteur 10 3100
Modele complet Nombre total : 381988 éléments

Tableau B-1: Paramétres de maillage des piéces de I’embrayage

ANNEXE B : METHODE DU DEPLACEMENT FORCE
L’équation du mouvement en termes de déplacements absolus peuvent s’exprimer par :
[M]{i} + [CHu} + [K]{u} = {F} (B.1)

[M], [C] et [K] sont respectivement les matrices de masse, d’amortissement et de raideur.
Quant a {u}, {u} et {ii}, ils représentent les vecteurs nodaux de déplacement, de vitesse et
d’accélération, respectivement. {F} est le vecteur de force appliqué.

Les degrés de liberté sont répartis en deux ensembiles :

o = () ©2)

Tel que :
{u,} = Déplacements restants libres
{u,} = Déplacements forcés

En supposant que la seule source d’excitation est le déplacement imposé, le vecteur de
force appliqué sur les degrés de liberté {u,} est égal a zéro. L’équation (A.1) peut étre
étendu a:

[ R (P ] i R e o o B et G

Tel que :
{F,} = La force de réaction entre la structure est son support.
La relation entre {u,} et {u,} est donnée donc comme suit :
[My1 iy} + [Cra[{ia} + [Kia[{wa} = —[M12]{in} — [Cral{t} — [Kizl{uz} (B.4)

Le déplacement nodal di au mouvement forcé peut étre séparé a une réponse quasi-
statique et autre dynamique, aussi nommé mouvement relatif [95] :
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{ul}} {{ui’s}} {{y}}
u) = = B.5
0= {) = Loy § i (8:5)
Tel que :
{y} = La réponse dynamique, représentant le mouvement relatif entre la structure et la base
d’excitation.

{uf*} = La réponse quasi-statique.

En introduisant I'équation (A.5) dans I'équation (A.3), et en négligeant les termes liés aux
dérivées temporelles, I'équation suivante est obtenue :

as
[l o R ) ®9

A partir de I'équation (A.6), {u?’} est s'écrit :
{uf’} = —[K11] [Kq2){uz} (B.7)

Le déplacement absolu peut s’écrire donc :
{u} = {uf’} + v} = —[K11 ] [Kro o} + () (B.8)

La substitution de I'équation (A.7) et (A.8) dans 'équation (A.4) donne :
[My: 157} + [Cal(5} + [Kia 1} = (IMy1][Kua] 7 (Kol = M2 D{EL} + ([Cra][Kual 7 K] = [C2D{} (B.9)
En négligeant le terme de la vitesse forcée, I'équation est réduite a :

(M1 1{} + [C11 ]} + [Ki1){y} = (IM14][K11] 7 Ko 2] = My DR} (B.10)

Pour résoudre I'équation (A.10) par la méthode de superposition modale, les degrés de
liberté {u,} sont tout d’abord fixés dans I'analyse modale non-amortie ({u,} = 0 et [C;,] = 0).
Les pulsations propres w; et les déformées modales {¢;} sont ainsi obtenues a partir de
I'équation suivante :

([K11] — w* [M1:){g:} = {0} (B.11)

De lautre c6té, les modes quasi-statiques sont calculés en imposant un déplacement
unitaire sur les degrés de liberté {u,} et encastrant le reste. lls s’expriment par la formule
suivante :

{¢qs} - = Kll [Klz] (B-12)
Tel que :
{¢4s} = Le vecteur propre des modes quasi-statiques.

Les fréquences et les déformées modales déterminées a partir des équations (A.11) et
(A.12) sont utilisées pour obtenir les équations de découplage, comme expliqué dans la
théorie de la méthode de superposition modale (voir section 1.5).
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ANNEXE C : VALIDATION DU MODELE D’EMBRAYAGE POUR L’ETUDE
DU CRISSEMENT

L’analyse harmonique basée sur la méthode du mouvement forcé par superposition
modale, a été effectuée sur le kit d’'embrayage sur lequel le crissement a été pergu. Ceci a
pour but de valider les caractéristiques dynamiques de ce systeme, avant de passer a la
simulation du phénoméne vibro-acoustique. Les résultats de simulation confrontés aux
mesures sur pot vibrant sont donnés ci-dessous. Hormis un décalage vers le haut de la
fréquence propre des modes N°3 et N°4, ainsi qu'un trés faible changement des réponses
vibratoires en accélération du mode N°3, les propriétés dynamiques de ce systéme
d’embrayage sont identiques a celles de son homologue sur lequel le phénomeéne de
graillonnement de boite au décollage a été identifié. De plus, les écarts entre les résultats
numeériques et expérimentaux en termes de fréquences propres et d’amplitudes vibratoires
sont acceptables. De ce fait, nous pouvons dire que les propriétés dynamiques du modéle
sont validées. Notons finalement que les paramétres d’amortissement introduits dans le
modéle sont fournis dans le tableau C-2.

700
600 -
. 500 . = ® = Friction essai (mode1)
\I’j‘/ -\i—\n\‘ = # = Friction essai (mode2)
@ 400 - n B — ¢ — Plateau essai (mode3)
§ _ —&— Plateau simulation (mode3)
g 300 M - —O— Friction simulation (mode1)
T y S = ——— =¥ = —— % Friction simulation (mode2)
200 l Tk ----——T Al —=— Plateau simulation (mode4)
======= e — B - Plateau essai (mode4)
0+ S TT===
0 - . . |
3 4 5 6

Position de la butée (mm)

Figure C-1: Evolution des fréquences propres de I’embrayage ; comparaison entre simulations
et mesures

Les positions de la butée (mm)

3 4 5 6

Mode 1 5,08% 5,23% 3,59% 8,44%
Mode 2 8,33% 9,09% 10,94% 9,52%
Mode 3 6,25% 2,16% 7,55% 6,67%
Mode 4 2,33% 3,87% 5,58% 3,14%

Différence

Table C-1: Ecart entre les fréquences numériques et expérimentales de I’embrayage
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ANNEXE C : VALIDATION DU MODELE D’EMBRAYAGE POUR L’ETUDE DU CRISSEMENT

Position de butée (mm)
3 4 5 6

Plateau de pression 107 10° 10° 10°

Volant moteur 10° 10° 10° 10°
Garniture 1,5.10” 1,4.10” 1,5.10” 1,5.10”
&M | Disque de progressivité 3.10° 3.10° 3.10° 3.10°
Autres (diaphragme, 4.10° 4.10° 4.10° 4107

languettes, butée, etc.) ' ' ) )

Crochets d’articulation 4.10° 4.10° 6.10° 7.10°
G Couvercle(:\lv:};n)t secondaire 176.8 176.8 176,8 176,8

a 2 5 2 10
B 10° 2.10° 8.10° 2.10”

Tableau C-2: Les valeurs des coefficients &, a, B et C, intégrées dans le modéle

—

Accélération (m/s?)

© 2015 Tous droits réservés.

4| = = = exp: moyeu friction

—o0— simu: moyeu friction

AA=50
-—

Mode 1

3 4 5 6
Position de la butée (mm)
I
L 2N Mode 2
o -l
E N
c | IS o
= S s
g -
D
‘O
(&)
(&)
<
0 = = = exp: moyeu friction
3 simu: moyeu friction
3 4 5 6

Position de la butée (mm)
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Mode 3

Accélération (m/s?)

= ® = exp: plateau de pression
= & = exp: rivet

= & = exp: diaphragme

—&— simu: diaphragme

—O— simu: plateau de pression
—&— simu: rivet
—&— simu: moyeu friction

exp: moyeu friction
exp: crochet

simu: crochet

Position de la butée (mm)

Accélération (m/s?)

AA=0.5
=

L Mode 4
[ |
—
- 1
[ |
| B - exp: plateau de pression
—#— simu: plateau de pression
3 4 5 6

Position de la butée (mm)

Figure C-2 : Evolution des niveaux d’accélération des composants de I’embrayage ;
comparaison simulation (simu) et mesures (exp)
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ANNEXE C : VALIDATION DU MODELE D’EMBRAYAGE POUR L’ETUDE DU CRISSE
Position de butée (mm)
3 4 5 6
Model: moyeu friction 5% 3% 3% 9%
Mode2: moyeu friction 9% 15% 3% 14%
Mode3: plateau de pression 9% 6% 9% 5%
+ Mode3: rivet 15% 5% 15% 11%
§ Mode3: diaphragme 1% 10% 4% 9%
Mode3: moyeu friction 5% 15% 9% 13%
Mode3: crochet 13% 8% 15% 14%
Mode4: plateau de pression 11% 10% 5% 9%

Tableau C-3: Ecart entre les accélérations numériques et expérimentales des modes de

© 2015 Tous droits réservés.
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