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Avant-propos

Les travaux décrits dans ce mémoire ont été réalisés dans le cadre d’une these CIFRE (Conventions
Industrielles de Formation par la REcherche) entre le Laboratoire d’Acoustique de I'Université du
Maine (LAUM) et la société Renault SAS. Ceux-ci ont eu lieu a la Direction de la Recherche, des
FEtudes Avancées et des Matériaur de Renault, au sein de 1’équipe Mécanique des fluides, Vibrations
et Acoustique du service Conception et Ingénierie Numériques. Ces travaux s’integrent également aux
activités de l'opération de recherche Vibro-acoustiqgue du LAUM.

Enfin, veuillez noter que seuls les résultats non confidentiels sont présentés dans cette version publique
du mémoire de these. En particulier, le chapitre 4 et les éléments qui y réferent ont été retirés de cette
version.
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Résumé

Les bruits automobiles induits par le frottement sont a l'origine de nombreuses plaintes clients et
occasionnent des cotlts de garantie considérables pour les constructeurs automobiles. Les objectifs de
la these consistent a comprendre la physique a l'origine de ces bruits et proposer des méthodologies de
simulation afin de les éradiquer.

Un systeme générique est tout d’abord étudié. Ce systeme discret met en jeu un contact entre deux
masses et une loi de frottement de Coulomb présentant une discontinuité a vitesse relative nulle. Des
calculs de valeurs propres complexes de ce systeme linéarisé autour de sa position d’équilibre glissant
sont menés et montrent la présence d’instabilités par flottement voire par divergence. Les simulations
temporelles montrent quant a elles que les non-linéarités de contact permettent de stabiliser les niveaux
vibratoires en cas d’instabilité selon quatre régimes distincts. De plus, malgré ses trois degrés de liberté,
ce systeme est capable de reproduire les mécanismes de stick-slip, sprag-slip et couplage modal ainsi que
les bruits de crissement, grincement et craquement rencontrés sur les systemes automobiles. Des études
paramétriques sont également présentées et mettent en avant des bifurcations de Hopf ainsi que effet
déstabilisant potentiellement induit par ’amortissement. Des méthodologies permettant de catégoriser
les réponses en termes de bruit et de mécanisme sont par la suite proposées. Les occurrences et risques
de ces derniers sont alors analysés et des tendances sont dégagées. Enfin, la relation entre les bruits et
les mécanismes est établie.

L’attention est ensuite portée sur un systéme automobile particulier. Afin d’étudier son comporte-
ment crissant, les analyses de stabilité et les simulations temporelles sont désormais menées sur des
modeles éléments-finis. Les simulations temporelles permettent d’observer ’établissement de vibrations
auto-entretenues et d’identifier, parmi tous les modes instables prédits lors des analyses de stabilité, celui
qui est réellement a l'origine de l'instabilité. L’effet du coefficient de frottement sur les motifs de coales-
cence et les cycles limites est également investigué. Le risque de crissement est ensuite évalué pour des
conditions d’utilisation variées du systeme. La méthodologie, basée sur des analyses de stabilité, permet
de retrouver les principaux constats expérimentaux obtenus sur banc d’essai. Le role des géométries et
des matériaux constituant le systéeme est également discuté. Enfin, une solution permettant de réduire
de facon significative le risque de crissement est proposée.

Mots clés

Bruit automobile, Frottement, Crissement, Grincement, Craquement, Couplage modal, Stick-slip,
Sprag-Slip, Cycle limite, Vibration auto-entretenue, Bifurcation de Hopf
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Abstract

Automotive friction-induced noises are the source of many customer complaints and lead to huge
warranty costs for car manufacturers. The objectives of the thesis are to improve the understanding of
the physics at the origin of these noises and to propose numerical methodologies to eradicate them.

A generic system is first investigated. This discrete system includes a contact between two masses and
a Coulomb friction law with a discontinuity at zero relative velocity. Calculations of complex eigenvalues
of the linearized system around its sliding equilibrium position are carried out and show the presence of
flutter and even divergence instabilities. Time simulations show that contact non-linearities permit to
stabilize the vibrational levels in case of instability according to four distinct behaviors. Furthermore,
despite its three degrees of freedom, this system is able to reproduce the stick-slip, sprag-slip and mode-
coupling mechanisms as well as the squeal, squeak and creak noises encountered in automotive systems.
Parametric studies are also presented and highlight Hopf bifurcations as well as the destabilizing effect
potentially induced by damping. Methodologies allowing the categorization of the responses in terms
of noise and mechanism are then proposed. Occurrences and risks of these noises and mechanisms
are thus analyzed and trends are highlighted. The relationship between noises and mechanisms is also
established.

A specific automotive system is then considered. In order to study its squeal behavior, stability
analysis and time simulations are now carried out on finite element models. Time simulations allow
to observe the establishment of self-excited vibrations and to identify, among all the unstable modes
predicted by the stability analysis, the one which is actually the source of the instability. The effect
of friction on the coalescence patterns and limit cycles is also investigated. The risk of squeal is then
evaluated in different operating conditions. The methodology, based on stability analysis, leads to
results in good agreement with the experimental observations. The role of geometries and materials
constituting the system is also discussed. Finally, a solution with significantly low risk of squeal is
proposed.

Keywords

Automotive noises, Friction, Squeal, Squeak, Creak, Mode-coupling, Stick-slip, Sprag-Slip, Limit
cycle, Self-excited vibrations, Hopf bifurcation
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Introduction

Les bruits automobiles indésirables sont a l'origine de nombreuses plaintes clients et occasionnent
des cotits de garantie considérables pour les constructeurs automobiles, car ils sont généralement traités
de facon curative. De plus, ils sont percus par le client comme un manque de qualité du véhicule et
affectent directement I'image de la marque. Cette impression de non-qualité peut parfois s’étendre a
I’ensemble du véhicule et constituer la cause de non-achat d’un véhicule. Les travaux présentés dans ce
mémoire concernent spécifiquement les bruits qui sont induits par le frottement. Ces bruits sont parti-
culierement génants et sont la conséquence d’instabilités vibratoires qui se manifestent au niveau des
structures en contact. De nombreux travaux ont été menés afin de déterminer 'origine des instabilités
induites par le frottement. Tres souvent, 1’étude porte sur des systemes de frein car ils sont de bons
clients pour I'apparition de bruit a cause de leur fonction primaire qui nécessite des efforts de frottement
élevés. D’autres systemes automobiles sont également concernés par cette problématique. Nous pouvons
citer a titre d’exemples les essuies-glaces, les charnieres de porte, les sieges, les lécheurs de vitre, les
toits-ouvrants ou encore les planches de bord. Les différents matériaux, géométries et conditions d’exci-
tation en jeu génerent par ailleurs une grande variété de bruits induits par le frottement. Nous parlons
notamment de bruits de crissement, de grincement ou encore de craquement. Une telle diversité dans
les signatures acoustiques de ces bruits laisse sous-entendre que les mécanismes qui en sont a l'origine
ne sont pas les mémes. Plusieurs théories ont émané des travaux sur les instabilités induites par le frot-
tement. Il ressort de la littérature que les principaux mécanismes initiateurs d’instabilités vibratoires
sont le stick-slip, le sprag-slip et le couplage modal. Comme nous le verrons, ces mécanismes ont déja
fait 'objet d’un certain nombre d’études, certaines portant sur des modeles analytiques, d’autres sur
des modeles éléments-finis.

Les objectifs généraux de la these consistent a comprendre la physique a 'origine des bruits au-
tomobiles induits par le frottement et proposer des méthodologies de simulation de ces bruits. L’une
des particularités du travail réside dans le fait que nous souhaitons couvrir, en tout cas dans un pre-
mier temps, I’ensemble des phénomenes a ’origine des bruits pouvant intervenir dans un véhicule. C’est
pourquoi nous aborderons cette problématique grace a I’étude d’un systeme générique représentatif d’un
contact entre un frotteur et un support frotté. Contrairement a la majorité des modeles discrets envi-
sagés dans la littérature, ce systeme a trois degrés de liberté sera choisi de maniere a pouvoir reproduire
les trois mécanismes évoqués précédemment. Par I’étude d’un tel systeme, nous chercherons en particu-
lier & comprendre les conditions d’apparition des instabilités vibratoires a 'origine des bruits ainsi que
les parametres influents. Par ailleurs, les phénomenes que nous souhaitons étudier sont extrémement
sensibles a la moindre variation des parametres de modélisation. Afin de ne pas généraliser des faits qui



2 INTRODUCTION

ne seraient valables qu’au voisinage d’un point d’étude, des plans d’expériences numériques complets
doivent étre menés. Les résultats seront d’autant plus robustes qu’ils balayeront une vaste plage de
parametres.

Ce mémoire de these s’articule autour de quatre chapitres.

Le premier chapitre vise a établir un état de I'art des bruits automobiles induits par le frotte-
ment. Pour cela, nous aborderons dans un premier temps la problématique associée a certains bruits
constituant un challenge important pour les constructeurs automobiles. Une synthese des travaux
expérimentaux et numériques ayant été menés pour analyser et supprimer ces bruits sera présentée.
Puis, nous verrons de quelle maniere sont catégorisés ces bruits. Nous aborderons ensuite les différentes
théories permettant d’expliquer 'apparition de vibrations induites par le frottement responsables de
bruit. Enfin, nous terminerons ce chapitre en précisant le positionnement des travaux par rapport a
I’état de l’art actuel sur le sujet.

Le deuxieme chapitre concerne la mise en place d’'un systeme générique, choisi de maniere a étre
capable de reproduire a lui seul une grande partie des phénomenes observés sur I’ensemble des structures
automobiles. Dans un premier temps, la modélisation de ce systeme sera décrite. La mise en place
des analyses de stabilité et des simulations temporelles menées sur ce modele sera ensuite détaillée.
Puis, nous nous intéresserons aux différents comportements vibratoires pouvant étre simulés avec ce
modele. Enfin, nous terminerons ce chapitre en présentant la mise en ceuvre expérimentale de ce systeme
générique.

Le troisieme chapitre est consacré a I’exploitation du modele générique. Dans un premier temps, gréace
a des études de sensibilité aux parametres de modélisation, nous mettrons en avant la nature fugace
des instabilités vibratoires induites par le frottement et expliquerons pourquoi I’obtention de tendances
est complexe pour ce genre de phénomenes. Puis nous nous intéresserons plus spécifiquement a 'effet
de l'amortissement sur la stabilité du systeme et mettrons en avant le paradoxe de déstabilisation.
Ensuite, des méthodologies permettant de catégoriser les configurations présentant des vibrations auto-
entretenues selon la nature des mécanismes sollicités et des bruits générés seront présentées. Enfin, un
plan d’expériences numériques sera mené. La relation entre les mécanismes et les bruits sera inves-
tiguée, tout comme les tendances des occurrences et risques de chaque mécanisme et bruit vis-a-vis des
parametres de modélisation.

Le quatrieme chapitre se focalise sur le crissement d’'un systéeme automobile particulier. Comme
précisé dans 'avant-propos, ce chapitre a été retiré de la version publique du mémoire de these pour
des raisons de confidentialité.

Nous conclurons ce mémoire en synthétisant les résultats et en proposant des perspectives aux
travaux qui ont été menés pendant la these.



Chapitre 1

Etat de ’art des bruits automobiles
induits par le frottement

Ce premier chapitre vise a établir un état de I'art des bruits survenant sur des systemes automobiles et
mettant en jeu des pieces en contact avec frottement. Pour cela, nous aborderons dans un premier temps
la problématique associée a certains bruits constituant un challenge important pour les constructeurs
automobiles. Une synthese des travaux expérimentaux et numériques ayant été menés pour analyser et
supprimer ces bruits sera présentée. Puis, nous verrons de quelle maniere sont catégorisés ces bruits.
Ensuite, nous aborderons les différentes théories permettant d’expliquer 'apparition de vibrations in-
duites par le frottement responsables de bruit. Enfin, nous terminerons ce chapitre en précisant le
positionnement des travaux par rapport a I’état de I'art actuel sur le sujet.

1.1 Bruits automobiles induits par le frottement

1.1.1 Squeak & Rattle
Problématique

La problématique des bruits appelés squeak & rattle est relativement récente pour les constructeurs
automobiles. Elle a réellement pris essort dans le milieu des années 1990 et fait suite a 'amélioration
des principales sources acoustiques du véhicule. En effet, d’importants progres réalisés en parallele sur
les bruits du groupe moto-propulseur (GMP), les bruits de roulement et les bruits aéro-dynamiques
ont permis de réduire significativement le niveau sonore a lintérieur d’un habitacle automobile. Au-
paravant masqués, certains bruits émergent alors et deviennent ainsi perceptibles par le conducteur et
les éventuels passagers. Cette tendance s’accroit d’autant plus que les motorisations électriques, moins
bruyantes que les motorisations thermiques, arrivent progressivement sur le marché. Dans les enquétes
récentes, ces bruits, jugés indésirables, constituent le premier probleme de qualité comme ['attestent
Chen et Trapp [1]. Cette sensation de non-qualité s’étend parfois a 'ensemble du véhicule et entraine
une image négative de la marque. Les bruits parasites se sont donc imposés comme un important
challenge pour la majorité des constructeurs automobiles.

Les termes squeak & rattle, littéralement grincement et grésillement, sont largement utilisés dans
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4 CHAPITRE 1. ETAT DE L’ART DES BRUITS AUTOMOBILES INDUITS PAR LE FROTTEMENT

le domaine automobile afin de désigner les bruits transitoires, souvent sources de désagrément pour le
client [1,2]. Bien que les enjeux soient importants, les articles techniques sur ces bruits sont relativement
peu nombreux. L'un des premiers chercheurs a s’y intéresser est Nolan en 1992 [3-5]. A I'époque, la
dénomination de squeak & rattle est utilisée mais aucune distinction entre les deux termes n’est encore
bien établie. Ce n’est que plus tard qu’une classification des bruits parasites sera adoptée par tous les
chercheurs qui ont travaillé sur cette problématique. Contrairement a ce que la dénomination squeak
& rattle pourrait laisser paraitre, la classification n’est pas basée sur le type de bruit émis mais plutot
sur leur mécanisme initiateur. Le squeak, ou grincement, est alors défini comme un phénomene généré
par des contacts tangentiels entre deux pieces, tandis que le rattle, ou grésillement, est le résultat de
contacts orthogonaux. Autrement dit, les squeak & rattle sont des bruits respectivement induits par les
frottements et les impacts entre deux structures. Cette classification est illustrée en figure 1.1, extraite

i il

des travaux de Desvard [6].

(a) Rattle (b) Squeak

FIGURE 1.1 — Nature du contact a 'origine des squeak & rattle (Desvard [6])

Dans l'état de l'art des squeak & rattle proposé par Kavarana et Rediers en 1999 [7], il est précisé
que ces bruits sont de maniere générale dus a des excitations induites par la route comprises principa-
lement entre 0 et 100Hz. D’autres sources d’excitation peuvent intervenir comme le précisent Chen et
Trapp dans [1,8]. IIs citent notamment les excitations dues au groupe moto-propulseur, les excitations
aéro-dynamiques ou encore les effets d’inertie (accélération ou décélération). Néanmoins, ces sources
d’excitation interviennent a des degrés moindre par rapport a 'excitation route.

Les systemes automobiles concernés par cette problématique des squeak & rattle sont nombreux et
une liste exhaustive ne pourrait étre dressée. Dans ses travaux [8], Kuo identifie les périmetres les plus
sujets au bruit :

— les ouvrants (55%),
la planche de bord (12%),
le sous bassement extérieur (17%),

— les sieges (9%),
— le volant et la colonne de direction (7%).

Ce constat est partiellement en accord avec celui de F. Chen et M. Trapp [1] qui précisent dans une
étude plus récente que les planches de bord, les sieges et les ouvrants représentent & eux seuls plus de
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la moitié des squeak & rattle pouvant étre recencés sur un véhicule.

Une planche de bord est effectivement un bon client pour 'apparition de squeak & rattle. En effet, ce
composant est constitué de nombreuses surfaces assemblées. De plus, il se situe relativement proche des
sources d’excitation telles que le groupe moto-propulseur ou encore le contact pneus-chaussée avant. Une
planche de bord est également composée de nombreux accessoires et d'une multitude d’attaches, souvent
responsables de I'apparition de squeak & rattle, a cause notamment de tolérance sur les jeux lors de leur
fabrication. Par ailleurs, le design impose souvent des choix de matériaux plastiques spécifiques dont les
propriétés dépendent de la température. Cette dépendence vis-a-vis des parametres environnementaux
ainsi que le vieillissement de tels matériaux contribuent d’autant plus a 'apparition des squeak & rattle.

Les sieges sont également concernés par cette problématique car de nombreux mécanismes les consti-
tuent. Nous pouvons par exemple citer les glissieres, qui permettent de faire avancer ou reculer le siege,
et les articulations qui autorisent entre autres le réglage du dossier ou 'acces aux places arriere du
véhicule. La complexité de ces mécanismes rend difficile le traitement des squeak & rattle. Par ailleurs,
le choix du matériaux venant revétir le siege est d’une grande importance. A titre d’exemple, il arrive en
effet que le siége vienne en contact avec la console centrale. Dans ce cas, un mauvais choix de matériaux
peut induire des bruits de grincement.

Les ouvrants (portieres, toit ouvrant, coffre) représentent une grande partie des squeak & rattle
observés sur véhicule. L’éliminitation de ces bruits est d’autant plus complexe que les questions suivantes
doivent étre appréhendées prioritairement : sécurité, effort d’ouverture et de fermeture, bruit aéro-
dynamique, intrusion de poussiere, étanchéité, corrosion...

D’autres structures sont également concernées par les squeak & rattle comme en témoignent les
études sur les enrouleurs de ceinture [9-12] ou encore les consoles centrales [13].

Approche expérimentale

De nombreux dispositifs expérimentaux existent pour mettre en avant des squeak & rattle. Evidem-
ment, le choix est bien souvent conditionné par la taille du périmetre d’étude. Dans ses travaux [14],
Brines distingue deux niveaux d’étude : le véhicule complet et le sous-systeme. Le premier sert a vérifier
la performance finale d’un véhicule et permet une évaluation assez proche de celle que pourra faire le
futur utilisateur. Le second est plutot destiné a la vérification de pieces par les fournisseurs, comme le
précise Peterson [1].

La méthode la plus ancienne mais probablement la plus stre pour ’évaluation d’un véhicule complet
en termes de squeak & rattle est de rouler sur des routes dites accidentées. Ces routes ont des profils
assez séveres et sont choisies de maniere a exacerber I'apparition des squeak & rattle, en amplifiant les
niveaux d’excitation tout en maintenant la gamme de fréquence d’excitation d’une route normale. Les
routes pavées sont fréquemment utilisées. Ce type de test est préconisé pour vérifier la qualité sonore
des véhicules. Cependant, I’analyse fine de ces bruits est délicate en condition de roulage. C’est pourquoi
les industriels se sont tournés vers des moyens d’essais statiques, ou simulateurs, comme illustré sur la
figure 1.2 issue des travaux de Cerrato-Jay [15].
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FIGURE 1.2 — Banc a rouleaux (Cerrato-Jay [15])

Les simulateurs sont généralement constitués de 4 vérins hydrauliques. Certains sont disposés dans
des chambres environnementales dans lesquelles la température et le taux d’humidité peuvent étre
controlés. Les chambres peuvent également étre équipées d’un simulateur d’ensoleillement. Les excita-
tions imposées au véhicule correspondent a des excitations de type route. L’utilisation d’un simulateur
présente de nombreux avantages par rapport a des tests sur route. Tout d’abord, elle facilite la re-
cherche des sources et causes des squeak & rattle comme le précise Brines [1]. En effet, des zones telles
que le compartiment moteur, le sous-bassement, les suspensions ou encore la ligne d’échappement sont
désormais accessibles. De plus, le véhicule peut étre désassemblé pour identifier ou localiser un bruit,
jusqu’a le rendre quasiment inroulable sur route. Ensuite, les simulateurs peuvent exposer le véhicule
a des températures ou taux d’humidité donnés, a n’importe quel moment de 'année. Les simulateurs
éliminent donc les dépendances aux conditions environnementales et améliorent la répétabilité des
évaluations. Enfin, I’écoute des squeak & rattle est favorisée car les bruits du groupe moto-propulseur,
les bruits aéro-dynamiques ainsi que les bruits de roulement ne viennent plus les masquer. La détection
est donc facilitée, bien que I’évaluation en termes de criticité des bruits détectés n’est plus vraiment
représentative. Il est a noter comme inconvénient le fait que les vérins ne fournissent généralement
qu'un effort vertical au véhicule, alors que les autres degrés de liberté peuvent également faire émerger
certains bruits [14].

Des tests sur des sous-systemes sont également réalisés. Afin de générer les bruits parasites, 'excita-
tion est cette fois plutot imposée par l'intermédiaire d’un pot vibrant ou d’une table vibrante. Dans [1],
Peterson exposent les nombreuses difficultés inhérentes a ce genre de tests, telles que la reproduction des
conditions aux limites de la sous-structure ou encore le choix de 'actionneur. Par ailleurs, pour ’étude
d’un sous-systeme automobile, I'excitation a utiliser est moins évidente que pour un véhicule complet.
En effet, les fonctions de transfert entre les pneus et les points d’entrée du sous-systeme déforment
le signal initial d’excitation route. Plusieurs chercheurs ont étudié cette question, certains d’entre eux
optant finalement pour des signaux aléatoires basse-fréquence [9,16,17].

La localisation des squeak & rattle est encore aujourd’hui le point bloquant de ’approche expérimentale.
D’un point de vue pratique, les constructeurs automobiles font appel a des experts des bruits parasites.
La technique de I’holographie acoustique en champ proche a été envisagée pour répondre a ce probleme,
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bien que celle-ci ne soit généralement pas employée pour des bruits impulsionnels et transitoires. Nous
pouvons citer a titre d’exemple les travaux de Morgan [18], qui parvient a localiser la zone d’émergence
du rattle intervenant dans un enrouleur de ceinture. Par la suite, Shin [19,20] applique cette technique
a une structure plus complexe, puisqu’il s’agit d’une planche de bord automobile. Comme illustré en
figure 1.3, il met en avant plusieurs zones d’émergence du bruit.

S8 8 0t 8 B

FIGURE 1.3 — Holographie acoustique appliquée & une planche de bord automobile (Shin [19])

Aujourd’hui, la technique la plus communément utilisée par les industriels pour la localisation des
squeak & rattle est celle de la formation de voies (beamforming). Contrairement & ’holographie acous-
tique, cette technique d’imagerie autorise la localisation de sources sonores a grande distance, y compris
dans un environnement bruyant. Le principe consiste a déterminer la direction et 'amplitude relative
des sources en exploitant le déphasage percu par les différents microphones de 'antenne [21]. A titre
d’exemple, nous pouvons citer les travaux de Kawano et al. [22] visant & localiser les zones d’émergences
dans un habitacle automobile par ce moyen. Caryer Cook et Ali [23,24] proposent également ’applica-
tion d’une technique de formation de voies pour un habitacle automobile mais ’antenne est cette fois-ci
sphérique, comme le montre la figure 1.4. Il apparait cependant que la localisation peut étre affectée
par la fréquence de la source, la proximité de la source avec des surfaces réfléchissantes et la présence
d’obstacles entre la source et 'antenne.

FIGURE 1.4 — Formation de voies avec une antenne sphérique (Caryer Cook [23])

Approche numérique

Les exigences de cotut rendent difficile ’ajout de mousse, revétement ou lubrifiant pour éliminer les
squeak & rattle. C’est pourquoi I'idée est de passer d’'une approche curative ou les squeak & rattle
sont traités apres coup, a une approche ou la problématique des squeak & rattle intervient le plus
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en amont possible dans la phase de conception. Les marges de manceuvre sont ainsi plus importantes
et les solutions moins cheres. Les simulations numériques de ces phénomenes permettent en partie de
répondre a cette attente.

Comme nous avons pu le voir, la problématique des squeak & rattle intervient principalement sur
des structures complexes, composées de nombreuses pieces dont les interactions ne sont pas forcément
simples a identifier. La simulation de tels phénomenes hautement non-linéaires au sein de structures
aussi complexes n’est aujourd’hui pas permise, en partie a cause des temps de calcul exorbitants que
cela nécessiterait. Ainsi, les logiciels existants pour traiter les squeak & rattle ne prennent pas en compte
toute la physique a l'origine de ces bruits. Néanmoins, ils autorisent ’analyse de structures complexes,
comme c’est le cas de NHance.BSR. Ce logiciel commercial est largement utilisé dans I'industrie auto-
mobile, comme en attestent ces articles [11,25-30].

Cet outil est basé sur des calculs vibratoires linéaires et permet de localiser puis hiérarchiser les zones
a risque de bruit. Le support choisi pour mettre en avant les capacités de ce logiciel est une planche de
bord automobile. Tout d’abord, la réponse vibratoire suite a une excitation de type route est calculée
par un code éléments-finis tiers, tel que Nastran. Le calcul est linéaire et aucune loi de contact n’est
définie. Pour chacun des nceuds du modele, la réponse en fréquence est transposée dans le domaine
temporel par une transformée de Fourier inverse. Une détection de zones critiques est alors réalisée en
se basant sur le déplacement relatif des noeuds et leur éventuelle interpénétration. Une cartographie
des zones critiques est alors proposée, comme le montre la figure 1.5. Ensuite, un indice de criticité des
zones identifiées comme étant a risque est calculé. Celui-ci permet une hiérarchisation des zones, tout
en distinguant les bruits de squeak des bruits de rattle.

Ce logiciel a été utilisé pour traiter un grand nombre de systemes, tous aussi complexes les uns que
les autres, comme un véhicule complet avec les habillages intérieurs [25], un enrouleur de ceinture [11],
une portiere [28] ou encore une planche de bord [28]. Néanmoins, ses limitations sont multiples. La
premiere réside dans le fait que des zones a risque de contact sont identifiées et non des zones a risque
de bruit, étant donné qu’aucune loi de contact n’est intégrée dans les calculs. Une autre limitation
porte sur l'indice de criticité, dont le calcul n’est pas transparent pour l'utilisateur. Certaines études
ont justement été menées dans le but d’éclaircir ce point [6]. Il est notamment montré que 'indice de
criticité est dépendant de l'interpénétration maximale, la vitesse d’impact, le jeu a origine ou encore
la compatibilité des matériaux.

Les travaux menés par Desvard [6] permettent d’aller plus loin dans la démarche de caractérisation
des squeak & rattle. En effet, ce dernier propose un outil de post-traitement des résultats de NHance.BSR
afin de remonter au bruit émis ainsi qu’a la géne occasionnée. Cette démarche n’a été appliquée qu’au
bruit de rattle, méme si une démarche similaire serait parfaitement applicable au bruit de squeak. L’idée
consiste a utiliser un modele simple d’impact et de I’appliquer aux zones de contact les plus critiques
identifiées par le logiciel NHance.BSR. Ce modele est un modele de contact hertzien entre une plaque
et un impacteur hémisphérique. La résolution est intégralement réalisée dans le domaine temporel et
permet d’obtenir la pression caractéristique du bruit de rattle. La sortie de ce modele est un indice de
géne calculé a partir de cette pression acoustique rayonnée. Une loi équivalente a également été mise en
place. Le principe consiste a injecter des phénomenes physiques, non pris en compte par NHance.BSR,
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FI1GURE 1.5 — Cartographie des zones critiques sur une planche de bord.

permettant de corriger 'indice de criticité et de le traduire directement en termes de géne.

Bien que la simulation numérique ne permette pour le moment pas une absolue prédiction des squeak
& rattle, elle fournit en revanche des tendances qui peuvent s’avérer utile lors de la comparaison de
différents designs. La simulation s’est alors imposée comme un outil indispensable pour réduire le cout
et le temps de développement des composants automobiles.



10 CHAPITRE 1. ETAT DE L’ART DES BRUITS AUTOMOBILES INDUITS PAR LE FROTTEMENT

1.1.2 Crissement de frein
Problématique

Le crissement de frein est sans nul doute le bruit automobile induit par le frottement ayant été le
plus étudié. Il constitue en effet une problématique majeure pour les constructeurs automobiles ou les
fournisseurs de systemes de frein. En plus d’engendrer des cotits de garantie importants, ce bruit est
percu comme un manque de qualité du véhicule, voire comme un dysfonctionnement du systeme de
frein. Malgré les nombreux travaux, a la fois expérimentaux et numériques, cette problématique reste
encore ouverte a de nombreuses études étant donné le fait que les performances de freinage exigées
progressent constamment et que les criteres de confort acoustique sont de plus en plus contraignants,
comme le souligne Coudeyras [31].

Le crissement de frein a disque est un phénomeéne sonore indésirable du a des vibrations auto-
entretenues engendrées par le frottement entre les garnitures des plaquettes de frein et le disque. Il
apparalt comme étant un bruit haut en fréquence, généralement supérieur a 1kHz et marqué par un
spectre de raies distinctes de forte intensité. Le crissement intervient pour des freinages a faible vitesse
(j 50 km/h) et faible pression de freinage (j 25 bars) et son niveau sonore peut atteindre jusqu’a 110dB
comme précisé par Coudeyras [31]. L’extréme sensibilité de ce phénomene aux parametres d’environ-
nement (température, hygrométrie, ...) et de fonctionnement (pression, vitesse, ...) confére au bruit
de crissement un caractere fugitif. Enfin, il est a noter que contrairement a ce que pourrait penser le
client, le crissement n’affecte pas la sécurité du freinage, comme peuvent le faire d’autres bruits souvent
plus bas en fréquence.

Dans [32], Kinkaid dresse une synthese des travaux ayant été menés sur les bruits de frein. Ceux-
ci ont démarré il y a une cinquantaine d’années. Certains travaux sont expérimentaux et visent a
connaitre la nature du crissement ou a étudier son origine. D’autres sont numériques et visent a prédire
et comprendre l'influence des parameétres sur I'apparition de bruit. Aussi, ces études peuvent étre
approchées sous I'angle de la tribologie ou celui de la dynamique des structures, les deux étant bien
souvent complémentaires.

Approche expérimentale

Afin d’expliquer les mécanismes mis en jeu lors du crissement de frein et apporter des informations
quant a la nature de ce bruit, de nombreux travaux expérimentaux ont été menés. La présence de pieces
tournantes ou le caractere haute-fréquence voire instationnaire du phénomene peuvent compliquer la
réalisation de mesures vibratoires et /ou acoustiques et conditionnent nécessairement le choix des moyens
d’essai. C’est au cours des années 1960 qu’apparaissent les premieres mesures de crissement de frein.
A cette époque, Fosberry et Holubecki [33,34] mettent en avant une coincidence entre I'occurrence de
crissement et la décroissance du coefficient de frottement avec la vitesse relative.

Plus tard, Felske introduit 1'usage de I’holographie laser pour la visualisation et la mesure des
déformées opérationnelles d’un systeme de freinage. Ses travaux, menés d’abord sur un frein a disque [35]
puis sur un frein a tambour [36], seront suivis plus tard par ceux de Ichiba [37], Krupka [38], Chen [39]
et Fieldhouse [40-43]. Il est a noter que la vibrométrie laser a également été utilisée pour étudier le
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crissement de frein [44-48] mais cette méthode de mesure n’est pertinente que pour les crissements
stationnaires en raison du balayage spatial qui doit étre opéré pour couvrir 'ensemble des points
d’étude du systeme, comme le souligne Fritz [49]. En étudiant le comportement instationnaire du frein
par holographie laser, Fieldhouse et al. [40] montrent Iexistence de modes de flexion de disque qui
semblent tourner autour de ’axe de ce dernier. La dénomination de travelling waves est alors employée
pour désigner ce phénomene.

Plusieurs chercheurs se sont également intéressés a 'utilisation de techniques d’imagerie acoustique.
Nous pouvons citer a titre d’exemple les travaux de Cunefare et Rye [45] sur un frein a disque qui
consistent a localiser la source acoustique en déplagant une sonde intensimétrique autour du systeme.
Flint et Hald [50] utilisent quant a eux la technique de I’holographie acoustique instationnaire en
champ proche et mettent également en évidence le phénomene de travelling waves. Une utilisation
d’une variante de cette technique est proposée par Wu et al. [51,52] et illustrée en figure 1.6. Ces études
ont permis de mettre en évidence que ce sont les modes de disque hors du plan qui sont responsables
du rayonnement acoustique. Seules quelques études [53,54] statuent sur le fait que les modes dans le
plan peuvent également étre impliqués lors d’un crissement.

e 10 | Esag

FIGURE 1.6 — Holographie acoustique sur un systeme de freinage (Wu [52])

Lors du développement d’un nouveau systeme de freinage, une validation expérimentale est toujours
effectuée par les contructeurs automobiles ou les fournisseurs. Celle-ci inclut une évaluation de son com-
portement acoustique pour des conditions d’utilisation et d’environnement auxquelles le systeme peut
étre soumis en conditions réelles. Comme le précise Fritz [49], il existe deux types de banc permettant
une telle évaluation. Dans les deux cas, le disque ou le tambour est entrainé en rotation et le systeme
de freinage est actionné tout en controlant les parametres importants que sont la vitesse de rotation, la
pression hydraulique, I’hygrométrie et la température. Le premier type de banc est celui principalement
utilisé par les fournisseurs car il se limite au périmetre train. Le second type de banc réclame quant a
lui un véhicule complet. Ces bancs sont généralement utilisés par les constructeurs automobiles pour
valider les nouveaux systemes car ils permettent une prédiction plus précise des risques de crissement
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en conditions réelles. La procédure consiste ensuite a effectuer plusieurs milliers de coups de freins dans
des configurations prédéfinies en vitesse, pression, température et hygrométrie. Les performances acous-
tiques sont mesurées par un microphone. Les occurrences et fréquences des crissements sont évaluées,
ainsi que leurs dépendances vis-a-vis des parametres cités. Il a alors été montré que le crissement in-
tervenait pour de faibles valeurs de pression hydraulique, vitesse et température. Il apparait également
qu’une hygrométrie élevée est un facteur aggravant.

De maniere générale, les travaux expérimentaux montrent ’extréme sensibilité du crissement aux
conditions d’utilisation et d’environnement. Les phénomenes observés sur bancs d’essais sont de ce fait
difficilement répétables. Par ailleurs, il est constaté que de tres légeres modifications du systéeme peuvent
grandement influer sur 'apparition du crissement, contribuant ainsi a son caractere fugace.

Approche numérique

La validation expérimentale des systemes de frein s’avere indispensable pour les constructeurs auto-
mobiles. Etant donné la complexité et le colit engendré par la mise en place de tels essais, ces derniers
s’accompagnent souvent de simulations numériques. La simulation permet d’analyser de maniere plus
approfondie le phénomene de crissement. En effet, elle facilite ’observation de certaines grandeurs phy-
siques difficilement accessibles en essais a cause de l'instrumentation ou des conditions d’acces. Elle
permet également d’effectuer des études de sensibilité qui seraient tres couteuses, voire inenvisageables
expérimentalement.

Plusieurs théories ont émané pour expliquer le crissement de frein. La premiere apparait au cours des
années 1950 et établit le fait que l'instabilité a 'orgine du crissement est engendrée par le mécanisme
de stick-slip car elle est induite par des lois de frottement particulieres [55]. En 1961, Spurr [56] montre
que l'instabilité peut également étre due non plus a des considérations tribologiques mais géométriques.
Il met ainsi en avant le phénomene sprag-slip. En 1972, North [57] est le premier chercheur a considérer
le crissement de frein comme un phénomene de couplage de modes. Ces théories seront présentées
en détail dans le paragraphe 1.3. De nombreux modeles a quelques degrés de liberté ont ainsi été
proposés pour expliquer le crissement de frein. Nous pouvons citer a titre d’exemple les modeles de
Brommundt [58], Hoffmann et al. [59], Shin et al. [60] et Popp et al. [61]. Ces deux derniers modeles
sont assez représentatifs d'un systéeme de freinage comme nous pouvons le voir en figure 1.7. Une
synthese des modeles dits minimalistes proposés dans la littérature pour analyser le crissement de frein
a récemment été proposée par Von Wagner et al. [62]. Dans cette méme étude, ils proposent également
leur propre modele comprenant le disque de frein, les plaquettes et 1’étrier reliés par des ressorts et
amortisseurs. Les parametres de ce modele sont estimés par des essais expérimentaux et des cartes de
stabilité sont tracées grace au calcul des valeurs propres complexes du systeme.

Les travaux numériques menés sur ces modeles simples ont fourni des informations sur I'importance
des lois de frottement, de la géométrie et de la dynamique des composants du systeme de freinage sur
I’apparition d’instabilités vibratoires. Ces modeles restent néanmoins trop pauvres pour modéliser de
maniere prédictive les phénomenes intervenant sur un systeme de freinage réel. En effet, un systeme
de freinage présente entre autres des lois matériaux non-linéaires, des jeux mécaniques et bien-stur une
certaine richesse modale, qui ajoutent de la complexité difficilement abordable dans le cadre de systemes
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(a) Modele de Shin et al. [60] (b) Modele de Popp et al. [61]
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FIGURE 1.7 — Modeles minimalistes proposés dans la littérature pour expliquer le crissement de frein.
(a) Modele de Shin et al. [60], (b) Modele de Popp et al. [61]

a seulement quelques degrés de liberté. La méthode des éléments-finis permet de pallier ceci. En effet, elle
autorise la modélisation des conditions aux limites, des matériaux ou encore des interfaces de contact
de maniere plus réaliste. En 1989, Liles [63] est 'un des premiers & travailler sur une modélisation
éléments-finis de frein comprenant le disque, les deux plaquettes et 1’étrier. La réduction de I’ensemble
est rendue possible par ’emploi de la synthese modale et des comparaisons avec des analyses modales
expérimentales permettent de valider le modele. Depuis, de nombreux travaux sur des modeles éléments-
finis ont été menés [64]. La plupart des travaux se sont concentrés sur des analyses de stabilité linéaires
pour prédire I'initiation d’une instabilité vibratoire. Pour cela, des calculs de valeurs propres complexes
sont généralement effectués et les déformées des modes instables du systeme de freinage sont analysées,
comme le montre la figure 1.8. Comme pour les modeles minimalistes, les travaux sur les modeles
éléments-finis mettent en évidence que les instabilités induites par le couplage de modes du systeme
sont a 'origine du crissement. Plusieurs chercheurs ont d’ailleurs corrélé ces instabilités avec 'occurrence
de crissement [49]. Notons enfin que cette approche est particulierement utilisée dans 'industrie étant
donnés les faibles temps de calcul qu’elle requiert.

Cependant, l'analyse de stabilité linéaire a tendance a sur-estimer le risque de crissement étant
donnée la richesse modale des modeles éléments-finis. En effet, lorsque plusieurs modes sont instables,
il est difficile d’identifier lequel sera réellement responsable du crissement. De plus, les niveaux vi-
bratoires intervenant en cas d’instabilité ne peuvent étre prédits par cette approche. Cette premiere
étape d’analyse linéaire peut ainsi étre complétée par une analyse transitoire qui tient compte des
non-linéarités du systeme [64]. Nous pouvons citer a titre d’exemple les travaux de Nagy et al. [65],
AbuBakar et al. [66], Baillet et al. [67] et Massi et al. [68]. Ces travaux montrent que cette approche
permet de connaitre les niveaux de vibration atteints lors de 1’établissement de cycles limites et que la
fréquence des vibrations correspond a I'une des fréquences instables prédites par ’analyse de stabilité
linéaire. Par ailleurs, ces travaux montrent que la divergence de la réponse est stabilisée par 'apparition
de non-linéarités de contact, correspondant a une alternance de phases de glissement, d’adhérence et de
décollement. Cependant, lorsque les systemes étudiés ont une taille importante, 'analyse transitoire re-
quiert des temps de calcul tres importants et parfois déraisonnables en regard des contraintes de temps
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FIGURE 1.8 — Déformée d’un mode instable de systéme de freinage (Fritz [49]).

rencontrées dans l'industrie. Des méthodes non-linéaires moins cotiteuses en temps de calcul que les tra-
ditionnelles méthodes temporelles ont alors été développées et appliquées au cas du crissement de frein.
A titre d’exemple, nous pouvons citer les travaux de Sinou [69] qui emploie la méthode de la variété
centrale et les approximants multivariables pour calculer avec une bonne précision les niveaux vibra-
toires des cycles limites. Nous pouvons également citer les travaux plus récents de Coudeyras [31] qui,
a l’aide de la méthode de la balance harmonique, parvient a obtenir la réponse dynamique non-linéaire
d’un modele réduit de frein lorsque celui-ci contient un ou plusieurs modes instables.

Pour résumé, il existe deux principales approches afin d’appréhender numériquement la problématique
du crissement de frein : I'analyse de stabilité linéaire et la simulation temporelle. Ces approches,
souvent complémentaires, présentent chacune des avantages et inconvénients souvent décrits dans la
littérature [64,70]. L’analyse de stabilité basée sur le calcul des valeurs propres complexes est encore
I’approche priviligiée en industrie, tandis que les études non-linéaires pour parvenir aux cycles limites
gagnent en popularité au fur et & mesure des années, comme le souligne Ouyang [64]. Enfin, étant
donnée la diversité des systemes de frein, il n’existe pas de regles universelles pour la suppression du
crissement de frein, expliquant ainsi la quantité des travaux actuels sur ce sujet.
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1.1.3 Crissement d’essuie-glace
Problématique

Les prestations que doit assurer un systéme de balai d’essuie-glace sont multiples. La principale
consiste a garantir la bonne visibilité du conducteur quelles que soient les conditions de pluie qu’il
rencontre. Le balai d’essuie-glace doit donc permettre une bonne évacuation de ’eau du pare-brise.
De plus, pour des questions de confort, I'essuyage ne doit engendrer aucun bruit, souvent source de
désagrément pour le client. Par ailleurs, les contraintes économiques et écologiques sont de plus en
plus présentes dans le domaine automobile et limitent le choix des matériaux constituant la lame,
comme le précise Deleau [71]. Ces derniers doivent par exemple étre recyclables et ne pas générer des
efforts de frottement trop importants pour limiter la puissance des motorisations dédiées a la mise en
mouvement des balais d’essuie-glace. Cependant, ces considérations viennent bien souvent au détriment
de la prestation acoustique.

Aussi, le crissement d’essuie-glace apparait comme étant aléatoire. Le systéme est en effet soumis
a un grand nombre de parameétres environnementaux (quantité d’eau, température, propreté des sur-
faces, usure de la lame, ...) ayant une influence directe sur I'apparition du bruit. L’environnement de
fonctionnement contribue donc a la complexité de I’analyse de ce phénomene.

Approche expérimentale

Les travaux de Koenen et Sanon [72] montrent, par 1'utilisation d’un banc simplifié, que certaines
conditions sont tres proprices au crissement. Ils soulignent effectivement le fait que pour des vitesses de
lordre de 100 mm/s et des préchargements d’environ 15 N/m, le crissement intervient systématiquement
quelles que soient les caractéristiques de la lame de I'essuie-glace. Le bruit peut alors étre transitoire
ou bien s’établir sur toute la durée du balayage. Par ailleurs, ils mettent en avant le fait que la quantité
d’eau présente sur le verre influence grandement le coefficient de frottement a l'interface. Une valeur
particulierement élevée du coefficient de frottement peut ainsi étre observée en phase dite séchante.
Cette phase correspond a une transition entre une phase ou la vitre est mouillée et une phase ot la
vitre est seche, comme le montre la figure 1.9. L’occurrence de bruit plus élevée en phase séchante est
un constat également observé par Zhang [73].

Les travaux de Deleau [71,74] s’appuient sur une étude tribologique pour expliquer les conséquences
du frottement et de la rétention d’eau sur la réponse vibro-acoustique d’un contact entre une lame
d’essuie-glace et un pare-brise. Grace au dispositif expérimental montré en figure 1.10, il met en avant
qu’un régime tribologique instable peut survenir sous certaines conditions liées a la géométrie ou
a la vitesse de glissement. Il est a noter que l'approche expérimentale développée pour aborder la
problématique de crissement utilise une simplification de la géométrie du profil. Il montre également
que le crissement possede généralement un contenu fréquentiel entre 300Hz et 3000Hz et que celui-ci est
principalement rayonné par I’élastomere lui-méme. Le pare-brise joue alors le role d’isolant acoustique.
Aussi, la longueur du balai ne semble pas étre un parametre influent sur le crissement émis. En effet,
il met en avant le fait que les crissements obtenus avec un balai de 1m monté sur un véhicule et ceux
obtenus avec un balai de 3cm monté sur un banc d’essai sont identiques. Il en conclut que le probleme
peut alors étre traité en deux dimensions.
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FIGURE 1.9 — Coeflicient de frottement en phase mouillée, séchante et seche (Koenen et Sanon [72])

FicUurE 1.10 — Dispositif expérimental représentatif d’'un contact entre une lame d’essuie-glace et un
pare-brise (Deleau [71])

Approche numérique

Afin d’identifier les conditions d’apparition des instabilités pendant I’essuyage, des modeéles discrets
ont tout d’abord été investigués. Nous pouvons citer a titre d’exemple les travaux de Okura [75] en
2000, Goto [76] en 2001, Grenouillat [77] en 2002, Chevennement-Roux [78] et Stallaert [79] en 2006.
L’approche commune de ces auteurs est de représenter ’essuie-glace par un systéme masse-ressort en
contact frottant sur un plan rigide.

Okura et Oya [75] proposent une étude du bruit induit par le retournement de la lame. Ils mettent
en place un modele dont les résultats contribuent a la compréhension du phénomene. Ils arrivent
ainsi a remonter aux parametres fondamentaux permettant de controler l'effort intervenant lors du
retournement de la lame. Ces travaux seront suivis par ceux de Goto et al. [76] portant cette fois sur
le bruit de crissement. Les modeles phénoménologiques utilisés sont illustrés en figure 1.11.
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En 2002, Grenouillat [80] s’intéresse a quantifier analytiquement les variations de pression que
peuvent rencontrer les balais lors de l'essuyage. Ces variations de pression sont dues au galbe du
pare-brise et affectent directement I’apparition de bruit [77]. En effet, il montre expérimentalement un
effet combiné du préchargement et de 'angle d’attaque sur I’apparition de broutement. Cet effet est en
partie retrouvé lors de I'analyse d’un modele de sprag-slip a 4 degrés de liberté. Ce modele, illustré en
figure 1.11.c, permet également de montrer 'influence de la géométrie de la section de la lame ainsi que
le matériau la constituant sur la stabilité du systeme. Il est a noter que '’hypothese d’un phénomene
de sprag-slip, détaillée en paragraphe 1.3.2 permet de comprendre pourquoi Matumura [81] en 1997
observait des instabilités vibratoires méme si le coefficient de frottement était croissant avec la vitesse
relative. L’origine de l'instabilité ne semble donc pas étre tribologique mais plutot géométrique. En
2004, Chang [82] étudie également le phénomene de broutement d’un systéeme de balai d’essuie-glace.
Par une analyse des exposants de Lyapunov, il met en avant des mouvements chaotiques, dont 'exis-
tence dépend de la vitesse de glissement des balais sur le pare-brise. Ce constat est d’ailleurs en accord
avec celui de Suzuki et Yasuda [83] qui montraient que le bruit de broutement intervenait seulement
dans une certaine gamme de vitesse.

(a) Modele de Goto [76] (b) Modele de Okura [75] (c) Modele de Grenouillat [80]

\A_\_]_\_\A

FIGURE 1.11 — Modeles discrets représentatifs d’un contact entre une lame d’essuie-glace et un pare-
brise. (a) Modele de Goto [76], (b) Modele de Okura [75], (¢) Modeéle de Grenouillat [80]

Outre les travaux sur des modeles discrets, certains travaux ont été menés sur des modeles éléments-
finis représentatifs de la géométrie réelle d’un essuie-glace. Dans [84], Chevennement-Roux et al. pro-
posent une modélisation éléments-finis d’un systeme d’essuie-glace et calculent les valeurs propres com-
plexes de celui-ci afin d’en étudier la stabilité. Des instabilités de type flottement dues a un couplage de
modes du systeme sont obtenues, a des fréquences proches de celles observées expérimentalement. Des
cartes de stabilité bi-paramétriques sont ensuite comparées aux constats expérimentaux et permettent
de valider le modele. Un exemple de couplage modal et de carte de stabilité est représenté en figure 1.12.
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FIGURE 1.12 — Carte de stabilité bi-paramétrique (Chevennement-Roux [84])

Nous pouvons également mentionner les travaux de Awang et al. [85] basés sur des modeles éléments-
finis 3D. Comme précédemment, des calculs aux valeurs propres complexes sont effectués et permettent
de juger de la stabilité du systeme. Des instabilités sont ainsi obtenues aux alentours de 11Hz, en accord
avec leurs constats expérimentaux. Des modifications de géométrie de la lame d’essuie-glace sont ensuite
proposées. Ils montrent que certaines propositions ne présentent plus aucun risque d’instabilité.
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1.1.4 Crissement de lécheur de vitre
Problématique

Le crissement de lécheur de vitre constitue pour les contructeurs automobiles un probleme important
et récurrent. Ce phénomene résulte du frottement entre la vitre et le lécheur de vitre intérieur et a
fait 'objet de trés peu d’études. En 2001, Lim [86] effectue des travaux sur la perception des bruits
intervenant lors de la manceuvre de la vitre. Il montre notamment qu’il est impératif d’éradiquer le
crissement de lécheur a tel point celui-ci pouvait étre génant pour le client. La prévention de ce bruit
repose actuellement sur des regles métier empiriques et sur une démarche essai-erreur, intervenant a
posteriori dans le cycle de conception du joint. Ainsi, les solutions pour remédier au crissement sont
de type palliatif. La problématique est d’autant plus complexe que les joints de vitre doivent assurer
plusieurs fonctions : essuyage, étanchéité, guidage en translation de la vitre et isolation acoustique du
véhicule. Il ne faut donc pas détériorer une des prestations du joint dans le but d’éliminer le crissement.

Un schéma de principe d’intégration des lécheurs sur véhicule vu en coupe est présenté en figure 1.13.
Il y apparait que deux lécheurs permettent de maintenir et guider la vitre lors de sa montée ou descente :
le 1écheur extérieur et le lécheur intérieur. C’est ce dernier qui est responsable des bruits de crissement.

Approche expérimentale

Les résultats expérimentaux présentés par les sociétés Hutchinson et Metravib S.A. dans [87, 8§]
montrent que le bruit de crissement est un son pur se caractérisant par une fréquence fondamentale et
des harmoniques. Il est mis en avant que la fréquence fondamentale se situe dans la gamme [1000Hz,
6000Hz] et qu’elle se retrouve a la fois dans les mesures vibratoires de la vitre (vibrations normales et
tangentielles) et dans les mesures tribologiques du lécheur (efforts normaux et tangentiels). L’ensemble
de leurs mesures leur permet de conclure sur une mise en résonance de la vitre par des oscillations
auto-entretenues du lécheur. En particulier, ils ont montré que les dimensions, les caractéristiques des
matériaux et les conditions d’encastrement de la vitre influent tres peu sur les réponses acoustiques,
vibratoires et tribologiques. La vitre se comporte donc comme un résonateur mais ’origine de la nuisance
se situe bien au niveau du contact élastomere / verre. Il est alors conclu que les efforts pour réduire les
crissements doivent se porter vers la modification des caractéristiques du lécheur, que ce soit au niveau
de la structure ou des matériaux.

Dans [89,90], Barillon et Gatti présentent une syntheése des caractéristiques de crissement des lécheurs
de vitre relevées chez Renault. Tout d’abord, le crissement semble apparaitre de maniere aléatoire. Ceci
traduit en réalité le caractere fugace du phénomene et son extréme sensibilité aux parametres d’envi-
ronnement. De plus, le crissement apparait essentiellement lors de la descente de vitre, en condition de
vitre séchante (mi seche - mi mouillée). Des travaux expérimentaux visant a caractériser le coefficient
de frottement ont d’ailleurs mis en évidence que la phase séchante présente le coefficient de frottement
le plus élevé, rejoignant ainsi les constats évoqués pour le crissement d’essuie-glace. Les phases seches
et mouillées ne sont quant a elles pas sujettes au crissement. Par ailleurs, I’écrasement du joint varie au
cours de la translation de la vitre car celle-ci présente une forte courbure dans les deux directions. Ainsi,
il a été observé que le crissement ne s’établissait pas forcément pendant toute la durée de la translation
de la vitre. Il a également été constaté, a la fois sur véhicule et sur banc, que le crissement concerne
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seulement le lécheur de vitre intérieur car les modifications géométriques sur ce joint conditionnent
l'apparition du crissement. Enfin, contrairement aux observations faites dans les études [87,88], les
fréquences associées aux crissements sont inférieures a 1000Hz. Plus précisément, les crissements ob-
tenus par Barillon et Gatti s’établissent dans une gamme de fréquence de [200Hz,800Hz]|, comme le
montre la figure 1.14.

Approche numérique

Les élastomeres sont des matériaux hyperélastiques qui tolerent de tres faibles variations de volume
(quasi-incompressibles). Au caractére non-linéaire des lois de comportement viennent s’ajouter une
non-linéarité géométrique due aux grands déplacements induits par la souplesse des levres des lécheurs
de vitre et une non-linéarité due au contact avec frottement. En 1998, Vola [91] s’intéresse a la sta-
bilité des positions de glissement stationnaire d’un élastomere sur un obstacle rigide. En s’inspirant,
entre autres, des travaux de Barbarin [92], il met en place un critére permettant de déterminer les
conditions d’apparition de phénomenes instables pour les positions de glissement stationnaire de so-
lides hyperélastiques en grandes transformations. La mise en ceuvre de ce critére nécessite la résolution
d’un probleme aux valeurs propres. Il montre sur des modeles 2D que les solutions instables sont dues
a un phénomene de couplage modal et qu’elles sont toutes de type flottement (oscillations exponen-
tiellement croissantes). Ce critere d’instabilité permet de discriminer les lécheurs crissants des lécheurs
non-crissants, représentés en figures 1.15.a et 1.15.b. En montée de vitre, il met en évidence que I'ab-
sence du coude rend la version modifiée du lécheur beaucoup plus stable que la version initiale. Enfin,
pour un cas crissant, 'obtention de la solution dynamique permet une bonne analyse du phénomene
local a l'origine du bruit : succession de phases d’adhérence et de glissement, voire micro-martellement
de la vitre par le lécheur. La réponse vibratoire présente alors un niveau important et la fréquence se
situe bien dans la gamme de fréquences du crissement.

Plus récemment, Barillon et Gatti [89,90] proposent d’effectuer un calcul des valeurs propres com-
plexes sur un modele 3D de lécheur de vitre. Les géométries réelles du joint et de la vitre sont
représentées. La prise en compte de deux matériaux constitutifs du lécheur est désormais intégrée
au modele, comme le montre la figure 1.15.c. Les levres sont effectivement constituées d’un élastomere
beaucoup plus souple que la partie en contact avec la feuillure du véhicule. Des analyses aux valeurs
propres complexes sont effectuées suite au préchargement du joint sur la vitre et des instabilités par
couplage modal sont obtenues, a des fréquences plus basses que celles obtenues par Vola [91].
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FIGURE 1.13 — Schéma d’intégration des lécheurs sur véhicule
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FIGURE 1.14 — Diagramme Temps - Fréquence d’un crissement en descente et montée de lécheur de
vitre (Barillon [89], Gatti [90])
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FIGURE 1.15 — Profils de lécheurs de vitre étudiés dans la littérature : (a) lécheur initial et (b) lécheur
modifié (Vola [91]), (c¢) lécheur bi-matériaux (Gatti [90]).
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1.1.5 Autres bruits
Structures concernées

La problématique des bruits induits par le frottement concerne un grand nombre de structures
automobiles. Afin de connailtre la nature de ces bruits et d’identifier les structures concernées, une
base de données de bruits automobiles induits par le frottement a été constituée. Celle-ci contient une
quarantaine de bruits et pas loin d’une vingtaine de périmetres différents. Nous pouvons citer a titre

d’exemples :
— toit ouvrant — lécheur de vitre — porte de coffre
— rétroviseur — essuie-glace — aérateur central
— planche de bord — charniere de porte — frein a disque
— pommeau de vitesse — bornier de connectivité — gache et serrure
— siege — réservoir a carburant — poignée de porte
— enrouleur de ceinture — trappe a carburant - ...

Cette liste non-exhaustive met en exergue a la fois :

— la diversité des matériaux en contact

(acier / acier, plastique / plastique, caoutchouc / verre, cuir / plastique ... ),
— la diversité des conditions d’apparition

(sollicitation manuelle, en roulage, en manceuvre ... ),
— la diversité des signatures acoustiques

(crissement, grincement, craquement, couinement, broutement . .. ).

Conditions d’apparition

Les bruits induits par le frottement peuvent intervenir suite a différents types de sollicitation. Les
bruits constituant la base de données ont majoritairement été obtenus suite a une sollicitation statique,
imposée par I’appui de la main de 'expérimentateur sur la structure. C’est notamment le cas des bruits
obtenus avec la planche de bord, le siege, le pommeau de vitesse ou encore le réservoir a carburant.
Certaines structures sont également susceptibles d’émettre un bruit lorsqu’elles sont manceuvrées. Le
lécheur lors de la translation de la vitre, 'essuie-glace lors de I'essuyage, le toit ouvrant lors de son
ouverture ou fermeture ainsi que le rétroviseur lors de son rabattement en sont des exemples. Enfin,
certains bruits de la base de données ont été obtenus suite a une sollicitation dynamique. Des bruits de
gache, de siege, d’enrouleur de ceinture ou encore de planche de bord ont ainsi été enregistrés, soit en
condition de roulage réel, soit sur banc 4 vérins simulant une excitation de type route.

Signatures acoustiques des bruits

De par leur géométrie, leur matériau, leur intégration dans le véhicule ou leur excitation, les struc-
tures automobiles peuvent potentiellement générer une grande variété de bruits induits par le frotte-
ment. Certains sont trés bas en fréquence, de l'ordre de quelques dizaines de Hertz (craquement de
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gache : environ 20Hz). D’autres sont beaucoup plus hauts en fréquence, de l'ordre de plusieurs milliers
de Hertz (crissement de frein : jusqu’a 10kHz). Renforcée par lexistence de multiples dénominations
pour les désigner, la volonté de catégoriser ces bruits a émergé.

1.2 Catégorisation des bruits automobiles induits par le frottement

Il existe dans la littérature quelques propositions de catégorisation de bruits induits par le frottement.
Dans ses travaux [93], Akay s’intéresse particulierement aux bruits de freins automobiles et propose
une catégorisation des bruits selon leur contenu fréquentiel. Une dizaine de dénominations anglaises
est alors mise en avant, comme le montre la figure 1.16. Ces termes traduisent entre autres les bruits
de crissement, grincement, grognement, bourdonnement ou encore hululement et s’étalent sur tout le
spectre audible.
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FIGURE 1.16 — Catégorisation des bruits de freins automobiles (Akay [93]).

De la méme maniere, les travaux de Sinou [69] mettent en avant différents types de bruit, cette
fois-ci sur des systemes de freinage aéronautiques. La catégorisation qu’il propose pour les bruits basse-
fréquence est illustrée en figure 1.17. Comme précédemment, cette catégorisation est basée sur les
contenus fréquentiels et met en avant des dénominations différentes de celles employées pour les bruits
de freins automobiles. Par ailleurs, ces dénominations sont également attribuées a des pieces et modes
de vibration particuliers du systeme de frein.

0 100Hz 200Hz 300Hz
; :
o\ (
N
S
Gearwalk Chatter Squeal Whirl

FIGURE 1.17 — Catégorisation des bruits de freins aéronautiques (Sinou [69]).
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Les bruits d’essuie-glace ont également fait ’objet d’un travail de catégorisation par Sanon [94,95].
Des tests de dissemblance, de catégorisation et de préférence ont ainsi été menés sur les bruits tran-
sitoires considérés comme génants par le client. Ces tests de perception ont montré que les bruits
pouvaient étre classés en 4 catégories : couinement (whining : ~2kHz), crissement (squeal : ~700Hz),
raclement (scrapping : ~70Hz) et broutement (chatter : ~15Hz). Ces catégories dépendent principa-
lement de leur contenu spectral et de leur gamme de fréquence. Enfin, nous pouvons mentionner qu’il
existe un type de bruit large bande, appelé bruit de surface, qui a fait 'objet de plusieurs travaux [96,97].
Néanmoins, ce bruit induit par la rugosité et les contacts entre aspérités est relativement peu rencontré
sur les structures automobiles et n’est généralement pas aussi génant que les autres bruits évoqués
précédemment.

Classiquement, les experts en bruits chez les constructeurs automobiles attribuent plutot subjecti-
vement des dénominations a chaque bruit. Le choix d’une dénomination plutot qu'une autre est alors
étroitement lié a la perception qu’ils se font du bruit. Lors de la constitution de la base de données
de bruits automobiles induits par le frottement, il est apparu que trois dénominations étaient prin-
cipalement utilisées : le craquement, le crissement et le grincement. Nous verrons qu’en observant le
signal temporel de pression acoustique de ces bruits, il est possible de voir qualitativement en quoi ces
dénominations different.

1.2.1 Craquement

Trois enregistrements de bruits de craquement obtenus sur structures automobiles sont illustrés en
figure 1.18. Le craquement de banquette arriere est ici mis en évidence en exergant manuellement un
effort sur la structure et met en jeu des pieces constituées de matériaux métalliques. Nous pouvons
remarquer sur ’histoire temporelle du signal de pression une succession de pics, a une fréquence d’en-
viron 10Hz. Le craquement intervenant entre le fil de gache et la serrure met également en jeu des
pieces métalliques, souvent recouvertes de vernis. Ce bruit intervient lorsque de la poussiere s’insere
a l'intérieur du mécanisme de serrure et émerge en condition de roulage. Comme précédent, ce bruit
est caractérisé par une succession de pics de pression intervenant quasiment a intervalle régulier, a
une fréquence d’environ 10Hz. L’enregistrement vidéo de ce bruit obtenu sur un banc d’essai dédié
permet notamment d’observer que c’est le relachement d’énergie intervenant lors du passage d’un état
d’adhérence a un état de glissement entre le fil de gache et la serrure qui est a l'origine des pics de
pression. Enfin, le craquement de trappe a carburant est également présenté et met en évidence des
pics de pression se répétant a une fréquence d’environ 25Hz. Le bruit intervient lors de 1'ouverture de
la trappe et met cette fois en jeu des matériaux plastiques.

Au regard des courbes présentées, la signature temporelle des bruits de craquement est tres par-
ticuliere. Celle-ci est caractérisée par des pics de pression se répétant quasiment périodiquement. La
fréquence de répétition de ces pics est de l'ordre de la dizaine de Hertz. Les analyses en ondelettes
de Morlet sont également proposées en figure 1.18. Celles-ci présentent des résolutions temporelle de
2.3e-5s et fréquentielle de 20Hz et mettent en évidence la large gamme de fréquence excitée lors d’un
craquement, traduisant ainsi le caractere impulsionnel de ce bruit. Ces constats ont été mis en avant
pour trois bruits différents mais peuvent s’étendre aux autres bruits de craquement constituant la base
de données.
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1.2.2 Crissement

La figure 1.19 présente trois bruits de crissement enregistrés sur structures automobiles. Le premier
est un crissement provenant de l’attache métallique entre un enrouleur de ceinture et son rail de trans-
lation vertical. Intervenant généralement en condition de roulage, ce bruit est ici mis en avant par une
sollicitation manuelle. La courbe temporelle de pression acoustique montre une augmentation, une sta-
bilisation puis une diminution du niveau de pression. L’évolution du niveau est relativement progressive
tout au long du bruit et la fréquence fondamentale se trouve étre aux environs de 2000Hz. Quant au
siege, il est sollicité par un appui manuel sur le dossier. Il est a noter qu’une modulation du niveau
de pression avec le temps est également observée. La fréquence associée a ce crissement est d’environ
3500Hz et I'analyse temps-fréquence montre que le contenu fréquentiel est constant tout au long du
bruit. Enfin, les mémes remarques peuvent étre faite pour le crissement de toit ouvrant, si ce n’est que
celui-ci est encore plus haut en fréquence puisque sa fréquence fondamentale se situe aux alentours de
4000Hz. Ce bruit est obtenu aussi bien lors de 'ouverture que de la fermeture du toit ouvrant et met
en jeu un contact caoutchouc / verre.

Contrairement au craquement qui présente un certain caractere impulsionnel, le crissement présente
de faibles variations de niveau de pression. Les courbes temporelles sont effectivement assez peu cha-
hutées. Par ailleurs, le crissement possede un caractere plutot tonal et les fréquences le caractérisant
sont souvent élevées. Ces constats ont également été mis en avant pour d’autres bruits de crissement,
tels que ceux intervenant sur les freins ou les essuies-vitres.

1.2.3 Grincement

Trois bruits de grincement sont présentés en figure 1.20. Le premier correspond a un grincement
de porte, obtenu lors de l'ouverture et la fermeture de celle-ci. Les pieces en jeu sont constituées
de matériaux métalliques, souvent recouverts de peinture. Le signal de pression acoustique montre
que I’évolution temporelle est saccadée. Des pics de pression irrégulierement espacés dans le temps
semblent se distinguer. Les fréquences prépondérantes caractérisant ce bruit se situent dans la gamme
[200Hz,1200Hz]. La planche de bord peut également générer des bruits de grincement, comme précisé
dans le chapitre sur les squeak & rattle. L’enregistrement illustré présente la particularité d’avoir été
réalisé suite a un effort exercé manuellement sur la facade avant de la planche de bord. Le signal de
pression acoustique est également saccadé. Les fréquences prépondérantes se situent dans la gamme
[300Hz,700Hz] et les pieces responsables du bruit sont constituées de matériaux plastiques. Concernant
le siege, le grincement est généré, dans ce cas particulier, par le contact entre le cuir du siege et la console
centrale. Le niveau de pression n’est pas constant tout au long du bruit et les variations peuvent étre
brutales comme c’est le cas surtout au début du bruit. Les fréquences prépondérantes de ce grincement
de siege se situent dans la gamme [200Hz,1300Hz].

Des caractéristiques communes peuvent étre tirées de ces bruits de grincement. Les fréquences
prépondérantes sont moins distinctes et contenues dans une plage de fréquences inférieure a celles
observées lors d'un bruit de crissement. Par ailleurs, I’évolution temporelle du signal de pression est
tres saccadée dans le temps et ces variations peuvent étre abruptes. Au regard de ces constats, le grin-
cement apparait comme étant une typologie de bruit mixte entre un bruit de crissement et un bruit de
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craquement.

Ces constats, fondés sur 1'observation qualitative des signaux temporels de pression, permettent de
proposer une catégorisation relativement simple, basée sur les dénominations classiquement utilisées par
les experts ou les clients pour désigner les bruits. Cette catégorisation naturelle est particulierement
adaptée a ’ensemble des bruits automobiles et sera utilisée dans la suite de ces travaux. La question est
maintenant de savoir ce qui est a l'origine de ces différents types de bruit. Une synthése des principaux
mécanismes initiateurs d’instabilités lors de contact avec frottement est proposée ci-apres.
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FIGURE 1.18 — Bruits de craquement enregistrés sur structures automobiles
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FI1GURE 1.19 — Bruits de crissement enregistrés sur structures automobiles
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(a) Grincement de charniére de porte
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F1GURE 1.20 — Bruits de grincement enregistrés sur structures automobiles
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1.3 Meécanismes a l'origine des bruits induits par le frottement

Depuis de nombreuses années, des travaux ont porté sur la compréhension des mécanismes a 1’ori-
gine des bruits induits par le frottement. Une grande majorité des publications concerne ’étude des
vibrations auto-entretenues a ’origine des crissements de freins automobiles. Plusieurs théories se sont
succédées afin d’expliquer apparition d’un tel phénomene. Comme le soulignent Ibrahim [98,99], Oden
et Martins [100], Crolla et Lang [101], elles peuvent étre décomposées en deux catégories : celle pour
laquelle 'instabilité est d’origine tribologique et celle pour laquelle 'origine porte davantage sur la struc-
ture elle-méme. Ces mécanismes, a 'origine d’instabilités vibratoires induites par le frottement, sont
synthétisés dans les récents travaux ménés par Sinou [69], Fritz [49], Chevillot [102] et Coudeyras [31].
Il en ressort en particulier trois mécanismes, présentés dans la suite de ce chapitre par I'intermédiaire
de modeles phénoménologiques.

1.3.1 Stick-Slip

Le premier mécanisme ayant permis d’expliquer I’apparition de vibrations auto-entretenues induites
par le frottement est le stick-slip. Cette dénomination traduit la succession de phase d’adhérence et de
glissement intervenant entre deux corps en contact frottant. Il ne peut intervenir uniquement pour des
lois de frottement particulieres, ¢’est pourquoi 'origine de cette instabilité est dite tribologique. En effet,
ce mécanisme ne peut avoir lieu uniquement si une décroissance du coefficient de frottement avec la
vitesse relative est observée. Cette décroissance peut aussi bien étre linéaire, exponentielle, ou encore étre
caractérisée par une discontinuité a vitesse relative nulle. Dans ce dernier cas, le coefficient de frottement
statique doit étre supérieur au coefficient de frottement dynamique afin d’observer 1’établissement de
vibrations auto-entretenues. C’est en 1955 que le phénomene de stick-slip a été mis en avant pour la
premiere fois, grace aux travaux de Sinclair et Manville [55]. Depuis, de nombreux chercheurs ont étudié
ce phénomene, comme en témoignent les travaux de Rabinowicz [103], Barnejee [104], Antoniou [105],
Chambrette [106] ou encore Moirot [107].

Le modele classiquement utilisé pour décrire le mécanisme de stick-slip est illustré en figure 1.21.
Ce modele a un degré de liberté correspond a une masse m posée sur un tapis roulant a une vitesse
V. Cette masse est reliée a un support fixe par l'intermédiaire d’une raideur k et un préchargement
F lui est également imposé. L’effort de contact normal Fiy est caractérisé par Fy = |F|. Deux lois
de frottement différentes sont considérées pour établir une relation entre ’effort normal Fi et effort
tangentiel Fr. L’équation de mouvement de ce modele a un degré de liberté s’écrit :

ma + kx = Fr. (1.1)

Discontinuité entre le coefficient de frottement statique et dynamique

Considérons dans un premier temps une loi de frottement de Coulomb présentant un coefficient de
frottement statique ps supérieur au coefficient de frottement dynamique pg. Des lors que la vitesse
relative est non-nulle, le coefficient de frottement demeure indépendant de la vitesse relative. Cette loi
est illustrée en figure 1.22. L’effort tangentiel Frr intervenant entre la masse et le tapis roulant s’exprime
alors comme suit :
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FI1GURE 1.21 — Modele phénoménologique de stick-slip

t=V, |Fr|<usFn adhérence,
<V, Fp=pusFn glissement positif, (1.2)
x>V, Fr=—pusFn glissement négatif.

En fonction des conditions initiales, différentes trajectoires peuvent avoir lieu. Celles-ci sont illustrées

sur le diagramme des phases présenté en figure 1.23.

— Il existe un point stationnaire S de coordonnées (x.,0) avec x. = pgFn/k. Si les conditions

initiales (zg,2p) correspondent aux coordonnées de ce point stationnaire, alors le systéme est en
équilibre stable. La masse ne fait que glisser sur le tapis roulant sans osciller. La dénomination
de position d’équilibre glissant pourra étre employée par la suite. Aussi, si les conditions initiales
(0, %) sont a l'intérieur du cercle de centre S et de rayon V, alors la masse oscillera selon une
trajectoire correspondant & un cercle C, centré en S et passant par (zg,Zp). Ces oscillations sont
alors identiques a celles d’un systéme conservatif autour d’une position d’équilibre stable.

Si les conditions initiales vérifient 2o = V et —x, < xg < x4 avec z, = usFy/k, alors la trajectoire
du systeme est décrite par une droite horizontale jusqu’au point G de coordonnées (z,, V). Il s’agit
d’une phase d’adhérence, pendant laquelle £ = V et |Fr| < psFy. Apres le point G, les conditions
d’adhérence ne sont plus vérifiées et la masse se met a glisser sur le tapis roulant. Le systeme décrit
alors une trajectoire elliptique I'z, qui est quittée lorsque celui-ci atteint le point A. Un cycle limite
de stick-slip est alors établi. En effet, ces trajectoires alternant phases d’adhérence et de glissement
vont se répéter de maniere cyclique et donner naissance a des vibrations auto-entretenues.

Pour toutes autres conditions initiales, le systeme présente dans un premier temps une phase de
glissement. Celle-ci dure plus ou moins longtemps et finit inévitablement par laisser place a une
phase d’adhérence, des lors que le systeme satisfait les conditions @ = V' et |Fr| < usFn. Apres
la période de transition expliquée précédemment, le systeme est attiré par ce qui est appelé cycle
limite attracteur [69] car il décrit les trajectoires correspondant a l'ellipse I'f, et au segment [A, G]
et le phénomene de vibrations auto-entretenues s’établit de nouveau.
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FIGURE 1.22 — Loi de frottement discontinue a vitesse relative nulle.

FI1GURE 1.23 — Diagramme des phases - Notion de cycle attracteur.
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Décroissance du coefficient de frottement dynamique avec la vitesse relative

Depuis tres longtemps, des études expérimentales sont menées et visent a mettre en corrélation les
caractéristiques du coefficient de frottement et 'apparition de bruit. En 1938, Mills [108] remarque que
la décroissance du coefficient de frottement avec la vitesse relative est étroitement liée a 'apparition de
crissement sur un frein a tambour. Ces constats sont également valables pour le frein a disque comme le
montrent un peu plus tard Fosberry et Holubecki [33,34]. Deés lors, des modeles de frottement n’ont cessé
d’étre développés. Leur effet sur la stabilité des systemes avec frottement a fait 'objet de nombreux
travaux, comme en témoignent ces publications [104,106,109-111].

A des fins d’illustration, nous utiliserons un coefficient de frottement présentant une décroissance linéaire
de pente « avec la vitesse relative, comme le montre la figure 1.24. L’effort tangentiel Frr intervenant
entre la masse et le tapis roulant peut alors s’exprimer comme suit :

t=V, |Fp|<usFn adhérence,
t<V, Fr=pusFn1—aV —%))  glissement positif, (1.3)
>V, Fr=—pusFn(1+a(V —1)) glissement négatif.

En phase de glissement, I’équation dynamique du systeme peut alors étre écrite :
mE — aps Fi + kx = £pF (1 — aV). (1.4)

Comme nous pouvons le constater, la pente d’évolution du coefficient de frottement introduit dans
I’équation 1.4 un terme équivalent a un amortissement négatif. Si le parametre « est positif, alors le
systeme est instable. Il est a noter que la présence d’un amortissement visqueux dans le modele viendrait
directement s’opposer a l'instabilité.

En fonction des conditions initiales, différentes trajectoires peuvent avoir lieu. Celles-ci sont illustrées
sur le diagramme des phases présenté en figure 1.25, en considérant o > 0 et aV << 1.

— Si les conditions initiales vérifient £y < V', une phase de glissement a lieu dans un premier temps.
Pendant cette phase, le systéme décrit des spirales divergentes centrées au point z.* = ,U,S%(l —
aV). La divergence est plus ou moins rapide selon la pente a de la loi de frottement. Des lors
que cette valeur est positive, le systeme finit par satisfaire les conditions d’adhérence # = V
et |Fr| < usFy. La trajectoire dans le diagramme des phases est alors décrite par la droite
horizontale. Lorsque le systéme atteint les coordonnées (x4, V') du point G, il se met a glisser et
décrit comme précédemment une trajectoire elliptique. Cette phase de glissement dure jusqu’a ce
que le systeme satisfasse de nouveau les conditions d’adhérence en A. Ce cycle se répete et donne
alors naissance a des vibrations auto-entretenues.

— Si les conditions initiales vérifient #¢ > V', une phase de glissement a également lieu et la trajectoire
dans le diagramme de phase correspond a une spirale divergente, qui est cette fois-ci centrée au
point x,” = — ,uS%(l + aV'). Ces spirales finissent par croiser la courbe d’adhérence & un moment
donné et les phases de glissement et adhérence se succedent. Des vibrations auto-entretenues sont
obtenues.
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— Le point S de coordonnées (z.T,0) est un point stationnaire pour lequel le systeme est en équilibre
instable. La moindre perturbation autour de cette position d’équilibre entraine une divergence de
la réponse et génere des vibrations auto-entretenues dont la répétition de phases d’adhérence et
de glissement est responsable. Comme précédemment, la notion de cycle limite attracteur est
retrouvée.

Ces deux lois de frottement basiques permettent de mettre en évidence le phénomene de stick-
slip. Cependant, des lois plus complexes existent dans la littérature et permettent de rendre compte
plus finement des relations observées expérimentalement entre le coefficient de frottement et la vitesse
relative. Nous pouvons a titre d’exemple évoquer les travaux récents de Berro et al. [112] qui utilisent
un modele de frottement lubrifié entre la masse et le tapis roulant. Cette loi de frottement, basée sur
la cinétique de rupture des jonctions et les contraintes visqueuses entre les surfaces de contact, permet
notamment de mettre en évidence la dépendance de la stabilité du systeme a la vitesse du tapis roulant.

Le stick-slip est un mécanisme qui a été tres longtemps considéré comme étant a l'origine des
vibrations auto-entrenues. Cependant, certains travaux ont montré que ce mécanisme ne pouvait pas
étre a lorigine de bruit tel que le crissement haute-fréquence. Nous pouvons en particulier citer les
travaux de Chambrette [106], dans lesquels il est montré que des phases d’adhérence ne pouvaient
intervenir dans les conditions d’apparition des crissements qu’il a observés. Par ailleurs, les travaux de
Fleske [113] puis ceux de Boudot [114] ont montré qu’une loi de frottement décroissante avec la vitesse
relative n’était pas une condition nécessaire a 1’établissement de vibrations auto-entretenues. De plus,
des modifications de la structure d’un systeme jouent grandement sur I'apparition du crissement, et
ce sans méme intervenir sur ses caractéristiques tribologiques. C’est effectivement ce qui est observé
lorsque des mises au point doivent étre effectuées sur des systemes de freinage notamment. Ainsi, le
phénomene de stick-slip, intrinsequement lié aux caractéristiques tribologiques, ne peut expliquer a lui
seul ’ensemble des bruits induits par le frottement. C’est pourquoi d’autres théories ont vu le jour.
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FIGURE 1.24 — Loi de frottement décroissante avec la vitesse relative.

FIGURE 1.25 — Diagramme des phases - Notion de cycle attracteur.
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1.3.2 Sprag-Slip

Le sprag-slip a été mis en avant la premiere fois par Spurr en 1961 [56] grace & un modele simple
d’une poutre inclinée en contact avec un support rigide. Contrairement au stick-slip, ce phénomene
peut intervenir pour un coefficient de frottement constant. L’origine de l'instabilité n’est donc pas
tribologique mais géométrique. En effet, cette théorie considere que la cause de l'instabilité est une
variation des forces de contact normale et tangentielle engendrée par la géométrie et la déformation
du systeme. Inspiré des travaux de Kang [115], un modele phénoménologique a un degré de liberté est
proposé pour mettre en avant ce phénomene. Comme le montre la figure 1.26, il est constitué d’'une
masse m posée sur un tapis roulant a une vitesse V. La raideur k£ est désormais inclinée d’un angle 6.
Un préchargement normal F' est également imposé entre la masse et le tapis roulant.

FI1GURE 1.26 — Modele phénoménologique de sprag-slip.

Les équations d’équilibre statique peuvent s’exprimer comme suit :

ZF = Fp — kxzcos? 0 =0,

(1.5)
> F,=Fy—F—kzcosfsinf = 0.

Comme nous pouvons le remarquer, une notion de couplage intervient a la lecture de ces équations.

L’équilibre des efforts en y dépend du déplacement en x de la masse. Le couplage entre la force normale

et le déplacement tangent est ici induit par 'inclinaison 6 de la raideur k. Considérons maintenant une

relation de Coulomb indépendante de la vitesse relative, telle que Fr = pFy. Les efforts de contact

s’écrivent alors :

F uF

Fy et Frp (16)

:1—utan0 :1—utan9’

Tout d’abord, il est a noter que l'effort de contact normal Fy est négatif si 1 — ptanf < 0. Ceci
n’est pas en accord avec le probleme de contact frottant et sous-entend que la position d’équilibre
glissant n’existe pas dans ces conditions, comme le souligne Kang [115]. Ensuite, les efforts de contact
peuvent atteindre des amplitudes trés importantes lorsque angle 6 tend vers arctan(1/u) ou lorsque
le coefficient de frottement p tend vers cotan(f). Le mouvement du systéme peut se trouver bloqué et
celui-ci entre alors dans une phase d’arc-boutement. Ce n’est qu’apres avoir été suffisamment déformé
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que le systeme se met de nouveau a glisser. Cette situation se répete alors de maniere cyclique et donne
lieu a un cycle limite de sprag-slip composé d’une phase d’arc-boutement et d’une phase de glissement.

Les travaux de Spurr ont été repris et généralisés par de nombreux chercheurs pour expliquer les
vibrations auto-entretenues induites par le frottement. D’autres modeles discrets ont été proposés pour
mettre en avant le phénomene de sprag-slip, comme en témoignent les travaux de Boudot [114], Grone-
feld [116] et Kang [115]. Nous pouvons également citer les travaux de Ragot et al. [117] sur un systeme de
double pendule frottant, illustré en figure 1.27. La résolution des équations d’équilibre statique montre
en effet que le pendule peut passer de fagon discontinue d’une position d’équilibre a une autre suite a
une légere variation de parametre.

FIGURE 1.27 — Modele d’un double pendule frottant (Ragot et al. [117]).

Le couplage géométrique a également fait ’objet de travaux portant sur des systémes continus,
généralement constitués d’un pion en contact avec un disque tournant [118-121]. En 1963, Jarvis et
Mills [122] proposent un dispositif expérimental mettant en ceuvre une poutre en contact avec un
disque tournant. Ils montrent que les instabilités sont directement liées a I'angle d’incidence de la
poutre sur le disque. Un modele analytique est alors proposé, en reprenant les hypotheses de Spurr, a
savoir que l'instabilité observée est initiée par les propriétés géométriques plutot que par les propriétés
tribologiques du systeme. Le modele contient trois degrés de liberté et permet de mettre en évidence
le phénomene de couplage modal.
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1.3.3 Couplage modal

Tout comme le sprag-slip, 'origine de 'instabilité est dite géométrique. Elle peut donc étre mise en
avant pour des coefficients de frottement constants. En 1972, North [57] est le premier & considérer le
crissement de frein comme une vibration induite par le frottement avec un coefficient de frottement
constant. Il utilise alors un modele a huit degrés de liberté, réduit a deux degrés de liberté un peu
plus tard. En effet, les modéles minimalistes permettant de mettre en avant ce mécanisme doivent au
minimum comporter deux degrés de liberté comme nous allons le voir par la suite.

Afin de présenter le phénomene de couplage modal, le modele & 2 degrés de liberté de Hoffmann [59]
est choisi et illustré en figure 1.28. Comme précédemment, un tapis roulant a une vitesse V' entraine
une masse m sous l'effet du frottement. La masse m est reliée a un bati par I'intermédiaire de raideurs
k1 et ko respectivement inclinées de oy et ao. La raideur ks correspond quant a elle a une raideur
de contact normale entre la masse et le tapis. Un coeflicient de frottement ;1 constant avec la vitesse
relative est utilisé pour définir la relation entre l'effort tangentiel Fr et U'effort normal Fy de contact.
Contrairement aux modeles phénoménologiques présentés précédemment, le déplacement vertical est
cette fois-ci autorisé.

k‘l k2
Yo

Ks

) ()

FIGURE 1.28 — Modele phénoménologique de couplage modal (Hoffmann [59]).

Les équations de mouvement de ce modele sont données par :

5 a6+ )= () an

ou les termes de la matrice de raideur s’expriment comme suit :
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k11 = kq cos® oy + ko cos® o,
k1o = ko1 = k1 sin g cos aip + ko sin iy cos i, (1.8)

k22 = kl sin2 aq + kg SiIl2 g + k?g.

Apres linéarisation des équations autour de la position d’équilibre stationnaire et en écrivant la relation
de Coulomb a l'interface, nous obtenons :
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avec et y désignant les termes de perturbation autour de la position d’équilibre glissant. En utilisant
le méme jeu de parameétres que Hoffmann [59], ’équation matricielle de mouvement peut alors s’écrire

FENEER

La stabilité du systeme est alors étudiée, en considérant que les déplacements s’expriment sous la forme
t _ st

(.’E, y) =e€

les équations suivantes :

de la fagon suivante :

avec s = A+iw correspondant aux valeurs propres complexes du systeme. Celles-ci vérifient

o1 0] 2 1-A
det(8[01 12

Cette équation caractéristique présente un discriminant égal a 4(1 — A). Trois cas peuvent alors étre

}):0 & 4P r4—-(1-A)=0. (1.11)

distingués :

— A < 1, les valeurs propres sont imaginaires pures et sont égales a s12 = 1/2 % V1 —A. Les
fréquences associées aux deux modes du systeme sont alors distinctes.

— A =1, les valeurs propres sont imaginaires pures et sont égales & sy 9 = iv/2. Les fréquences as-
sociées aux deux modes du systeme ont la particularité d’étre égales. On parle alors de coalescence
de modes.

— A > 1, les valeurs propres ne sont plus imaginaires pures mais présentent des parties réelles non
nulles et opposées. Celles-ci sont données par les équations 1.12. Le mode ayant la partie réelle
strictement positive est instable tandis que 'autre est stable. La réponse temporelle est alors
marquée par une divergence exponentielle.
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FIGURE 1.29 — Evolution des valeurs propres complexes avec le coefficient de frottement.

L’évolution des valeurs propres est souvent observée en fonction d’un parametre de controéle tel que
le coefficient de frottement. Nous pouvons voir en figure 1.29 que pour de faibles valeurs de coefficient
de frottement, les fréquences associées aux deux modes du systeme sont distinctes. Les parties réelles
des deux valeurs propres sont a ce moment nulles et le systeme est par conséquent stable. Lorsque
le coefficient de frottement augmente, nous pouvons constater que les fréquences des deux modes se
rapprochent, jusqu’a devenir égales pour un certain coefficient de frottement que nous appellerons par
la suite coefficient de frottement critique. Ce point particulier correspond au cas précédemment évoqué,
ou le discriminant du polynome caractéristique est nul. Dans la littérature, ce point de passage est
appelé point de coalescence ou encore bifurcation de Hopf [31,69,123-125]. Le verrouillage des modes
est alors observé. Pour des valeurs de coefficient de frottement supérieures au coefficient de frottement
critique, le systeme est considéré comme instable car I'une des valeurs propres possede une partie réelle
positive.

Dans ses travaux sur ce modele phénoménologique [59], Hoffmann met en avant le fait que leffort
de contact tangentiel introduit des termes de couplage dans les équations, tout comme les termes
structuraux. Cependant, ces derniers sont symétriques contrairement aux termes de couplage induits
par le frottement. Autrement dit, les termes de couplage induits par le frottement n’interviennent que
dans les équations dans le plan du contact, c’est-a-dire dans la direction tangentielle au contact, comme
le montrent les équations :

{i:—%pwl—Aw, 113)

y=—x—2y.

Ainsi, un déplacement normal génere des efforts tangentiels mais cela n’est pas réciproque. Le modele de
Hoffmann n’intégrant pas de non-linéarité, une simulation temporelle pour une configuration instable
menerait a une croissance exponentielle de la réponse vers l'infini. Heureusement, sur des structures
réelles, des non-linéarités de différentes natures sont toujours présentes et permettent de stabiliser les
niveaux vibratoires, donnant alors naissance a des cycles limites. Ceci peut étre illustré en reprenant les
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travaux de Sinou et al. [126] dans lesquels un modele a deux degrés de liberté est investigué. Comme le
montre la figure 1.30, les non-linéarités sont introduites par 'intermédiaire de raideurs cubiques. Une
méthode de réduction non-linéaire leur permet d’obtenir le cycle limite dans I’espace des phases.
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FiGURE 1.30 — Modele phénoménologique avec raideurs cubiques et visualisation d’un cycle limite dans
I'espace des phases (Sinou et al. [126]).

Comme nous venons de le voir, le phénomene de couplage modal peut étre mis en avant par des
calculs linéaires consistant en une étude des valeurs propres complexes d’un systeme linéarisé autour
d’une position d’équilibre glissant. Cette démarche est tres utilisée en industrie, puisqu’elle n’est que
tres peu consommatrice en temps de calcul et autorise facilement des études de sensibilité.

Pour synthétiser, il n’existe pas de théorie unique permettant d’expliquer I’ensemble des vibrations
induites par le frottement. Les trois principaux mécanismes a l'origine des instabilités ont été présentés
dans ce paragraphe. Le stick-slip met nécessairement en jeu des lois de frottement particulieres pour
lesquelles le coefficient de frottement statique est supérieur au coefficient de frottement dynamique
ou pour lesquelles le coefficient de frottement décroit avec la vitesse relative. L’origine de I'instabilité
est alors dite tribologique. Les mécanismes de sprag-slip et de couplage modal sont quant a eux des
phénomenes d’origine géométrique puisqu’ils peuvent intervenir pour des coefficients de frottement
constants dans des conditions géométriques marquées par un couplage des degrés de liberté du systeme.

1.4 Positionnement du sujet

Nous avons vu que de nombreux travaux ont été menés afin de déterminer l'origine des instabilités
induites par le frottement. Tres souvent, ’étude porte sur un systeme de freinage, qu’il soit automo-
bile [31,32,49,127], aéronautique [102,128-130] ou ferroviaire [131-135], parce que sa fonction primaire
nécessite des efforts de frottement élevés et sont donc des bons clients pour 'apparition de bruit. L’une
des particularités de la premiere partie de ce travail de these réside dans le fait que 'attention n’est
pas portée sur une structure spécifique mais sur ’ensemble des structures automobiles concernées par
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les bruits induits par le frottement. En effet, 'objectif est d’améliorer la compréhension des bruits au-
tomobiles de maniere générale. Pour cela, ’étude d’un systeme générique doit étre mise en place. La
question est maintenant de savoir comment définir ce modele générique.

Nous avons vu qu’il existait une grande variété de bruits automobiles induits par le frottement. Une
telle diversité dans les signatures acoustiques de ces bruits laisse sous-entendre que les mécanismes
qui en sont a l'origine ne sont pas les mémes. Par ailleurs, plusieurs théories ont émané des travaux
sur les instabilités induites par le frottement. Il en ressort que les principaux mécanismes initiateurs
d’instabilités vibratoires sont le stick-slip, le sprag-slip et le couplage modal. De maniere a couvrir au
maximum I’ensemble des phénomenes pouvant intervenir au sein d’une structure automobile, le systeme
générique doit donc posséder dans ses génes ces trois mécanismes.

Nous avons également vu dans la littérature qu’il existait des modeles phénoménologiques permettant
de mettre en avant ces différents mécanismes. Ces modeles, parfois appelés minimalistes, se focalisent la
plupart du temps sur un mécanisme en particulier. Les travaux intégrant au moins deux des mécanismes
au sein d’un méme modele sont plutdt rares, nous pouvons quand méme citer ceux de Hoffmann [111]
et Kang [115]. Le modele a étudier doit bien entendu s’inspirer de ces modeles déja existants, tout en
maintenant son caractere générique et en intégrant les trois mécanismes. La mise en place de ce modele
ainsi que son expérimentation font 'objet du chapitre 2.

L’attente vis-a-vis de ce modele ne dépasse pas le cadre du qualitatif. Nous ne cherchons pas a prédire
le comportement vibratoire d’une structure automobile réelle avec un modele phénoménologique. En
revanche, nous cherchons a comprendre dans quelles conditions les instabilités induites par le frottement
apparaissent. Quels sont les parametres influents sur les mécanismes a 'origine des bruits induits par
le frottement 7 Nous chercherons en particulier a établir un lien entre les trois mécanismes (stick-slip,
sprag-slip, couplage modal) et les trois catégories de bruit pouvant étre générées (craquement, crisse-
ment, grincement). Les tendances d’occurrence puis de risque vis-a-vis des parametres de modélisation
seront également investiguées, aussi bien pour les différents mécanismes que pour les différents bruits.
Les phénomenes que nous souhaitons étudier étant extrémement sensibles a la moindre variation des
parametres de modélisation, nous ne pouvons nous contenter d’études au nominal. Afin de ne pas
généraliser des faits qui ne seraient valables qu’au voisinage d’un point d’étude, des plans d’expériences
complets doivent étre menés comme le montre Fritz [49]. Les résultats seront d’autant plus robustes
qu’ils balayeront une vaste plage de parametres. Une telle exploitation du modele générique vise a
contribuer a la compréhension des bruits automobiles induits par le frottement et fait 'objet du cha-
pitre 3.

Apres avoir étudié les bruits automobiles de maniere générale, nous porterons notre attention sur
un systeme spécifique. La problématique du crissement de lécheurs de vitre génere de nombreux cotts
garantie pour les constructeurs automobiles. Pourtant, comme nous I’avons souligné, ce systeme auto-
mobile a fait 'objet de tres peu d’études. L’objectif consiste donc a mettre en place une méthodologie
de simulation du comportement vibratoire d’un lécheur de vitre préchargé sur une vitre, en accord
avec ce qui aura été compris lors de I'étude du systeme générique. Ces simulations doivent permettre
de comparer le potentiel de crissement de lécheurs ayant des profils et/ou des matériaux différents, de
maniere a orienter les fournisseurs vers une définition technique précise. La méthodologie développée



44 CHAPITRE 1. ETAT DE L’ART DES BRUITS AUTOMOBILES INDUITS PAR LE FROTTEMENT

doit bien-stur répondre aux contraintes industrielles afin qu’elle soit déployable aux ingénieurs chargés
de T'utiliser en projet. Nous veillerons notamment & proposer une méthodologie qui soit adaptable a
différentes géométries de lécheur, qui soit rapide a mettre en place et qui permette d’obtenir des résultats
en des temps de calcul limités. L’étude du systeme de lécheur de vitre sera présentée dans le chapitre 4.



Chapitre 2
Modélisation d’un systeme générique

L’objet de ce chapitre consiste en la mise en place d'un systeme générique, choisi de maniere a
étre capable de reproduire a lui seul une grande partie des phénomenes observés sur I’ensemble des
structures automobiles. Dans un premier temps, la modélisation de ce systeme sera décrite. La mise
en place des analyses de stabilité et des simulations temporelles menées sur ce modele sera ensuite
détaillée. Puis, nous nous intéresserons aux différents comportements vibratoires pouvant étre simulés
avec ce modele. Enfin, nous terminerons ce chapitre en présentant la mise en ceuvre expérimentale de
ce systeme générique.

2.1 Modele phénoménologique

2.1.1 Discussion sur la structure du modeéle

Récemment, Butlin et Woodhouse [136] se sont intéressés a la pertinence des modeles minimalistes.
Ils ont en particulier cherché a approximer, pour une plage de fréquence donnée, le comportement
d’un modele dit global qui rend compte de la dynamique d’'un systéme réel par un modele dit local
qui ne possede que quelques degrés de liberté. Ils ont alors montré qu’une bonne approximation peut
étre obtenue si le modele local possede au moins trois des modes les plus significatifs pour la plage
de fréquence d’intérét. Néanmoins, contrairement au modele local étudié par Butlin et Woodhouse,
le modele générique que nous recherchons n’a pas pour vocation de prédire quantitativement le com-
portement vibratoire d’une structure particuliere. Nous souhaitons en revanche que celui-ci couvre au
maximum l’ensemble des phénomenes pouvant intervenir au sein des structures automobiles. Pour cela,
il doit étre capable de reproduire les trois mécanismes a l'origine des bruits induits par le frottement :
le stick-slip, le sprag-slip et le couplage modal. Nous avons vu dans la littérature qu’il existait des
modeles phénoménologiques permettant de mettre en avant ces mécanismes mais ceux-ci se focalisent
généralement sur un mécanisme en particulier. Le modele a étudier doit bien entendu s’inspirer de ces
modeles déja existants, tout en maintenant son caractere générique et en intégrant les trois mécanismes.

Une démarche mettant en jeu une complexité croissante a ainsi été adoptée pour rechercher ce
modele. Considérons dans un premier temps le modele classique de stick-slip & un degré de liberté,
présenté en figure 1.21. Ce modele ne présente pas de couplage des degrés de liberté et ne peut donc
pas faire intervenir les mécanismes tels que le sprag-slip et le couplage modal. Notons également que ce
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modele permet 'observation de phénomenes d’adhérence et de glissement mais pas de décollement, bien
que cet état de contact peut potentiellement intervenir lors d’un contact frottant. Des évolutions de ce
modele ont donc été proposées, celles-ci étant obtenues en ajoutant progressivement et judicieusement
des degrés de liberté comme le montre la figure 2.1.
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F1GURE 2.1 — Recherche du modele générique par une démarche en complexité croissante.

Les modeles (a), (b) et (c) présentent respectivement 1, 2 et 3 degrés de liberté. Les raideurs ki,
et k1, sont définies comme étant parallele et perpendiculaire a la direction de I'excitation imposée par
le tapis roulant. De la méme maniere, les modeles (d), (e) et (f) présentent respectivement 1, 2 et
3 degrés de liberté. Cependant, ils different des précédents modeles par I'orientation des raideurs ki;
et ky;. Celles-ci sont en effet inclinées par rapport a la direction de I'excitation. Il s’avere que cette
différence, a priori anodine, est primordiale pour ’apparition de sprag-slip et de couplage modal, comme
évoqué dans le paragraphe 1.3.2. Afin d’expliquer ceci, considérons uniquement la masse 1 du modele
(f). Comme le montre la figure 2.2, nous pouvons définir  comme étant 1’angle formé par les reperes
(i,7) et (z,y). Cet angle sera par la suite appelé angle d’incidence du systeme.

Soient F; et Fj les efforts exercés sur la masse 1 dans les directions ¢ et j. Ceux-ci s’expriment par :

ey = e
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FIGURE 2.2 — Masse 1 et ses degrés de liberté en ¢ et j

ol uy; et ui; sont les déplacements de la masse 1 dans les directions i et j. Exprimons maintenant les
efforts et déplacements dans les directions = et y. Le changement de base se traduit par les relations

F,| |cost —sinf| [F; Uiy | |cos® —sinf| [uy; (2.2)

F,|  |sinf cos6 F; u, )  [sin@ cosf uj) '

La relation entre les efforts F, et F), et les déplacements uy, et uiy est alors donnée par I’équation :
Fo [k cos? 6 + k1j sin?6 (ki — kij)cos@sinf] (w1 (2.3)

E,f  |(ky — kij)cos@sin@ ky;sin? 6 + kyjcos? 0] \uyy ) '

Nous remarquons que la matrice de raideur est caractérisée par des termes non-diagonaux non nuls. Ces

suivantes :

termes traduisent un couplage entre les deux degrés de liberté et constituent une condition nécessaire
(mais non suffisante [137]) pour l'apparition de sprag-slip et de couplage modal. Dans le cas présent,
ils peuvent s’annuler sous trois conditions :

0=0",
§=90", (2.4)
ki = kyj.

Sif =0 ouf =90°, nous retrouvons le cas ou les raideurs sont dans les directions parallele et
perpendiculaire & la direction de Iexcitation. Les modeles (c) et (f) présentés en figure 2.1 sont alors
identiques. Si k1; = k14, les deux modeles sont également équivalents. Il n’y a pas de couplage entre les
degrés de liberté et le systeme ne présente aucun risque de sprag-slip ou de couplage modal.

Le tableau 2.1.1 liste les phénomenes pouvant intervenir au sein de chacun des modeles présentés
en figure 2.1. Parmi ceux-ci, il apparait que seul le modele (f) est en mesure de reproduire les trois
mécanismes a l'origine des instabilités induites par le frottement. Par ailleurs, il autorise la prise en
compte des trois états de contact pouvant potentiellement intervenir lors d’un contact frottant. Les
caractéristiques du modele générique recherché sont donc contenues dans ce modele.
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Modele Glissement Adhérence Décollement Stick-Slip Sprag-Slip Couplage modal

(a) O O O 0 O
(b) 0 O 0 0 O

(c) O O O 0 O O
(d) 0 O 0 0 0 O
(e) 0 O 0 0 0 O
(f) 0 O 0 0 0 0

TABLE 2.1 — Recherche du modele générique par une démarche en complexité croissante.

2.1.2 Présentation du modeéle retenu

Le modele générique retenu est un modele a trois degrés de liberté, présenté en figure 2.3. Il représente
le contact entre un frotteur de masse my et un support frotté de masse ms. Les raideurs ky; et ki; sont
respectivement les raideurs en traction-compression et en flexion du frotteur et la raideur kg, caractérise
la liaison entre le support et le tapis roulant. Il est & noter que les ressorts exercent une raideur dans
leur direction axiale uniquement. De plus, ceux-ci sont initialement compressés, imposant ainsi un
préchargement F' au systeme. La vitesse V de la masse 2 dans la direction x géneére un déplacement de
la masse 1 sous l'effet du frottement. Des amortissements visqueux caractérisés par les coefficients cy;,
c1; et cgy sont également introduits. Enfin, 'angle d’incidence 6 du frotteur sur le support est défini
comme étant 'angle formé par les axes x et i.

Comme nous l'avons vu dans le paragraphe 1.3.1, le phénomene de stick-slip correspond a une
instabilité d’origine tribologique. Comme nous souhaitons intégrer ce mécanisme au sein du modele
générique, la loi de frottement revét une importance particuliere. La figure 2.4 présente plusieurs lois
de frottement fréquemment rencontrées dans la littérature. Les lois (a) et (b) sont des lois de Coulomb,
présentant comme caractéristique le fait que le coefficient de frottement dynamique est indépendant de la
vitesse relative. Contrairement a la loi de frottement (a), la loi de frottement (b) présente un coefficient
de frottement statique supérieur au coefficient de frottement dynamique. Cette propriété permet de
mettre en évidence le phénomene de stick-slip [99]. Les lois de frottement (c) et (d) présentent quant
a elles une continuité du coefficient de frottement a vitesse relative nulle ainsi qu’une décroissance
du coefficient de frottement avec la vitesse relative. Cette décroissance est linéaire pour la loi (c) et
exponentielle pour la loi (d). Ces deux lois permettent également d’obtenir le phénomene de stick-slip
évoqué au paragraphe 1.3.1. Comme le montre les travaux [138,139], il existe un grand nombre de lois de
frottement. Cependant, dans le cadre de notre étude, nous nous intéressons a la loi de frottement la plus
simple permettant de simuler le phénomene de stick-slip avec le modele générique. C’est pourquoi, le
choix de la loi de Coulomb présentée en figure 2.4.b est effectué. L’utilisation d’une loi plus compliquée
n’est en effet pas nécessaire compte-tenu de 'exploitation assez générale que nous souhaitons mener
avec ce modele.

Par la suite, les coefficients de frottement statique et dynamique seront respectivement notés s et
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FIGURE 2.3 — Schéma de principe du systéme générique. (a) Représentation d’un contact entre un
frotteur et un support frotté et (b) modele a trois degrés de liberté associé.
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FIGURE 2.4 — Choix de la loi de frottement. (a) Coefficient de frottement constant avec la vitesse relative,
(b) Coefficient de frottement dynamique constant avec la vitesse relative et inférieur au coefficient de
frottement statique, (c) Coefficient de frottement décroissant linéairement avec la vitesse relative, (d)
Coefficient de frottement décroissant exponentiellement avec la vitesse relative.

g Ils permettent d’établir une relation entre les efforts de contact normal Fy et tangentiel Frp, telle
que Fr < pusFn en cas d’adhérence et Fr = ugFn en cas de glissement.

2.1.3 Mise en équations

L’équation du mouvement s’exprime :
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maii; + c1il1; + kw1, = Frcos@ + Fiysin 6,
mitit; + c1jtj + kijurj = Fy cos 0 — Frsin6, (2.5)

mQ{LQy + 02yu2y + k?yu2y = _FN>

avec Fy et Fr les efforts de contact normal et tangentiel intervenant entre les deux masses. Les termes
u1; et uy; représentent les déplacements de la masse 1 dans les directions ¢ et j, tandis que ug, correspond
au déplacement de la masse 2 dans la direction y. La position d’équilibre glissant du systeme, obtenue
en appliquant les relations Fr = uqgFny et Fiy = I, s’exprime par le jeu d’équations suivant :

kiiul! = (pacos@ +sin0)F,
kijuij = (cos 0 — pgsin0)F, (2.6)

eq
kgy’u,Qy = F,

A € € e N . N , . . o ey
ot ufy, ul‘]]- et UQZ/ correspondent a la compression ou a 1’élongation que les ressorts doivent initialement

subir de maniere a ce que le systeme soit préchargé d’un effort F' lors de I’état d’équilibre glissant. Des
analyses de stabilité ainsi que des simulations temporelles du comportement vibratoire de ce modele
peuvent désormais étre effectuées. Chacune des deux approches présente des avantages et inconvénients
qui seront évoqués par la suite. La mise en place des calculs sera également décrite dans la suite de ce
chapitre.

2.2 Analyse de stabilité

2.2.1 Mise en place

Cette étude consiste en une analyse aux valeurs propres complexes du systeme linéarisé autour de
la position d’équilibre glissant. La linéarisation impose que le systeme se trouve constamment en état
de glissement, les éventuels états d’adhérence et de décollement ne sont pas considérés. Ces conditions
se traduisent par les équations :

Fr = pgFn et ugy = u1y = ug;sinf + uy; cos 6. (2.7)

Les équations du mouvement (2.5) peuvent maintenant étre écrites comme suit :

myiiy; + c1;01; + krius = (pg cos 0 + sin @) Fy,
myiiyj + ¢t + kijur; = (cos @ — pgsinf)Fy, (2.8)

Mati1; sin 6 4 matiyj cos 0 + cayt1; sin 0 4 coy 11 cos 0 + kayu1; sin 6 + koyuyj cos ) = —Fy.

L’équation du mouvement peut étre ramenée a l’expression matricielle suivante :

MX + CX + KX =0, (2.9)
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N T . N . .
ou X = {uh- Uy j} est le vecteur déplacement du systeme. M, C et K sont respectivement les matrices
de masse, amortissement et raideur du systeme linéarisé. Celles-ci sont définies comme suit :

mq + mgsin @(ug cos € + sin 6) ma cos O(f1q cos @ + sin )
M = : _ o, (2.10)
Mg sin (cos O — pug sin6) mq + mg cos B(cos @ — iy sin h)
C_ |ty sin 0(ug cos 6 + sin 0) Cay €08 O(f1q cos § + sin 6) (2.11)
N Coy sin(cos @ — jugsin b)) 15 + caycosO(cos O — pgsinf) |’ )
k1i + koysin0(pq cos 6 + sin ) ko, cos 8 (g cos 6 + sin )
K = : , ). (2.12)
Koy sin @(cos @ — f14sin ) k1j + koy cosO(cosf — pgsiné)

Notons que le systeme ne présente plus que deux degrés de liberté au lieu de trois, a cause de la
condition de contact permanent entre les deux masses imposée par la linéarisation. En définissant le

.NT
vecteur d’état Y = {X X} , équation (2.9) meéne au systéme matriciel suivant :

LSI l\tﬂ Y [Ig —(1)\4} Y=o (2.13)

dont les solutions correspondent aux valeurs propres et vecteurs propres du systeme. Parmi les quatre
valeurs propres possibles, seules deux d’entre elles ont une partie imaginaire supérieure ou égale a zéro
et possedent donc un sens physique. Celles-ci seront notées par la suite s; et so. Notons que les valeurs
propres sont indépendantes du préchargement F', de la vitesse V' et du coeflicient de frottement statique
s, a cause de la linéarisation effectuée autour de la position d’équilibre glissant. A cause du frottement
et de I'amortissement, les valeurs propres sont généralement complexes. Elles peuvent donc s’exprimer
de la maniere suivante : s;1 = r1 + iwq et sy = r9 + iws. La partie réelle peut étre vue comme la vitesse
de croissance ou de décroissance de la réponse avec le temps tandis que la partie imaginaire correspond
a la pulsation des modes associés aux valeurs propres. Les différents cas pouvant étre rencontrés sont
synthétisés dans le tableau 2.2.

Valeur propre Vecteur propre  Stabilité Réponse
rig=0et wi2>0 Réel Stable Oscillations constantes
ri2 <0etwio>0 Complexe Stable Décroissance avec oscillations
ri2<0etwio=0 Complexe Stable Décroissance sans oscillation
r12>0etwyio>0 Complexe Flottement Croissance avec oscillations
ri2>0et wip=0 Complexe Divergence Croissance sans oscillation

TABLE 2.2 — Cas possible selon I'expression des valeurs propres si et Ss.

Si les parties réelles des deux modes sont négatives, alors le systeme est stable. En revanche, si la partie
réelle de I'un des deux modes est positive, cela signifie que le systeme est instable. Une instabilité de
type flottement intervient si le mode instable présente une fréquence non nulle. Cela résulte alors en
une réponse oscillante divergeant exponentiellement et reflete la présence du phénomene de couplage
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modal [59]. Autrement, une instabilité par divergence intervient si la partie imaginaire de la valeur
propre associée au mode instable est nulle. Dans ce cas, la réponse diverge de maniere exponentielle
sans aucune oscillation, traduisant alors un phénomene de sprag-slip [140].

De maniere générale, les vecteurs propres du systeme sont complexes. Ceux-ci sont notés Vi et Vs. Ils
comportent une composante en i et en j et peuvent étre exprimés avec une amplitude et un déphasage
comme suit :

|v1;]ef i v |ef¥2i
Vi = ) t Vo = ) 2.14
' Lvlj [ ‘ R P (2.14)

avec vy, v15, ¥1; et Uy les amplitudes et phases du vecteur propre associé¢ au mode 1 dans les directions
i et j et v, v, Wo; et Wy; les amplitudes et phases du vecteur propre associé¢ au mode 2 dans les
directions 7 et j. Notons au passage que la réponse temporelle du systeéme linéarisé est donnée par les
équations suivantes :

Uh(t) — A‘U1i|eT1t€i(W1t+\P1i) 4 B‘UQi‘€r2t€i(w2t+\I}2i),

. . (2.15)
Ulj(t) _ A‘vlj‘erltez(wﬂ—k\lflj) + B‘v2j|er2tez(w2t+\112j)7

avec A et B les coefficients obtenus grace aux conditions initiales.

2.2.2 Application et mise en évidence d’instabilités

Dans un premier temps, 'analyse de stabilité est menée dans le cas d’un systéme non-amorti. Le
jeu de parametres utilisé pour les simulations est donné dans le tableau 2.3. Ce jeu de parametre est
arbitraire mais permet néanmoins d’obtenir une instabilité de type flottement pour des valeurs élevées
du coefficient de frottement, comme nous le verrons par la suite. Dans un second temps, la méme
analyse est menée dans le cas d’un systeme amorti, avec le jeu de parametres donné dans le tableau 2.3.
Ces deux cas ont été choisi afin de présenter les courbes dites de coalescence, souvent utilisées dans la
suite de ce mémoire.

Parametres mq mo k‘h‘ k‘lj k‘gy C1; Clj ng 0 Hd
Unités kg kg N/m N/m N/m Ns/m Ns/m Ns/m ° -

Modele non-amorti 0.1 04 1le6  1le5  1e5 0 0 0 60 [0,1]

Modele amorti 01 04 le6 led leb 10 10 10 60 [0,1]

TABLE 2.3 — Jeux de parametres utilisés pour illustrer I'analyse de stabilité dans le cas du modele
générique non-amorti et amorti.

Cas d’un systéme non-amorti

Un systeme non-amorti est considéré. L’évolution des valeurs propres avec le coefficient de frottement
dynamique est présentée en figure 2.5. Il apparait que pour de faibles valeurs de coefficient de frottement,
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la partie réelle des deux valeurs propres est nulle. Le systeme est alors stable. De plus, les fréquences
associées aux deux modes du systeme sont distinctes. La réponse est donc composée d’oscillations
de niveau constant. Lorsque le coefficient de frottement augmente, nous pouvons constater que les
fréquences ont tendance a se rapprocher jusqu’a devenir égales pour une certaine valeur du coefficient
de frottement, que nous qualifierons par la suite de critique. Dans le cas présent, le coefficient de
frottement critique est égal & 0.665 et correspond a la valeur pour laquelle le couplage des deux modes
ou coalescence a lieu. Au-dela de cette valeur, 'un des deux modes possede une partie réelle positive.
Ce mode est donc instable. L’autre mode est stable et possede quant a lui une partie réelle négative
et opposée a celle du mode instable. Notons que la réponse globale du systeme est imposée par le
mode instable qui domine tres rapidement en amplitude sur le mode stable. Celle-ci se traduit donc
en temporel par des oscillations croissantes a la fréquence caractérisant le mode instable. Dans le cas
présent, le passage par la valeur critique du coefficient de frottement correspond a une bifurcation de
Hopf du systeme [31,69], menant a une instabilité par flottement. Aussi, nous parlerons de courbes de
coalescence pour désigner les courbes des figures 2.5.a et 2.5.b, ou sont respectivement représentées les
parties réelles et les fréquences des valeurs propres associées aux deux modes du systeme en fonction
d’un des parameétres du modele. Aussi, nous pouvons illustrer ces valeurs propres dans le plan de Nyquist
comme montré en figure 2.5.c. L’intérét de cette illustration réside dans le fait qu’elle facilite la lecture
des modes instables en particulier dans le cas ou le systeme étudié présente un grand nombre de modes
(modeles éléments-finis par exemple).

Il est également intéressant de connaitre la nature des deux modes en observant ’évolution de leur
déformée avec le coefficient de frottement. Afin de visualiser les trajectoires des déformées modales
du systeme, les vecteurs propres sont animés par un cosinus, potentiellement déphasé si les vecteurs
propres sont complexes :

= |vy;| cos(wit + Vy;),
= |v1;| cos(wit + Wy;),

(2.16)
= |vg;| cos(wat + Wo;),

ou dy;, dyj, do; et do; correspondent aux trajectoires des déformées modales des modes 1 et 2 dans
les directions ¢ et j. Notons qu’en l’absence d’amortissement, les vecteurs propres ne peuvent étre
complexes uniquement si le systeme est instable. Ces déformées modales sont ensuite normalisées et
représentées dans le plan (z,y). La figure 2.6 montre I’évolution des déformées pour certaines valeurs
du coefficient de frottement dynamique. Il apparait que pour des valeurs inférieures au coefficient de
frottement critique, les déformées forment chacune un segment dans le plan (z,y). Ceci est di au fait
que les vecteurs propres sont réels. Les pentes des vecteurs propres 1 et 2 sont respectivement égales a :

|v1;] sin @ + |v1| cos 6 |va;| sin @ + |vg;| cos O

. 2.17
|v1;] cos @ — |vq;|sin @ |va;| cos @ — |vg;|sin O ( )

Au fur et a mesure que le coefficient de frottement augmente, les directions des déformées des deux
modes se rapprochent. Au-dela du coefficient de frottement critique, les deux modes présentent des
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déformées identiques mais totalement déphasées. Les vecteurs propres sont alors complexes conjugués.
L’un des deux modes est stable tandis que l'autre est instable. Le comportement de la réponse étant
induit par celui du mode instable, le systeme est alors soumis a une trajectoire elliptique dans le
plan (x,y). Cette représentation en ellipse permet de comprendre pourquoi, dans la littérature sur les
crissements de frein, intervient la notion de travelling waves. Comme évoqué dans le chapitre 1.1.2, les
travelling waves correspondent a des modes de flexion de disque semblant tourner autour de 'axe de
ce dernier et sont généralement interprétées comme étant générées par la superposition de deux ondes
se propageant autour du disque en sens opposé.

Cas d’un systéme amorti

Un systeme amorti est maintenant considéré. L’évolution des valeurs propres avec le coefficient de
frottement dynamique est présentée en figure 2.7. Il apparait que pour de faibles valeurs de coeffi-
cient de frottement, la partie réelle des deux valeurs propres est décalée vers des valeurs légerement
négatives. Le systéme est alors stable. De plus, les fréquences associées aux deux modes du systeme
sont distinctes. La réponse est donc composée d’oscillations dont le niveau est progressivement atténué
a cause de 'amortissement. Lorsque le coefficient de frottement augmente, nous pouvons constater que
les fréquences ont tendance a se rapprocher. Contrairement au cas du systeme non-amorti, les courbes
sont lissées au voisinage du point de coalescence. Le coefficient de frottement critique est maintenant
égal a 0.65. Au-dela de cette valeur, 'un des deux modes possedent une partie réelle positive. Ce mode
est donc instable. L’autre mode est stable et possede quant a lui une partie réelle négative. Contrai-
rement au cas du modele non-amorti, la partie réelle du mode stable n’est plus opposée a celle du
mode instable a cause du décalage vers les valeurs négatives induits par I’amortissement. Par ailleurs,
les fréquences des deux modes ne sont plus égales. Elles restent cependant tres proches. La réponse
temporelle est alors marquée par des oscillations croissantes a la fréquence du mode instable. L’insta-
bilité observée est également de type flottement. La représentation des valeurs propres pour tous les
coefficients de frottement dans le plan de Nyquist permet de mettre en avant la notion de branches,
désormais distinctes grace au lissage des courbes induit par 'amortissement au voisinage du point de
coalescence. Les effets de 'amortissement sur les instabilités induites par le frottement ont déja fait
lobjet de quelques travaux [49, 141, 142]. Une étude paramétrique plus approfondie sera également
présentée au paragraphe 3.1.2.

Alors que dans le cas du modele non-amorti, seuls les modes instables présentaient des vecteurs
propres complexes, dans le cas du modele amorti, méme les modes stables présentent des vecteurs
propres complexes. En effet, les valeurs propres possedent désormais une partie réelle non-nulle dans
tous les cas et engendrent des vecteurs propres complexes, quel que soit le coefficient de frottement.
Comme précédemment, les trajectoires décrites par les déformées sont représentées dans le plan (z,y)
en figure 2.8. Nous remarquons donc que les trajectoires sont toutes elliptiques, méme pour de faibles
valeurs de coefficient de frottement. Nous remarquons également que pour pg = 0.66, I'un des deux
modes est instable, ce qui n’était pas le cas pour le modéle non-amorti. L’ajout d’amortissement semble
donc déstabiliser le systeme. Ceci fera I'objet d’une discussion dans le paragraphe 3.1.2. Aussi, pour
des valeurs élevées du coefficient de frottement, les trajectoires des deux déformées modales dans le
plan (z,y) ne sont plus parfaitement confondues. Ceci s’explique par le fait que les deux vecteurs
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propres ne sont plus complexes conjugués. Enfin, signalons qu’il est plus difficile de distinguer par cette
représentation le coefficient de frottement critique pour lequel le systeme devient instable.

2.3 Simulation temporelle

En 1978, Tondl [143] distingue deux types de vibrations auto-entretenues qu’il nomme soft et hard.
Le premier type correspond a des vibrations auto-entretenues causées par une instabilité de la position
d’équilibre glissant. Ces instabilités peuvent étre prédites par une analyse de stabilité linéaire, comme
cela vient d’étre montré. Le second type correspond quant a lui a des vibrations auto-entretenues
pouvant intervenir méme lorsque la position d’équilibre glissant est stable, si une perturbation d’un
certain niveau est imposée au systeme. Ce second type de vibrations auto-entretenues ne peut étre prédit
par une analyse de stabilité. C’est pourquoi il est nécessaire d’effectuer des simulations temporelles pour
les considérer. Par ailleurs, les simulations temporelles permettent d’obtenir les niveaux vibratoires
associés aux instabilités, ce que ne permet pas une analyse de stabilité. L’inconvénient de cette approche
réside dans le fait qu’elle est plus difficile & mettre en place, notamment a cause du fait qu’il faille assurer
la convergence du schéma d’intégration temporelle ainsi que la bonne gestion des non-linéarités de
contact. De plus, les temps de calcul sont généralement beaucoup plus importants pour une simulation
temporelle que pour un calcul de valeurs propres. Néanmoins, le modele générique ne présente que trois
degrés de liberté. La mise en place s’avere donc plutot souple et les calculs sont quasiment instantanés.

Pour les analyses de stabilité, des hypotheses liées a la linéarisation étaient effectuées. Désormais,
il s’agit d’étudier le comportement réel du modele par des simulations temporelles, en considérant
les trois états de contact susceptibles d’intervenir entre les deux masses : le glissement, I’adhérence
et le décollement. Afin de simuler le comportement vibratoire du systeme, des méthodes numériques
spécifiques d’intégration temporelle et de gestion du contact sont utilisées.

2.3.1 Mise en place
Intégration temporelle

Il existe dans la littérature un grand nombre de schémas d’intégration temporelle. Les schémas
sont dits explicites lorsque les quantités a un instant donné peuvent étre directement déduites des
quantités aux instants précédents. C’est notamment le cas des schémas de Heun, Runge-Kutta et des
différences centrées. En revanche, les schémas sont dits implicites lorsque les quantités a un instant
donné dépendent de ses dérivées au méme instant. Les schémas de Newmark, Houbolt, Wilson-0 et
collocation sont des exemples de schémas implicites. L’avantage de ces derniers réside dans leur nature
inconditionnellement stable, contrairement aux schémas explicites qui nécessitent généralement des
pas de temps tres faibles pour satisfaire les conditions de stabilité. Néanmoins, comme le souligne
Linck [144], les instabilités induites par le frottement peuvent s’établir & des fréquences élevées et il
est souvent indispensable d’utiliser des pas de temps faibles pour bien décrire les phénomenes. Notons
également que les schémas implicites sont généralement plus délicats a mettre en place compte tenu
du fait qu’il faille pour chaque pas de temps résoudre un jeu d’équations non-linéaires pour remonter
aux grandeurs dynamiques souhaitées. Pour les simulations temporelles du modele générique, nous
choisissons donc d’utiliser une variante explicite de la méthode de Newmark [145], appelée méthode
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de type 2. Cette méthode a déja été mise a 'ocuvre pour des problématiques de vibrations induites
par le frottement, comme en témoignent les travaux de Linck, Meziane et Laulagnet [70, 137, 144].
L’application de cette méthode au modele générique est présentée dans ce paragraphe.

Considérons I’équation du mouvement écrite a l'instant ¢ comme suit :
My + Clgy + ku(t) = Z F(t), (2.18)
avec ), F(y) les efforts extérieurs au systéme. Les formulations utilisées pour approximer les déplacements

et vitesses sont issues des développements limités de ces deux grandeurs et s’écrivent :

2
u(t) = u(tfdt) + dt'll(t,dt) + Tu(tfdt% (2 ].9)

Uy = Ug—qp) + Abiig—ar) + dtB (i) — tig—qr)),

avec dt le pas de temps et S une constante traduisant I’amortissement numérique associé au schéma
d’intégration. Notons que la constante [ est initialement introduite pour compenser le terme d’er-
reur du troisieme ordre qui intervient lors du développement limité du déplacement. En injectant les
équations (2.19) dans ’équation du mouvement (2.18), nous obtenons :

1 . ..
Urrdr) = 5 | B + Cue—de) + Dige—ar) + Elii—ar) + FZF@)] : (2.20)

avec A, B, C, D, E et F' des constantes définies comme suit :

A=1+ g,
Be fpar— FUE2) e s og)
m 2
C= 2(1_5)7
= —3%2 + (28 — 1)dt, (2.21)
__ﬁ(l—ﬁ)dﬁ
m 2
P 10+ Qﬁ)dtQ.
m 2

Nous retrouvons un schéma d’intégration de type explicite, ou les déplacements aux instants ¢ + dt
dépendent uniquement des déplacements aux instants ¢ et ¢ — dt, et des vitesses et accélérations a
Iinstant ¢ — dt. Nous pouvons ensuite remonter aux vitesses et accélérations a l'instant ¢ grace aux
formules suivantes :

. 1 . . 203
U = 1128 Ugp—ag) + (1 — B)dtii—_ap) + E(U(H-dt) —uw)l,

2 .
i) = 75 [ueray = u) — dbig)] -

(2.22)



2.3. SIMULATION TEMPORELLE 59

Notons que les résultats qui seront présentés sont obtenus en considérant g = 0.5 et dt = le-5s. En
effet, si 5 = 0.5, le schéma est équivalent a un schéma aux différences centrées et ne présente aucun
amortissement numérique. Il est dans ce cas explicite, consistant d’ordre 2 et conditionnellement stable
comme le souligne Le Bot [146]. La limite de stabilité est définie telle que dt < 1/(2winaz), O Winas €St
la pulsation maximale devant étre considérée lors des simulations. Or, les jeux de parametres utilisés
lors des simulations présentées dans ce mémoire sont tels que le contenu fréquentiel des réponses ne
s’étend jamais au-dela de 1000Hz. Le pas de temps limite pour assurer la stabilité du schéma se situe
donc aux alentours de dt = 3e-4s. Néanmoins, nous choisissons un pas de temps bien inférieur a cette
valeur de maniere a améliorer la précision du schéma. Cela se justifie par le fait que le temps de calcul
n’est quasiment pas impacté puisque celui-ci s’effectue instantanément compte tenu du faible nombre
de degrés de liberté constituant le modele générique.

Application de l’intégration temporelle au modele générique

Appliquons maintenant le principe du schéma d’intégration temporelle de Newmark au modele
générique. Les équations du mouvement du systeme sont données par les équations :

matiyi(s) + C1ityye) + ki) = Fr) cos 0 + Fy ) sin 6,
mlﬂlj(t) + Cljulj(t) + kljulj(t) = FN(t) cosf — FT(t) sin 6, (2.23)

Malloy(r) + Coyliay(r) + KayUoy) = —Fn@)-

Afin de simplifier les expressions, nous utilisons les variables suivantes, correspondant aux expressions
des déplacements a I'incrément de temps n, sans tenir compte des efforts de contact :

1 . ..
Ry = . [Brit1i(n) + Cuaign—1) + D1itiyin—1) + Britiin-1)] »
1 . ..
Rijm) = 7~ [Bijunjmy + Curjn-1y + Dijijn-1) + Erjiinjin-1)] (2.24)

1j

1 . §
Roy(n) = Ay [Bayusy(n) + Cugy(n-1) + Daylizy(n—1) + Eayiinyn-1)] -

Les mouvements de la masse 1 en ¢ sont calculés a chaque instant grace aux équations (2.25) :

F .
Uti(n+1) = Bain) + A—; [FN(ny sin 6 + Frg, cos 6],
. 1 . . 203 5 95
i) = 755 | Wit + (1 = B)dtiiyj—1) + E(uli(n-ﬂ) — Ui(n)) | 5 (2.25)

. 2 .
[ Uitn) = 73 [Ui(nt1) — Utin) — dbi1i(n) ] -

Les mouvements de la masse 1 en j sont calculés a chaque instant grace aux équations (2.26) :
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F .

Utj(n+1) = Rijem) + A_; [Fw(n) 050 = Fre sin6]
. 1 . . 23
) = 7595 |Mim-n + (= Bt + Z (Wjeen) = wjm)| (2.26)
. 2 .

[ @1jn) = 2 [Wjn41) = W) = dbing )] -

Les mouvements de la masse 2 en y sont calculés & chaque instant grace aux équations (2.27) :

( F2
Uayinst) = By + 2= [=Fve )
. 1 . . 25 2.97
ayn) = T35 [B2vn—n) + (1= Bty + G (Uaynrn) = w2y(m) | (2:27)
. 2 .

[ fizytn) = 23 [B2y(n1) = Vay(m) — dliizy()] -

Calcul des efforts de contact

Trois états de contact sont maintenant considérés : le décollement, le glissement et 'adhérence. Les
expressions des efforts de contact Fy et Frp different selon ces trois états.

Décollement

Les deux masses ne sont pas en contact. Les efforts de contact sont donc nuls.
F =0
{ Nm) =5 (2.28)

Adhérence

Pour calculer Fiy(,) et Fr(,) lors de la phase d’adhérence, nous utilisons :
— I'équation de non-pénétration : iy (n41) = Uzy(n+1),
— I'équation d’adhérence : U1,(p41) = Uip(n) + Vdl.

Nous aboutissons alors aux expressions des efforts normal et tangentiel suivantes :

7

cos 0 sin 6 cos?f  sin%6
FN(m) = X [ Ay Fajm + A Frigm) = ( Ay + A >R2y(n) e

. 1 1
+ ... cosfsind (Ali — A—1j> (le(n) + th)] ,

. . 1 1
Fry = Xxr [(cos OR1i(n) — SinORyj(,) + F1cosfsind <A1i — A—1J

(2.29)



2.3. SIMULATION TEMPORELLE 61

avec les constantes xn et xp définies telles que :

. -1 . -1
E s <0052 0 sin’0 )} [ <0052 0 sin’0 )}
= | = [ == et = —|F + . 2.30
XN |:A1iA1j Agy Ali Alj xT ! Ali Alj ( )

Glissement

Pour calculer Fy(,) et Frp(,) lors de la phase de glissement, nous utilisons :
— I'équation de non-pénétration : iy (n41) = Uzy(n+1),
— I'équation de glissement : Fr(,) = paFy(n)-

Nous aboutissons alors aux expressions des efforts normal et tangentiel suivantes :

FN(n) =XGa [Rlz(n) sin 6 + le(n) cosf — RQy(n)] 5 (2 31)
FT(n) = ;udFN(n)v
avec la constante yq définie telle que :
Fy cosd Fysiné 12N
XGg = — [ﬂ(cos 0 — pgsin®) + Lo (sinf 4 pgcos @) + —2 (2.32)
Alj Ali A2y

Gestion des efforts de contact

A chaque pas de temps, une méthodologie est appliquée pour connaitre 1’état de contact intervenant
entre les deux masses. Celle-ci est composée de trois phases :

— Phase 1 : Décollement
Le mouvement des deux masses est tout d’abord calculé en considérant que les deux masses ne
sont pas en contact. Les efforts de contact sont alors nuls. Un test est ensuite réalisé. Si w1, > ugy,
alors nous passons au pas de temps suivant. Sinon, cela signifie que les deux masses se sont
interpénétrées. Les mouvements doivent étre corrigés en considérant des efforts de contact. Nous
passons alors en phase 2.

— Phase 2 : Adhérence
Les efforts de contact sont calculés grace aux deux expressions présentées en équation (2.29). Le
mouvement des deux masses est alors corrigé en prenant en compte ces efforts de contact. Un test
est ensuite réalisé. Si Fr < ugF, alors nous passons au pas de temps suivant. Sinon, cela signifie
qu’il ne s’agit pas d’une phase d’adhérence et nous passons en phase 3.

— Phase 3 : Glissement
Les efforts de contact sont calculés grace aux deux expressions présentées en équation (2.31). Le
mouvement des deux masses est de nouveau corrigé en prenant en compte ces nouveaux efforts de
contact. nous passons ensuite au pas de temps suivant.
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Conditions initiales

La position d’équilibre glissant du systeme est donnée par les équations suivantes :

uld = (g cos @ +sin0)F/ky;,
ui§ = (cos 0 — pgsin0)F/kij, (2.33)
u2y = —F/kgy

Si le systeme est initialement placé dans cette position, aucune vibration n’est observée. La masse 1
ne fait que glisser sur la masse 2 sans osciller. Afin d’observer les vibrations induites par le frottement,
il convient d’imposer une perturbation au systeme. Cette perturbation peut avoir différentes origines.
Elle peut par exemple étre due a une imprécision numérique du code de calcul utilisé. Dans le cas d’'un
systéme présentant une instabilité de la position d’équilibre glissant (instabilité par flottement ou par
divergence), cette perturbation suffit a faire diverger la réponse. Cependant, nous avons précédemment
évoqué les travaux de Tondl [143] qui stipulent que toutes les vibrations auto-entretenues ne sont pas
dues au caractere instable de la position d’équilibre glissant. Certaines sont en effet directement causées
par la perturbation imposée au systeme. Celle-ci doit donc étre maitrisée car elle constitue un parametre
influent sur 'apparition d’instabilités vibratoires. Ainsi nous définissons la perturbation pg, comme le
décalage en = de la position initiale de la masse 1 par rapport a sa position d’équilibre glissant. Les
conditions initiales du systeéme, ie pour n = 1, sont alors données par le jeu d’équations suivant :

Uij(n=1) = (Nd cos 6 + sin H)F/kih + Pog COS 9
Uij(n=1) = (COS 0 — Hd sin H)F/klj Pog Sin 0, (2.34)

U2y (n=1) F/ka

2.3.2 Réponse linéaire et correspondance avec ’analyse de stabilité

Dans un premier temps, nous nous intéressons a la réponse linéaire du systeme. Nous considérons que
le seul état de contact intervenant entre la masse 1 et la masse 2 est le glissement. Cette démarche permet
de faire le parallele avec 'analyse de stabilité, aussi appelée par la suite approche modale, présentée en
paragraphe 2.2. En effet, les résultats issus des simulations temporelles sont directement comparables
a ceux issus des calculs aux valeurs propres complexes, étant donné que les mémes hypotheses sont
employées. Cette démarche permet alors la visualisation des réponses en temporel des configurations
précédemment prédites stables ou instables par les analyses de stabilité. A titre d’illustration, nous
choisissons le jeu de parametres correspondant au modele non-amorti et précédemment présenté dans
le tableau 2.3. Sur la figure 2.9, nous observons le déplacement en y de la masse 1, noté uq, en fonction
du temps pour deux configurations. La premiere (ug = 0.6) est prédite stable par analyse de stabilité
tandis que la seconde (g = 0.67) est prédite instable. Pour la premiére configuration, nous remarquons
une réponse dont ’amplitude est constante, s’expliquant par I’absence d’amortissement dans le modele.
Nous remarquons également que deux fréquences régissent les oscillations. Ces constats sont en accord
avec les résultats de I'analyse de stabilité linéaire qui prévoyaient un systeme stable avec deux modes
présentant des parties réelles nulles et des fréquences distinctes. Pour la seconde configuration, nous
pouvons observer que la réponse ne contient qu'une seule fréquence et que son amplitude croit de
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maniere exponentielle. Ces constats sont également en accord avec les résultats de I’analyse de stabilité
linéaire. Fn effet, celle-ci prédisait une réponse instable par flottement, gouvernée par le mode a partie
réelle positive. La fréquence du mode en question correspond a la pseudo-fréquence des oscillations
observées.

Intéressons-nous maintenant au contenu fréquentiel des réponses prédites stables par une analyse de
stabilité. La figure 2.10.a montre les spectres normalisés, associés a quatre configurations présentant
un coeflicient de frottement dynamique inférieur au coefficient de frottement critique du systeme. Nous
apercevons les pics des spectres se rapprocher au fur et a mesure que le coefficient de frottement
augmente. Ceci traduit la notion de coalescence de modes d’'un point de vue temporel. L’analogie
avec les courbes de coalescence obtenues par le calcul aux valeurs propres complexes est montrée en
figure 2.10.b, sur laquelle sont reportées les configurations de la figure 2.10.a.

La démarche consistant a simuler le comportement vibratoire du systéme linéarisé présente également
I'intérét de valider le schéma d’intégration temporelle utilisée. La figure 2.11.a présente une comparaison
des fréquences issues des transformées de Fourier des réponses temporelles avec celles déduites de
la partie imaginaire des valeurs propres. Nous constatons la concordance des résultats fournis par
I’approche temporelle et I’approche dite modale. Nous pouvons effectuer le méme type de comparaison
sur les parties réelles. Pour cela, le décrément logarithmique ¢§ est calculé et la partie réelle équivalente
r en est déduite par les relations suivantes :

d=1In <M> ot =0 (2.35)

Uny(e+ 25) 2m

Comme pour les fréquences, nous obtenons une tres bonne corrélation entre les parties réelles issues de
I’approche temporelle et celles issues de I’approche modale. Ces éléments permettent ainsi de valider le
schéma d’intégration temporelle utilisé.

2.3.3 Réponse non-linéaire et mise en évidence de cycle limite

Désormais, nous souhaitons simuler le comportement vibratoire réel du systeme sans effectuer d’hy-
potheses de linéarisation. Ainsi, la condition de glissement permanent n’est plus imposée. Les trois états
de contact sont considérés : le glissement, I'adhérence et le décollement. La figure 2.12.a présente la
réponse temporelle associée a la configuration prédite instable par 'analyse de stabilité (ug = 0.67).
Nous constatons au début de la simulation une réponse constituée d’oscillations divergeant exponen-
tiellement avec le temps. Contrairement a la réponse linéaire, la divergence est limitée dans le temps.
En effet, des non-linéarités interviennent dans la réponse et viennent stabiliser les amplitudes des os-
cillations a partir de ¢t = 0.22s. Des vibrations auto-entretenues sont alors obtenues. Celles-ci peuvent
se traduire dans un diagramme des phases par un cycle limite, comme illustré en figure 2.12.b.

La figure 2.13 présente le résultat de transformées de Fourier menées lors de la divergence et de la
stabilisation de la réponse. Il apparait que lors de la divergence, une seule fréquence régit les oscillations.
Cette fréquence, aux alentours de 200Hz, correspond a la fréquence du mode prédit instable lors de
I’analyse de stabilité. Le systéeme présente a ce moment un comportement vibratoire linéaire. La phase de
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FIGURE 2.9 — Réponses temporelles linéaires pour une configuration prédite (a) stable et (b) instable
par I'analyse de stabilité linéaire.
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FIGURE 2.10 — Phénomene de coalescence observé par (a) l'approche temporelle et (b) I'approche
modale. Correspondance entre les deux approches.
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FIGURE 2.12 — (a) Réponse temporelle non-linéaire pour une configuration prédite instable par I’analyse
de stabilité linéaire. (b) Représentation du cycle limite dans le diagramme des phases.

stabilisation de la réponse est quant a elle marquée par une fréquence fondamentale suivie de plusieurs
harmoniques. Cela traduit 'apparition de non-linéarités dans le comportement vibratoire du systeme.
Nous pouvons noter que la fréquence fondamentale reste au voisinage de la fréquence observée lors de

la divergence de la réponse.

Intéressons-nous maintenant aux états de contact intervenant entre les deux masses et régissant le
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FIGURE 2.13 — Spectre de uyy () calculé sur (a) [0,0.15]s et (b) [0.25,0.4]s.

comportement vibratoire du systeme. Les figures 2.14.a et 2.14.b présentent un zoom sur la réponse
temporelle et les états de contact lors de la divergence de la réponse. Nous constatons que les oscillations
croissantes interviennent alors que seule une situation de glissement prend place entre les deux masses
du systeme, confirmant ainsi le comportement linéaire du systeme lors de la divergence de la réponse.
Des lors que les amplitudes deviennent suffisamment importantes, des non-linéarités commencent a
intervenir. Les figures 2.14.c et 2.14.d présentent un zoom sur la réponse temporelle et les états de
contact lors de la transition entre la divergence et la stabilisation de la réponse. Nous observons que les
oscillations sont encore croissantes et que celles-ci ne sont plus régies par une unique fréquence. A ce
moment, les états de glissement, adhérence et décollement se succedent. Le comportement vibratoire
du systeme est alors conditionné par ces non-linéarités de contact. Notons que les phases de glisse-
ment, adhérence et décollement sont caractérisées par des durées globalement équivalentes. Enfin, les
figures 2.14.e et 2.14.f présentent un zoom sur la réponse temporelle et les états de contact lors de la
stabilisation de la réponse. Les oscillations présentent désormais un niveau constant et les non-linéarités
sont encore plus marquées que précédemment. Différents états de contact interviennent dans la réponse.
Les phases d’adhérence et de décollement constituent quasiment la totalité de la réponse. Le glissement
n’apparailt que trés brievement lors de la transition d’un état de décollement vers un état d’adhérence.

Le modele générique permet donc la simulation de vibrations auto-entretenues grace a l’alternance
des différents états de contact pouvant intervenir entre la masse 1 et la masse 2. Selon le jeu de
parametres utilisé, différents comportements vibratoires peuvent avoir lieu. Le paragraphe suivant dresse
un état des lieux des différents régimes, mécanismes et bruits pouvant étre simulés avec le modele
générique.
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FI1GURE 2.14 — Réponse temporelle non-linéaire pour une configuration prédite instable par I'analyse
de stabilité linéaire. Les déplacements uq, et les états de contact intervenant a chaque instant entre la
masse 1 et la masse 2 sont respectivement montrés a gauche et droite pour trois intervalles de temps

distincts.
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2.4 Analyse des réponses vibratoires

2.4.1 Mise en évidence des différents régimes

Nous avons vu que 'alternance des états de contact permet de stabiliser ’amplitude des oscillations
et de donner naissance a des vibrations auto-entretenues. Selon le jeu de parametres choisi, nous pou-
vons mettre en évidence quatre possibilités pour I’établissement de telles vibrations. Les configurations
choisies afin d’illustrer ces possibilités sont détaillées dans le tableau 2.4.

Parametres mi1 Mo kli klj kgy C14 C1j C2y F |4 Hd  Hs 0 Poz
Unités ke kg N/m N/m N/m Ns/m Ns/m Ns/m N m/s - - : m
Fig. 2.15.a 01 04 le6 leb leb 0.1 0.1 0.1 10 0.01 0.6 08 635 1e8
Fig. 2.15.b 0.1 0.4 le6 led led 10 10 10 10 0.01 06 0.8 626 1le-8
Fig. 2.15.c 01 04 le6 leb leb 0.1 0.1 0.1 10 0.01 06 08 74 1e8
Fig. 2.15.d 0.1 0.4 le6 led led 10 10 10 10 0.01 06 0.8 74 le-8

TABLE 2.4 — Jeux de parametres utilisés pour la mise en évidence des régimes.

Les résultats des simulations sont montrés en figure 2.15. Dans les quatre cas, la réponse temporelle
du déplacement en x et en y de la masse 1 sont représentés ainsi que les états de contact intervenant
entre les deux masses. La figure 2.15.a montre des vibrations auto-entretenues régies par une alternance
de phases d’adhérence et de glissement. Aucune phase de décollement ne prend place dans la réponse. 11
s’agit probablement du régime le plus couramment rencontré dans la littérature car il peut étre mis en
avant par le modele classique de stick-slip & un degré de liberté. Ce régime est généralement rencontré
lorsque le préchargement F' est important ou lorsque la vitesse V' imposée a la masse 2 est faible. La
figure 2.15.b montre quant a elle des vibrations auto-entretenues régies par une alternance de phases de
glissement et de décollement. Aucune phase d’adhérence ne prend place dans la réponse. Contrairement
au premier cas, ce régime est généralement rencontré lorsque le préchargement F' est faible ou lorsque la
vitesse V' imposée a la masse 2 est élevée. La figure 2.15.c montre des vibrations auto-entretenues régies
par une alternance des états d’adhérence et de décollement. Notons que ce cas est difficile a obtenir. En
effet, il existe tres souvent une phase de glissement tres breve pour assurer la transition d’une phase de
décollement vers une phase d’adhérence. Enfin, la figure 2.15.c montre des vibrations auto-entretenues
régies par une alternance des trois états de contact possibles. Les proportions de chacun de ces états
de contact dépendent du jeu de parametres utilisé pour la simulation.

2.4.2 Reproduction des différents mécanismes

Le modele générique a été choisi de maniere a couvrir une grande partie des phénomenes responsables
de bruits induits par le frottement sur les structures automobiles. Nous devons donc vérifier sa capacité
a générer des vibrations induites par les trois mécanismes physiques que sont le stick-slip, le sprag-slip
et le couplage modal.

Tout d’abord, intéressons-nous au phénomene de stick-slip. Celui-ci est mis en avant grace au jeu
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Parametres mqp mo  ky; kij Koy C1i 1 Coy F Vv e s 0 pox

Unités kg kg N/m N/m N/m Ns/m Ns/m Ns/m N m/s - - : m
Fig. 2.16.a 01 04 1e5 1e5  1eb 1 1 1 200 001 06 08 0 1leb
Fig. 2.16.b 0.1 0.4 le6 led leb 1 1 1 10 0.01 0.85 085 60 1le-8
Fig. 2.16.c 01 04 1e5 led  led 1 1 1 1 001 072 072 60 1le-8

TABLE 2.5 — Jeux de parametres utilisés pour la mise en évidence des mécanismes.

de parametres décrit en premiere ligne du tableau 2.5. Evidemment, le coefficient de frottement dyna-
mique est inférieur au coefficient de frottement statique, condition nécessaire pour obtenir du stick-slip
avec le modele générique. De plus, I'angle d’incidence est nul. Par conséquent, le systeme ne présente
aucun couplage des degrés de liberté et les phénomenes de sprag-slip et de couplage modal ne peuvent
intervenir. Etant donné que la position d’équilibre glissant est stable, des vibrations auto-entretenues
ne peuvent étre obtenues seulement si la perturbation imposée au systéme est suffisamment importante.
Le résultat de la simulation temporelle est présenté en figure 2.16.a et montre ’apparition de vibrations
auto-entretenues. Le déplacement temporel de la masse 1 en x est alors caractérisé par une forme en
dent de scie traduisant I'alternance de phase d’adhérence et de phase de glissement. Il est a noter en
revanche que le déplacement temporel de la masse 1 en y reste constant tout au long de la simulation.
Cela est du a l'absence de couplage des degrés de liberté qui font que les vibrations générées dans la
direction tangentielle au contact n’engendrent pas de vibration dans la direction normale au contact.

Le phénomene de sprag-slip est ici mis en avant grace au jeu de parametres décrit en deuxieme ligne
du tableau 2.5. Cette fois, I'angle d’incidence est non nul. Le systeme présente donc un couplage des
degrés de liberté, condition nécessaire pour obtenir du sprag-slip. De plus, le coefficient de frottement
dynamique est égal au coefficient de frottement statique. Par conséquent, le phénomene de stick-slip
ne peut intervenir. L’analyse de stabilité menée sur cette configuration prédit une instabilité par diver-
gence. Le résultat de la simulation temporelle est présenté en figure 2.16.b. Nous pouvons distinguer
deux principales phases. La premiere entre 0 et 0.11s correspond a une divergence de la réponse, sans
oscillation. A ce moment, la masse 1 ne fait que glisser sur la masse 2. Le comportement est linéaire et
correspond a l'instabilité par divergence prédite par le calcul des valeurs propres complexes du systeme.
La seconde phase entre 0.12s et 0.5s correspond a des vibrations auto-entrenues marquées par ’alter-
nance des états de glissement, adhérence et décollement. Notons que contrairement au stick-slip, des
vibrations sont générées dans la direction normale au contact grace a l'introduction d’un couplage des
degrés de liberté.

Enfin, le phénomeéne de couplage modal est mis en avant grace au jeu de parametres décrit en
troisieme ligne du tableau 2.5. Le couplage des degrés de liberté étant une condition nécessaire pour
obtenir du couplage modal, I’angle d’incidence utilisé est non nul. Par ailleurs, le coefficient de frottement
dynamique est égal au coefficient de frottement statique afin de ne pas faire intervenir d’instabilités
vibratoires induites par le stick-slip. L’analyse de stabilité menée pour cette configuration prédit un
systeme instable par flottement. Le résultat de la simulation temporelle est présenté en figure 2.16.c. Au
début de la simulation, le déplacement de la masse 1 diverge de maniere exponentielle tout en oscillant
a une seule fréquence. La masse 1 ne fait que glisser sur la masse 2. Le comportement est linéaire et
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correspond a ce qui est prédit par le calcul aux valeurs propres complexes du systeme. Ensuite, les
non-linéarités de contact viennent stabiliser 'amplitude des oscillations, donnant alors naissance a des
vibrations auto-entretenues.

(a) Phénomene de stick-slip
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FIGURE 2.16 — Reproduction des phénomenes de (a) stick-slip, (b) sprag-slip et (c¢) couplage modal.

Comme nous venons de le montrer aux travers de ces exemples, le modele générique est capable de
simuler les vibrations auto-entretenues dont les mécanismes de stick-slip, sprag-slip et couplage modal
sont a l'origine.
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2.4.3 Reproduction des différents bruits

Dans le premier chapitre de ce mémoire, nous avons proposé une catégorisation des bruits automo-
biles induits par le frottement selon trois dénominations : le craquement, le crissement et le grincement.
Ces catégories de bruit présentent des caractéristiques temporelles et fréquentielles assez spécifiques.
L’objet de ce paragraphe consiste a voir si le modele générique est capable de simuler des vibrations
pouvant qualitativement étre a I'origine de ces catégories de bruit. Pour cela, nous allons présenter les
résultats de trois simulations dont les parametres d’entrée sont donnés dans le tableau 2.6.

Parametres mi1 Mg kli klj kigy C14 C1j Coy F |4 Hd Ms 0 Poz

Unités kg kg N/m N/m N/m Ns/m Ns/m N.s/m N m/s - - : m
Fig. 2.17.a 01 04 1e6 leb leb 5 5 5 1200 0.001 0.46 0.5 20 1leb
Fig. 2.17.b 0.1 04  5e6 5eb 5eb 5 5 5 1 0.004 0.58 0.8 80 1le-8
Fig. 2.17.c 01 04 1le6 led led 5 5 5 100 0.004 06 08 60 1e-8

TABLE 2.6 — Jeux de parametres utilisés pour la mise en évidence des catégories de bruit.

Notons que pour ces simulations, un profil de vitesse sinusoidal est imposé a la masse 2, tradui-
sant ainsi des allers-retours de la masse 1 sur la masse 2. La figure 2.17 montre les accélérations
de la masse 1. La réponse vibratoire associée a la premiere configuration est marquée par trois pics
d’accélérations. Hormis ces trois pics, 'accélération est nulle car la masse 1 adhére a la masse 2. Les
pics d’accélération sont dus au passage d’un état d’adhérence a un état de glissement. Cette réponse
vibratoire doit étre comparée au signal de pression acoustique enregistré lors d’un bruit de craquement
et présenté en figure 1.18. Le caractere impulsionnel propre a ce bruit est retrouvé avec le modele
générique. La deuxieme réponse est quant a elle caractérisée par une instabilité vibratoire pour laquelle
les oscillations présentent une amplitude qui varient progressivement tout au long de 'instabilité. Les
états de glissement, d’adhérence et de décollement interviennent successivement entre la masse 1 et la
masse 2. L’allure temporelle de la réponse vibratoire simulée est tres proche de celle que nous pou-
vons obtenir pour un bruit de crissement, comme présenté en figure 1.19. Enfin, la troisieme réponse
montre également une instabilité vibratoire. Contrairement a précédemment, des variations brutales
de I'amplitude des oscillations sont observées. Les phases d’adhérence sont également plus longues. De
plus, des phases de décollement interviennent mais uniquement sur la fin de 'instabilité. Ceci confere
a la réponse un caractere saccadé tres marqué, comme ce qui est constaté pour le bruit de grincement
présenté en figure 1.20.

Les caractéristiques associées aux bruits présentés dans le paragraphe 1.2 sont retrouvées avec ces
simulations. Le modele générique est donc capable de reproduire qualitativement les comportements
vibratoires a ’origine des bruits de craquement, crissement et grincement.
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FIGURE 2.17 — Reproduction avec le modele générique des comportements vibratoires a 'origine du (a)
craquement, (b) crissement et (c) grincement.
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2.5 Expérimentation

Apres la modélisation, il convient désormais de proposer une expérimentation du systéme générique.
L’expérimentation sert entre autres a confirmer des tendances et a vérifier la pertinence des résultats
issus des simulations. Elle permet ainsi d’apporter des éléments de validation du modele générique
proposeé.

2.5.1 Mise en place d’un banc d’essai
Description générale

Le principe consiste a développer un banc d’essai capable de reproduire des bruits induits par
le frottement de type automobile a partir d’un seul et méme systeme générique. Ce systeme doit étre
constitué de structures aux géométries simples et de matériaux automobiles. Le dispositif réalisé, inspiré
des travaux de Desvard [6], est illustré en figures 2.18 et 2.19. Il est constitué d’une plaque encastrée
sur ses deux extrémités, sur laquelle est positionnée une piece appelée par la suite frotteur. Celui-ci
peut étre assimilé a la masse 1 du modele générique, tandis que la plaque correspond a la masse 2. Une
vitesse relative est imposée entre les deux structures par l'intermédiaire d’un pot vibrant (modele B&K
V406), dont la course est suffisamment importante pour quun bruit induit par le frottement puisse
s’établir. Aussi, le profil de vitesse est sinusoidal et imposé pour des raisons pratiques au frotteur et non
a la plaque. Notons que ce point constitue une différence entre la situation expérimentale et la situation
numérique. Cette différence est néanmoins mineure car c’est bien la présence d’un mouvement relatif
entre les deux structures qui importe pour I’étude des instabilités vibratoires induites par le frottement.
Par ailleurs, la piece de fixation du frotteur peut étre inclinée, modifiant ainsi 'angle d’inclinaison du
frotteur sur la plaque. Enfin, des masselottes peuvent étre ajoutées sur un plateau relié a la piece de
fixation du frotteur, modifiant ainsi le préchargement du systeme.

Microphone
Frotteur / Plateau
Plaque [ / []
o ‘ Pot vibrant
| [

Accélérométre / \

FI1GURE 2.18 — Expérimentation du systeme générique - Schéma de principe du banc d’essai.

Afin de relever la pression acoustique rayonnée, un microphone 1/2 pouce (modele B&K 4190) est
disposé a proximité de la zone de contact. Un accélérometre cubique mono-axe (modele B&K M317A01)
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FIGURE 2.19 — Expérimentation du systeme générique - Photos du banc d’essai.

placé sous la plaque permet de connaitre 'accélération transversale de celle-ci. Le frotteur choisi est
un joint en caoutchouc extrait de la partie arriere d’un lécheur de vitre intérieur et coupé en longueur
pour ne garder que 30mm. Cette partie du joint n’étant pas flockée, il est possible d’obtenir du bruit
assez facilement. Quant a la plaque, celle-ci est en polypropylene et présente une longueur de 165mm,
une largeur de 98mm et une épaisseur de 3mm.

De maniere a couvrir une grande partie des bruits automobiles induits par le frottement, des mesures
ont été réalisées dans diverses configurations. Des études de sensibilité qualitatives ont ainsi été menées
selon le préchargement, la vitesse relative, 'angle d’incidence, la température ou encore 'humidification
de la plaque. Les acquisitions sont réalisées sur une durée de 3s. Le frotteur effectue alors plusieurs allers-
retours sur la plaque, générant potentiellement un bruit induit par le frottement. Les phases allers et
retours sont définies comme montré en figure 2.20 et different notamment par ’angle d’incidence pergu

\Y \Y
( - . (
(a) (b)

FIGURE 2.20 — Définition des phases (a) allers et (b) retours.

par le systeme.

2.5.2 Analyse d’une mesure type

Considérons une configuration bruyante pour laquelle la fréquence d’excitation imposée par le pot
vibrant est de 8Hz. Le frotteur effectue donc 24 allers-retours pendant la durée de 'acquisition. Le
signal enregistré par l'accélérometre pendant 3 allers-retours consécutifs est donné en figure 2.21.a.
Nous constatons que les phases allers sont successivement marquées par une croissance, une stabilisation
et une décroissance de 'amplitude des oscillations, traduisant ainsi une instabilité vibratoire d’environ
0.05s. Notons que les vibrations auto-entretenues régissant la réponse sont ici atténuées par la diminution
de la vitesse relative entre le frotteur et la plaque intervenant quand le pot vibrant atteint sa course
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maximale (ici de 8mm). Nous pouvons également remarquer que les caractéristiques des instabilités
vibratoires observées (allure de la réponse, amplitude maximale, fréquence) restent les mémes lors de
chaque phase aller, reflétant ainsi la bonne répétabilité des mesures. Les phases retours sont quant a elles
marquées par des oscillations d’amplitude beaucoup plus faible et une absence d’instabilité vibratoire.
La figure 2.21.b. présente la transformée de Fourier calculée au coeur de instabilité vibratoire entre
0.06 et 0.09s. Nous constatons la présence de deux pics correspondant a la fréquence fondamentale et
sa premiere harmonique et se situant respectivement a 867Hz et 1734Hz.

o
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FIGURE 2.21 — Exemple de réponse vibratoire enregistrée par I'accélérometre. (a) Réponse temporelle

I
o
(S

sur 0.4s et (b) spectre de la réponse au coeur des vibrations auto-entretenues entre 0.06 et 0.09s.

Le signal enregistré par le microphone pendant 3 allers-retours consécutifs est donné en figure 2.22.a.
Nous constatons que les phases allers sont successivement marquées par une croissance, une stabilisation
et une décroissance du niveau de pression acoustique rayonnée, tandis que les phases retours sont
marquées par un niveau acoustique tres faible di au bruit de fond environnant. Dans les faits, ces phases
donnent lieu & une succession de bruits tres brefs. Nous pouvons ainsi nous apercevoir par comparaison
avec les courbes d’accélération présentées précédemment que ce sont les vibrations transversales de la
plaque qui sont a l'origine du bruit rayonné. Aussi, le fait que le systeme ne fasse du bruit uniquement en
phase aller souligne I'importance de ’angle d’incidence sur 'apparition des instabilités vibratoires. La
figure 2.22.b. présente la transformée de Fourier du signal de pression calculée au coeur de I'instabilité
vibratoire entre 0.06 et 0.09s. Comme précédemment, nous constatons la présence des deux pics a 867Hz
et 1734Hz. Notons que la seconde harmonique a 2602Hz apparait également mais a un degré moindre.
Cette signature acoustique traduit un bruit ayant un caractere plutot tonal. En effet, les fréquences
sont assez élevées et restent inchangées tout au long du bruit. Au regard des constatations effectuées
dans le paragraphe 1.2, ce bruit peut s’apparenter a du crissement. Le niveau acoustique atteint lors
de cette mesure est d’environ 90dB.

2.5.3 Reproduction des différents bruits

Quelques études de sensibilité ont été menées afin de soumettre le systeme a différentes conditions
d’utilisation. Selon les configurations, trois types de réponse ont été mis en évidence comme le montre
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FIGURE 2.22 — Exemple de réponse acoustique enregistrée par le microphone. (a) Réponse temporelle
sur 0.4s et (b) spectre de la réponse au cceur des vibrations auto-entretenues entre 0.06 et 0.09s.

la figure 2.23. Ces signaux acoustiques s’apparentent qualitativement a ceux caractérisant les bruits de
crissement, grincement et craquement représentés en figures 1.19, 1.20 et 1.18. Il apparait donc qu'un
seul et méme systeme, s’il est soumis a différentes conditions d’utilisation, est capable de générer les trois
principales catégories de bruits induits par le frottement rencontrées sur des structures automobiles,
confortant ainsi notre approche basée sur un systeme générique.
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FiGURE 2.23 — Exemples de bruits enregistrés sur le banc d’essai.

2.5.4 Validation du modele générique

Le modele générique a été recherché de maniere & prendre en compte la majeure partie des phénomenes
pouvant étre a l'origine des bruits induits par le frottement. Ce modele a quelques degrés de liberté
n’a donc pas pour vocation de prédire quantitativement les niveaux vibratoires de structures réalistes.
C’est pourquoi, I’alimentation de ce dernier par des parametres expérimentaux, déduits entre autres des
caractéristiques géométriques et matériaux du frotteur et de la plaque, n’a pas été envisagée. Ainsi, le
modele générique n’est alimenté que par des parametres arbitraires restant néanmoins réalistes. Compte
tenu de ces remarques, les comparaisons entre les résultats expérimentaux et numériques concernant le

systeme générique sont d’ordre qualitatif.
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Afin de valider la modélisation du systéeme générique, nous souhaitons donc que les phénomenes
observés expérimentalement sur le banc d’essai soient retrouvés numériquement lors des simulations
temporelles menées sur le modele générique. La mesure servant de support pour la comparaison est celle
déja présentée en figure 2.22. Le profil de vitesse sinusoidal imposé par le pot vibrant génere des allers-
retours du frotteur sur la plaque a une fréquence de 8Hz. Nous décidons d’imposer la méme excitation
numériquement. Le jeu de parametres choisi pour cette comparaison est donné dans le tableau 2.7.

Parametres mi1 Mg kli klj kigy C14 C1j Coy F Vv Hd  HUs 0 Poz
Unités ke kg N/m N/m N/m Ns/m Ns/m Ns/m N m/s - - ’ m
Fig. 2.24b 01 04 5e6 5e5 le6 1 1 1 1 001 06 06 75 1e8

TABLE 2.7 — Jeu de parametres utilisé pour la comparaison calcul-mesure.

Une comparaison qualitative de la réponse acoustique obtenue expérimentalement et de la réponse
vibratoire obtenue numériquement est montrée en figure 2.24. Des zooms sur les deux premieres secondes
puis sur trois allers-retours sont illustrés pour les deux réponses. La simulation temporelle montre des
instabilités vibratoires se manifestant sur chaque phase aller, tandis qu’aucune instabilité n’apparait en
phase retour. Ceci est en accord avec les constats faits précédemment pour la réponse expérimentale.
Au regard de ces courbes, nous pouvons dire que les phénomenes observés expérimentalement sont
reproduits par le modele générique. La modélisation est ainsi validée. De plus, nous pouvons mentionner
ici 'un des avantages de la simulation numérique, qui réside dans le fait qu’elle fournit une information
quant aux états de contact intervant tout au long de la réponse. Ainsi nous apprenons que les phases de
glissement, d’adhérence et de décollement se succedent lors des phases allers alors que seule une phase
de glissement est obtenue lors des phases retours.
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FIGURE 2.24 — Comparaison qualitative entre (a) la réponse acoustique obtenue expérimentalement et
(b) la réponse vibratoire obtenue numériquement.
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2.6 Conclusion

La mise en place d’un systeme générique, choisi de maniere a étre capable de reproduire a lui seul
une grande partie des phénomenes observés sur I’ensemble des structures automobiles, a été présentée
dans ce chapitre. Dans un premier temps, la modélisation de ce systeme a été décrite. Pour cela, une
démarche mettant en jeu une complexité croissante a été entreprise de maniere a rechercher le modele au
juste nécessaire présentant dans ses génes les trois principaux mécanismes a l'origine des bruits induits
par le frottement que sont le stick-slip, le sprag-slip et le couplage modal. Ce modele possede trois
degrés de liberté et représente deux masses frottant 1'une sur I'autre. Des analyses de stabilité ont été
effectuées sur ce modele. Celles-ci sont basées sur un calcul aux valeurs propres complexes du systeme
linéarisé autour d’une position d’équilibre glissant et permettent de prédire 'apparition d’instabilités
vibratoires occasionnées par le sprag-slip et le couplage modal. En revanche, elles ne permettent pas de
prédire I'apparition d’instabilité occasionnées par le stick-slip lorsqu’une loi de frottement de Coulomb
est utilisée. Aussi, 'une des limitations de cette approche dite modale est qu’elle ne permet pas de
remonter aux niveaux vibratoires intervenant lorsque des instabilités apparaissent. C’est pourquoi des
simulations temporelles ont également été mises en place. Avec cette approche, les non-linéarités de
contact sont désormais prises en considération. Les instabilités causées par les trois mécanismes peuvent
étre simulées et les niveaux vibratoires sont connus. Celles-ci mettent en avant le fait que l'alternance
des états de contact permet de stabiliser I'amplitude des vibrations en cas d’instabilité. Quatre régimes
de vibrations auto-entretenues ont ainsi été identifiés selon les états de contact intervenant dans la
réponse. Aussi, selon les jeux de parametres utilisés lors des simulations, nous avons mis en évidence
que le modele générique était capable de reproduire qualitativement les comportements vibratoires a
l'origine des bruits de crissement, grincement et craquement.

L’expérimentation de ce systeme générique a également été présentée. Le banc d’essai réalisé est
constitué de structures aux géométries simples et de matériaux automobiles. Les mesures vibratoires et
acoustiques effectuées sur ce banc ont permis de montrer la pertinence du modele générique et de ses
résultats. En effet, bien que les comparaisons entre les résultats expérimentaux et numériques ne soient
que qualitatives, elles montrent que les phénomenes observés sur le banc sont bel et bien reproduits par
le modele. Aussi, quelques études de sensibilité ont été menées afin de soumettre le systeme a différentes
conditions d’utilisation. Celles-ci ont montré qu’un seul et méme systeme était capable de produire les
trois principales catégories de bruits induits par le frottement observées sur structures automobiles,
confortant ainsi notre approche basée sur un systéme générique (figure 2.25).
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Chapitre 3
Analyse du systeme générique

Maintenant que la pertinence des résultats issus du modele générique a été vérifiée, il convient
désormais d’exploiter le modele de maniere a apporter des éléments contribuant & la compréhension des
phénomenes responsables des bruits induits par le frottement. L’exploitation du modele générique fait
donc l'objet de ce chapitre. Dans un premier temps, des études de sensibilité seront présentées. Puis
nous nous intéresserons a l'effet de 'amortissement sur la stabilité du systeme et mettrons en avant
le paradoxe de déstabilisation. Ensuite, des méthodologies permettant de catégoriser les configurations
présentant des vibrations auto-entretenues selon la nature des mécanismes sollicités et des bruits générés
seront présentées. Enfin, un plan d’expériences numériques sera mené. La relation entre les mécanismes
et les bruits sera investiguée, tout comme les tendances de chaque mécanisme et bruit vis-a-vis des
parametres du modele.

3.1 Sensibilité aux parametres de modélisation

3.1.1 Effet des parametres du modele générique

Tout d’abord, nous nous intéressons a I'influence des parametres de modélisation sur les comporte-
ments vibratoires du modele générique. Pour cela, des études de sensibilité autour d’'une configuration
nominale sont effectuées. La configuration nominale est donnée dans le tableau 3.1 et correspond a une
configuration pour laquelle une instabilité par flottement est prédite par ’analyse de stabilité.

Pour chaque configuration, une analyse de stabilité ainsi qu’une simulation temporelle de 1s sont
effectuées. Les résultats de ces études sont illustrés en figures 3.1 et 3.2. Les sensibilités des fréquences
et parties réelles issues des calculs aux valeurs propres complexes sont reportées pour chacun des 14
parametres de modélisation. Les valeurs efficaces de 'accélération en x et y de la masse 1 et les taux

Parametres mqp mo ki, ki Ry C1; 1 Coy F Vo opug ps 0 pos
Unités kg kg N/m N/m N/m Ns/m Ns/m Ns/m N m/s - - : m
Valeurs 0.1 0.4 le6 leb leb 1 1 1 10 0.01 06 08 70 1e-8

TABLE 3.1 — Jeu de parametres utilisé pour la configuration nominale.

83
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de glissement, décollement et adhérence sont calculés sur la fin de la simulation temporelle, entre 0.8s
et 1s. Cela permet en cas d’instabilités vibratoires de calculer ces grandeurs lors des vibrations auto-
entretenues et de ne pas considérer la phase transitoire. Les sensibilités de ces grandeurs vis-a-vis des
14 parametres de modélisation sont également reportées sur les figures 3.1 et 3.2.

Effet sur les valeurs propres complexes

Nous pouvons déja dissocier deux classes de parametres. La premiere est constituée des parametres
mi, ma, ki, kij, Koy, c1i, 15, c2y, pa et 0. Ces parametres interviennent dans le calcul des valeurs
propres complexes et influencent donc les fréquences et parties réelles du systeme. Les courbes associées
aux parametres mo et pg montrent une bifurcation de Hopf sur-critique, tandis que celles associées
aux parametres m; et kg, montrent une bifurcation de Hopf sous-critique [31]. Aussi nous pouvons
constater 'apparition de ces deux types de bifurcation sur les courbes associées aux parametres ki,
k1; et 6. 1l existe donc pour ces parametres une plage de valeurs intermédiaire pour laquelle le systeme
est instable. Notons que les points de bifurcation observés se retrouvent également dans la littérature
sous les dénominations mode lock-in et mode lock-out [93], pouvant étre traduites littéralement par
verrouillage de mode et déverrouillage de mode. Concernant les parametres d’amortissement cy;, c1;
et cyy, nous pouvons noter que les parties réelles décroient légerement avec I'augmentation de ces
parametres. Cependant, la plage de variation est telle que le systeme n’est pas stabilisé. Les deux
modes sont toujours couplés, bien que leurs fréquences soient davantage éloignées avec ’amortissement.
Une étude plus approfondie de 'effet de ’amortissement sera présentée par la suite. La seconde classe
est constituée des parametres po., F, V et us. Ces parametres ont la particularité de ne pas intervenir
dans le calcul des valeurs propres complexes du systéme, comme évoqué dans le paragraphe 2.2. Ainsi,
I’évolution de ces parametres n’entraine pas de variation des fréquences et des parties réelles.

Effet sur la réponse temporelle

Intéressons-nous maintenant aux réponses temporelles. Les configurations ne présentant pas de vi-
bration auto-entretenue sont caractérisées par des amplitudes de vibrations tres faibles et par des taux
de glissement égaux a 100%. En effet, dans ce cas, aucune non-linéarité de contact n’intervient et la
masse 1 ne fait que glisser sur la masse 2. Dans le cas ou la configuration présente des vibrations auto-
entretenues, les amplitudes de vibrations sont élevées et des phases d’adhérence, de glissement et/ou
de décollement peuvent potentiellement intervenir dans la réponse. La somme des taux correspondant
aux trois états de contact est égale a 100%. Notons que seules des vibrations auto-entretenues de type
soft au sens de Tondl [143] sont présentes parmi les configurations simulées. En effet, celles-ci sont
obtenues des lors que le calcul aux valeurs propres complexes prévoit un mode a partie réelle positive,
traduisant une instabilité de I’équilibre glissant. Nous pouvons remarquer en figures 3.1 et 3.2 que le
passage d’une réponse stable a une réponse instable (ou inversement) se traduit par une discontinuité
du niveau vibratoire, caractéristique d’une bifurcation de Hopf. Ce caractere binaire, ici mis en avant
avec les parametres my, ma, Kki;, k1j, K2y, pq et 0, permet d’expliquer en partie la nature fugace des
bruits induits par le frottement. En effet, la moindre variation de I'un des parametres suffit & entrainer
un changement de comportement de la réponse, se traduisant par une suppression ou une apparition
d’instabilité vibratoire. Aussi, lorsque le systéme est instable et qu’il est soumis & une variation de ses
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parametres de modélisation, des changements trés marqués du comportement vibratoire du systeme
sont observés. Ces changements sont caractérisés par une augmentation ou une diminution soudaine du
niveau vibratoire. Ces changements sont également perceptibles sur les courbes traduisant les taux des
états de contact intervenant entre les deux masses. En effet, chaque changement de niveau s’accompagne
par une réorganisation des phases d’adhérence, de glissement et de décollement ainsi qu’une modifica-
tion des proportions de chacune d’entre elles. Prenons par exemple le cas du préchargement [, illustré
sur la troisieme ligne de la figure 3.2. Quelle que soit la valeur de ce parametre, le systéeme est instable.
Lorsque le préchargement est faible, des vibrations auto-entretenues de niveaux élevés ont lieu. Celles-ci
sont alors régies par environ 75% de décollement et 25% d’adhérence. En augmentant ce parametre, les
niveaux vibratoires sont soudainement divisés par deux. A ce moment, le taux d’adhérence régissant les
vibrations auto-entretenues augmentent d’environ 15%. Puis 'augmentation du préchargement de 3N a
13N s’accompagne d’une augmentation progressive des niveaux vibratoires. Les proportions des états de
contact ne sont alors pas affectées. En revanche, au-dela de 13N, une réorganisation des états de contact
intervient. L’état d’adhérence est davantage présent par rapport a celui de décollement et des phases
de glissement significatives prennent place. A ce moment, 'amplitude des vibrations auto-entretenues
est de nouveau soudainement diminuée. Ce genre de changement de comportement vibratoire peut étre
observé pour tous les parametres de modélisation, méme ceux pour lesquels I'analyse de stabilité ne
prévoit pas d’instabilité de la position d’équilibre glissant, et contribue a la nature fugace voire quasi-
ment aléatoire des bruits induits par le frottement. Enfin, les figures 3.1 et 3.2 permettent d’affirmer le
fait que les parties réelles ne sont pas en corrélation directe avec le niveau obtenu lors des vibrations
auto-entretenues. En effet, au regard des courbes présentées, il apparait par exemple que des ampli-
tudes de vibrations croissantes et /ou décroissantes, de fagon continue ou non, apparaissent alors que les
parties réelles restent constantes. Ce cas de figure intervient notamment avec I’évolution des parametres
F, V ou a un degré moindre us. Aussi, les tendances sur les amplitudes ne sont pas aussi claires que
celles constatées sur les parties réelles étant données les discontinuités observées. Ainsi, une croissance
des parties réelles comme obtenue avec les parametres mo et g ne s’accompagne pas d’une croissance
des niveaux des vibrations auto-entretenues. Il en est de méme pour les décroissances des parties réelles
obtenues avec I’évolution des parametres my et kgy. Il est également intéressant de noter que lorsque
des bifurcations a la fois de type sous-critique et sur-critique apparaissent comme c’est le cas avec les
parametres ki;, kij et 6, deux régimes de vibrations auto-entretenus sont observés. L'un est composé
principalement d’adhérence, tandis que l'autre est principalement composé de décollement.
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FIGURE 3.1 — Sensibilité de la réponse vibratoire aux parametres de modélisation.
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FIGURE 3.2 — Sensibilité de la réponse vibratoire aux parametres de modélisation.
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3.1.2 Effet de Pamortissement et mise en évidence du paradoxe de déstabilisation

L’amortissement est introduit dans le modele générique sous forme visqueuse par l'intermédiaire
des coefficients c1;, c1; et cgy. Pour le moment, nous avons vu dans les paragraphes 2.2.2 et 3.1.1
que I'amortissement avait pour effet de lisser les courbes de coalescence au voisinage du point de
bifurcation de Hopf et d’atténuer les niveaux lors de I’établissement de vibrations auto-entretenues. Nous
allons maintenant, au travers de simulations supplémentaires, préciser ces effets. Pour cela, nous allons
dans un premier temps étudier la stabilité du systeme en augmentant progressivement les coefficients
d’amortissement jusqu’a 100N.s/m. Le jeu de parametres utilisé correspond a celui décrit dans le tableau

suivant :
Parametres mqp mo ki, ki Ry C1; 1 Coy F Vo opug ps 0 pox
Unités kg kg N/m N/m N/m Ns/m Ns/m Ns/m N m/s - - : m
Valeurs 0.1 0.4 le6 leb leb 1 1 1 10 0.01 0.6 0.8 65 1e-8

TABLE 3.2 — Jeu de parametres utilisé pour illustrer I'effet de ’amortissement.

Effet de ’amortissement sur les valeurs propres complexes

La figure 3.3 présente les courbes de coalescence en fonction du coefficient de frottement dynamique
du systeme ainsi que les diagrammes de Nyquist associés. Les modes stables sont représentés par des
points noirs tandis que les modes instables sont représentés par des points rouges. Dans le cas du modele
non-amorti, 'analyse de stabilité prévoit une instabilité par flottement aux alentours de pg = 0.56.

L’effet du coefficient d’amortissement c¢y; est présenté en figure 3.3.a. Nous voyons que ’effet principal
consiste a décaler les parties réelles vers les valeurs négatives, lorsque le coefficient de frottement est
inférieur au coefficient de frottement critique. Aussi, nous remarquons sur le diagramme de Nyquist
que ce décalage ne s’opere que pour le mode ayant la fréquence la plus haute. Cela laisse a penser
que 'amortissement modal caractéristique du mode le plus haut en fréquence est trés dépendant du
coefficient cy;, contrairement a I'amortissement modal associé au mode le plus bas en fréquence. Aussi,
nous constatons un effet tres minime sur les fréquences des deux modes. Celles-ci sont inchangées lorsque
le systeme est stable et restent tres proches quand le systeme est instable.

La figure 3.3.b présente quant a elle 'effet du coefficient d’amortissement c1;. Il apparait que les
valeurs propres sont nettement plus affectées par la variation de ce parametre. Les parties réelles
sont décalées vers les valeurs négatives aussi bien pour le mode 1 que pour le mode 2 et lorsque le
systeme est stable ou instable. Aussi, un effet de lissage trés important des courbes de coalescence est
observé. Cela permet d’identifier clairement les deux branches associées aux modes du systeme sur le
diagramme de Nyquist. Il apparait d’ailleurs que c’est le mode ayant la fréquence la plus haute qui est
instable. Aussi, lorque le systeme est instable, les fréquences des deux modes sont clairement distinctes
contrairement au cas non-amorti. Dans le cas présent, une différence d’environ 100Hz est observée.
Si nous observons I’évolution des parties réelles avec le coefficient de frottement, nous pouvons voir
que l'ajout d’amortissement a tendance a déstabiliser le systeme. En effet, le coefficient de frottement
critique & partir duquel I'instabilité par flottement apparait est inférieur dans le cas amorti (ug = 0.48)
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(a) Variation de 0 a 100 N.s/m de I'amortissement cy;
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FI1GURE 3.3 — Effet de amortissement sur les courbes de coalescence.
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a celui dans le cas non-amorti (g = 0.56). Nous pouvons mentionner le fait que cet effet est également
présent avec le coefficient d’amortissement ¢1; mais que celui-ci est beaucoup moins marqué étant donné
le faible lissage des courbes.

Intéressons-nous maintenant a la figure 3.3.c présentant l'effet du coefficient d’amortissement cy,
sur les valeurs propres du systeme. Les parties réelles sont de nouveau décalées vers des valeurs
négatives. Lors de la stabilité, les fréquences des modes ne sont pas affectées par I'ajout d’amortis-
sement. En revanche, lors de linstabilité, les fréquences sont affectées et restent distinctes. L’écart
entre les deux fréquences reste néanmoins largement inférieur a celui observé pour le coefficient cy;.
Comme précédemment, nous retrouvons un effet de déstabilisation du systéeme au voisinage du point
de bifurcation. Notons également que le mode instable correspond au mode le plus bas en fréquence,
contrairement a ce qui est observé pour le coefficient c;.

Enfin, la figure 3.3.d présente l'effet de 'amortissement lorsque celui-ci est introduit équitablement
selon les trois coefficients cy;, c1; et cgy. Il apparait que les effets sont quasiment identiques & ceux
observés en figure 3.3.b. Cependant, il apparait tout de méme une différence notable. En effet, les
parties réelles du mode le plus haut en fréquence sont davantage décalées vers les valeurs négatives, ce
qui par conséquent ne permet pas d’exacerber le phénomene de déstabilisation évoqué précédemment.

Mise en évidence du paradoxe de déstabilisation par les analyses de stabilité

L’effet de I’amortissement sur la stabilité des systemes avec frottement a déja fait I’'objet de quelques
travaux. Certains portent sur des modeles analytiques [141, 142], d’autres portent sur des modeéles
éléments-finis [49, 102]. La modélisation de 'amortissement sous la forme d’un amortissement modal
permet de distinguer deux cas comme le souligne Fritz [147, 148]. Le premier consiste au cas ou les
deux modes du systéeme sont amortis de facon proportionnelle. Les valeurs propres obtenues au point
de bifurcation sont alors égales. Un décalage des parties réelles vers des valeurs négatives est observé.
Ainsi, le coefficient de frottement critique est augmenté par rapport au cas non-amorti. Le systéme est
donc toujours stabilisé dans le cas de modes iso-amortis. Le second cas correspond a celui ou les deux
modes du systeme sont amortis de fagon non-proportionnelle. Les valeurs propres obtenues au point
de bifurcation sont désormais distinctes et un effet de lissage des courbes intervient au voisinage de ce
point. Cet effet peut induire une possible diminution du coefficient de frottement critique par rapport
au cas non-amorti. Il apparait donc que I'ajout d’amortissement de fagon non-proportionnelle sur deux
modes d’un systeme peut potentiellement engendrer une déstabilisation de ce dernier. Ce phénomene
porte le nom de paradoze de déstabilisation et a récemment été mis en évidence expérimentalement sur
un frein & disque par Renaud [140].

La figure 3.4 présente des cartes permettant de visualiser pour quelles valeurs des coefficients d’amor-
tissement cy;, c1; et cgy intervient le phénomene de paradoxe de déstabilisation sur le modele générique.
Les configurations sont représentées par des points rouges lorsque le coefficient de frottement critique
est inférieur a celui obtenu avec le modele non-amorti. Nous pouvons remarquer que plus le coeffi-
cient d’amortissement cp, est élevé, plus le systeme a de chance d’étre stabilisé par rapport au modele
non-amorti. Les parties réelles sont davantage décalées vers les valeurs négatives au point que le lis-
sage des courbes de coalescence ne permet pas de franchir la limite de stabilité pour un coefficient
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de frottement critique inférieur a celui du modele non-amorti. Notons que pour des valeurs élevées du
coefficient d’amortissement cp,, le systeme est quasiment toujours stabilisé, hormis pour des valeurs tres
faibles de ci;. A ce moment, I"amortissement cj; ne semble avoir que tres peu d’effet sur I'apparition
du phénomene de déstabilisation par ajout d’amortissement. Notons également que quelle que soit la
valeur de cg,, un coefficient d’amortissement cy; élevé permet de stabiliser le systeme. Ceci s’explique
par le fait que cet amortissement entraine principalement un décalage des parties réelles vers les valeurs
négatives. L’effet de lissage est trés peu présent comme le montre la figure 3.3.a évoqué précédemment.
Les effets décrits s’apparentent donc a ceux obtenus lorsque deux modes du systeme sont amortis de
fagon proportionnelle.
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FIGURE 3.4 — Visualisation en rouge des configurations pour lesquelles un ajout d’amortissement a un
effet déstabilisant par rapport a une configuration non-amortie.

Mise en évidence du paradoxe de déstabilisation par les simulations temporelles

Enfin, U'effet de 'amortissement sur le comportement vibratoire du systeme est étudié par I’approche
temporelle. Nous choisissons a des fins d’illustration une configuration pour laquelle le coefficient de
frottement est légerement inférieur au coefficient de frottement critique du modele non-amorti. Sans
amortissement, le systeme est donc stable. La figure 3.5 montre le niveau RMS maximal des accélérations
de la masse 1 obtenues lors des simulations temporelles. Nous remarquons que le niveau vibratoire est
quasiment nul quelle que soit la valeur du coefficient d’amortissement cy;. L’analyse de stabilité du
systeme prévoit en effet que ce dernier est stable car le lissage des courbes de coalescence est tres peu
marqué comme évoqué précédemment. En revanche, 'augmentation du coefficient d’amortissement ¢y
entraine des amplitudes de vibrations tres élevées, dues a I’établissement de vibrations auto-entretenues.



92 CHAPITRE 3. ANALYSE DU SYSTEME GENERIQUE

Comme le montrait la figure 3.3.b, le lissage des courbes est tres important lorsque ce coefficient est
élevé car les deux modes ne sont pas amortis de fagon proportionnelle. Il en est de méme lorsque nous
nous intéressons a l'effet du coefficient d’amortissement cy, sur les niveaux vibratoires. Le paradoxe de
déstabilisation est ainsi mis en avant également par les simulations temporelles.
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FI1GURE 3.5 — Déstabilisation par ajout d’amortissement.

3.2 Catégorisation des réponses vibratoires

3.2.1 Catégorisation par mécanisme

Les états de contact intervenant a la fin des simulations temporelles permettent de savoir si des
vibrations auto-entretenues ont lieu ou non. Si la masse 1 ne fait que glisser sur la masse 2, alors cela
signifie qu’aucune instabilité n’a lieu et que le systeme est par conséquent stable. Autrement, si des non-
linéarités caractérisées par une succession des différents états de contact interviennent dans la réponse,
cela peut étre du a 'un des trois mécanismes : le stick-slip, le sprag-slip ou le couplage modal. Des lors
que des non-linéarités de contact sont observées, il est possible d’effectuer des investigations de maniere
a savoir lequel de ces mécanismes est responsable des vibrations auto-entretenues obtenues. Une analyse
de stabilité est dans un premier temps effectuée. Ce calcul a déja été présenté dans le paragraphe 2.2.
Trois cas sont possibles selon la nature des valeurs propres comme expliqué précédemment. Le premier
correspond au cas ou une instabilité par flottement est déterminée. Le mécanisme associé a ce type
d’instabilité est le couplage modal [59]. Le deuxiéme cas correspond a celui ou une instabilité par
divergence est déterminée. Celui-ci reflete la présence de sprag-slip [140]. Enfin, le troisieme cas est celui
pour lequel aucune instabilité est prédite pour le systeme linéarisé. Comme mentionné par Tondl [143],
des vibrations auto-entretenues peuvent également apparaitre quand la position d’équilibre du systeme
est stable. Celles-ci peuvent étre dues aux phénomenes de stick-slip ou bien de sprag-slip. Comme
montré dans la littérature [56,69,99], la différence entre ces deux théories réside dans le fait que le
stick-slip ne peut intervenir uniquement pour des lois de frottement particulieres tandis que le sprag-
slip n’apparait que lorque le systeme présente un couplage géométrique de ses degrés de liberté. Ainsi,
si la loi de frottement ne satisfait pas le fait que le coefficient de frottement statique soit supérieur
au coefficient de frottement dynamique, alors le phénomeéne a l'origine des instabilités ne peut étre le
stick-slip mais seulement le sprag-slip. Aussi, si 'angle d’incidence du systeéme est égal a 0 " ou 90 ", le
phénomene ne peut étre du sprag-slip mais seulement du stick-slip. C’est grace a ces observations que



3.2. CATEGORISATION DES REPONSES VIBRATOIRES 93

les mécanismes impliqués dans les réponses sont identifiés.

3.2.2 Catégorisation par bruit

Les bruits de crissement, grincement et craquement different comme nous ’avons vu par leur his-
toire temporelle et leur contenu fréquentiel. L’idée de ce paragraphe est d’établir une méthodologie
pour catégoriser ces bruits en se basant sur le comportement local des structures en contact avec du
frottement. Une définition de ces bruits est ainsi proposée pour le modele générique, afin de donner
un sens précis aux différentes dénominations. Comme elle doit étre utilisée pour des investigations a
caractere exploratoire, la définition est limitée a une estimation qualitative des catégories de bruit,
mais suffisante pour mettre en avant des tendances. Le principe est basé sur 1'observation des états
de contact entre les deux masses. La proportion de chaque état de contact dans la réponse ainsi que
leur histoire temporelle permettent en effet d’apporter des informations sur la nature du bruit qui peut
potentiellement étre générée.

Soit s le signal vibratoire obtenu par une simulation temporelle menée sur le modele générique et § sa
durée. Ce signal est divisé en Ny signaux sy, de durée identique. Le taux de glissement 7,4, d’adhérence
7, €t de décollement 74 sont définis comme étant respectivement les rapports entre la durée totale
des phases de glissement, adhérence et décollement sur la durée totale §/Ny du signal étudié s. Des
valeurs seuils 7y, 7,, 74 et x sont introduites dans la définition proposée et seront discutées a la fin de
ce paragraphe. Le principe est basé sur 'observation des taux de glissement, adhérence et décollement.
Comme nous pouvons le remarquer en figure 3.6, chaque catégorie de bruit présente une proportion des
états de contact et une histoire temporelle assez caractéristiques.

Si les deux masses ne font que glisser 'une sur l'autre, cela signifie qu’aucune instabilité n’a lieu. Le
systeme est donc stable et ne génere pas de bruit. Ainsi, nous pouvons savoir si la réponse correspond
a une configuration sans bruit en calculant le taux de glissement sur chaque portion de signal et en
utilisant 'inéquation :

EZTg(sk) > 7, (3.1)

Le craquement est un bruit ayant pour origine l'alternance de phase d’adhérence et de glissement. Le
fait de passer d’une longue phase d’adhérence a une phase de glissement généralement plus courte génere
un bruit au caractére impulsionel, comme le montre la figure 3.6.a. Pour détecter une configuration avec
un risque de craquement, la définition proposée utilise donc les inéquations :

N > Talsk) = Ta, (3.2)

—ZTd(Sk) < 74. (3.3)

Le grincement est un bruit pour lequel 'histoire temporelle varie de maniere assez abrupte. Cette
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observation est utilisée pour distinguer les bruits de grincement des bruits de crissement. Les taux
de glissement, adhérence et décollement sont donc comparés pour chaque portion de signal. Aussi, les
phases d’adhérence semblent plus longues pour le grincement que pour le crissement, comme le montrent
les figures 3.6.b et 3.6.c. Ces conditions meénent donc aux inéquations :

1 Qa
E;Ta(sk) > (1-7,), (3.4)
V(k,K)EL,N* k # K| m9(s1) — m9(si) [> X, (3.5)
V(k, K1, Na* k # K| 7a(sk) — Ta(sw) |> x- (3.6)

Si I'une d’entre elles est satisfaite, la configuration présente un risque de grincement. Autrement, la
configuration présente un risque de crissement.

Grace a cette définition basée sur les états de contact, une catégorisation automatique des réponses
vibratoires peut maintenant étre réalisée. Celle-ci a été mise en place en vue de I'exploitation du modele
générique présentée dans la suite de ce chapitre. Les simulations temporelles sont menées pendant 1s.
Le signal s correspond aux dernieres 0.2s de la simulation. Les fréquences associées a chacune des
réponses sont principalement aux alentours de 200Hz. Comme § = 0.2s et Ny = 4, chaque portion de
signal s a une durée environ 10 fois plus grande qu’une période d’oscillation. Notons que le choix de
Ny a seulement un effet lors de la distinction entre un bruit de crissement et un bruit de grincement,
par l'intermédiaire des équations (3.5) et (3.6). Comme évoqué précédemment, la définition proposée
utilise plusieurs valeurs seuils, permettant d’orienter les signaux étudiés dans les différentes catégories de
bruit. Pour les domaines d’application qui nécessiterait une catégorisation robuste et précise, ces seuils
devraient étre validés par des analyses perceptives des bruits de crissement, grincement et craquement.
Cependant, dans un contexte automobile de réduction des bruits, une fine distinction entre ces bruits
n’est pas primordiale puisque quelle que soit la catégorie a laquelle il appartient, le bruit doit étre
éradiqué. De plus, la définition est appliquée a la réponse obtenue par le modeéle générique dont la
vocation est exploratoire. En considérant ceci, une simple et qualitative estimation des valeurs seuils a
été réalisée pour 'exploitation du modele générique présentée dans la suite du chapitre. Celle-ci a mené
a l'utilisation des valeurs suivantes : 7, = 0.80, 7, = 0.75, 7y = 0.01 et x = 0.10.
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FIGURE 3.6 — Etats de contact intervenant dans les réponses vibratoires a 'origine des bruits de (a)

craquement, (b) crissement et (c) grincement.
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3.3 Sensibilité aux conditions d’utilisation

3.3.1 Mise en place d’un plan d’expériences complet

Les phénomenes a l'origine des vibrations auto-entretenues induites par le frottement sont connus
pour étre extrémement sensibles aux parametres d’environnement ou d’utilisation du systeme. Parfois,
des dispersions minimes de ces parametres suffisent a modifier considérablement les propriétés de stabi-
lité d’un systeme ou encore son comportement vibratoire. Nous pouvons en particulier citer les récents
travaux de Nechak [149] qui, en utilisant une approche probabiliste basée sur le concept du chaos poly-
nomial, parvient a mettre en évidence 'effet des dispersions du coefficient de frottement sur la stabilité
d’un systeme et ses cycles limites. Dans le cadre de I'étude du systeme générique, nous souhaitons
également nous doter de résultats robustes afin d’identifier des tendances vis-a-vis des parametres de
modélisation. Nous allons pour cela mettre en place un plan d’expériences numériques. Un systeme
dynamique arbitraire, caractérisé par les propriétés de masse, raideur et amortissement montrées dans
le tableau 3.3, est choisi pour cette investigation car il autorise 'apparition d’une grande diversité de
réponses, comme nous le verrons dans la suite de ce chapitre.

Parametres mq mo kli k‘lj k‘gy C1; Clj ng
Unités ke kg N/m N/m N/m Ns/m Ns/m N.s/m
Valeurs 0.1 04 le6 1leb 1 1 1 1

TABLE 3.3 — Propriétés du systeme dynamique étudié.

Le préchargement F', la vitesse imposée V', la perturbation initiale pg,, le coeflicient de frottement
dynamique pg4, le coefficient de frottement statique ps et 'angle d’incidence 6 sont les autres parametres
du modele qui permettent la variation des conditions d’utilisation du systeme. Les plages de variation de
ces parametres utilisées pour cette étude sont décrites dans le tableau 3.4. Elles ont été arbitrairement
choisies de maniere a balayer des conditions d’utilisation du systéme nombreuses et variées.

Parametres Unités Valeurs
Doz m le-5 / 1e-3
I N 0.1/1/10/ 100
%4 m/s 0.001 / 0.01 /0.1
1 - 02/04/06/0.8/1.0
Ihs - 02/04/06/0.8/1.0
0 ‘ 35 /45 /55 /65 /75 / 85

TABLE 3.4 — Plages de variation des parametres de modélisation utilisées pour le plan d’expériences.

Le plan factoriel complet comporte autant d’expériences qu’il y a de combinaisons possibles entre
les modalités des différents parametres, soit 3600. Chaque expérience numérique inclut une simulation
temporelle, une analyse de stabilité et ’évaluation de quelques indicateurs. Par la suite, nous emploie-
rons le terme d’occurrence pour désigner un pourcentage d’expériences présentant une caractéristique
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donnée. A titre d’exemple, les simulations temporelles montrent que des vibrations auto-entretenues
sont rencontrées dans 2205 expériences. L’occurrence de vibrations auto-entretenues est alors égale a
61%. Cette occurrence est précisée pour chaque modalité du plan d’expériences en figure 3.7. Notons
que pour un parametre et une modalité donnés, la somme des occurrences des configurations stables et
instables est de 100%. Aussi, la moyenne des occurrences pour un parametre donné est égal a 61% et cor-
respond au pourcentage d’expériences menant a des vibrations auto-entretenues. Les résultats montrent
des tendances significatives. L’occurrence des réponses instables augmente avec 'augmentation de la
perturbation pg,, du préchargement F', des coefficients de frottement statique ps et dynamique g et de
I’angle d’incidence 6 du systeme. En revanche, 'occurrence décroit avec I'augmentation de la vitesse V.
Les méthodologies de catégorisation des mécanismes et des bruits décrits dans le paragraphe 3.3 sont
appliquées a chacune des expériences, permettant ainsi une analyse plus détaillée des résultats.

100 100, 100 100 100 100

80 80 80, 80 80 80

60 60 60, 60 60, 60

40 40 40 40 40 40

20 20 20 20 20 20 HH

0 0 0 0 0
le5 1e-3 01 1_10 100 0.0010.01 0.1 02040608 1 02040608 1 35 45 55 65 75 85
Pox F \% Hd Hs 0

FI1GURE 3.7 — Pourcentage d’expériences menant a des vibrations auto-entretenues.

3.3.2 Relation entre les mécanismes et les bruits

La figure 3.8.a montre la proportion des mécanismes impliqués dans toutes les expériences simulées. 11
est mis en avant que le stick-slip (649 expériences, 18%), le sprag-slip (121 expériences, 3%) et le couplage
modal (1435 expériences, 40%) peuvent intervenir au sein d’un seul et méme systéme dynamique lorsque
celui-ci est soumis & un grand nombre de conditions d’utilisation. De plus, 1395 expériences (39%)
n’entralnent pas de vibrations auto-entretenues. Ces expériences sont donc considérées comme stables.
La figure 3.8.b montre quant a elle la proportion des bruits générés dans toutes les expériences simulées
selon la définition proposée dans le paragraphe 3.2.2. Il est montré que le craquement (290 expériences,
8%), le crissement (898 expériences, 25%) et le grincement (1017 expériences, 28%) peuvent intervenir au
sein d’un seul et méme systeme dynamique lorsque celui-ci est soumis & un grand nombre de conditions
d’utilisation. Bien-sur, les expériences identifiées comme étant stables n’engendrent aucun bruit.

Nous pouvons maintenant croiser les données et ainsi connaitre les mécanismes a l'origine des trois
catégories de bruit. Les résultats sont montrés en figure 3.9. Il apparait que le craquement est princi-
palement dii au phénomene de stick-slip. Ce résultat est pertinent compte tenu du fait que des longues
phases d’adhérence sont généralement observées lorsque deux structures sont sujettes au bruit de cra-
quement. C’est précisément le passage d’'un état d’adhérence a un état de glissement qui génere le
bruit de craquement. Il apparait également que le crissement est principalement di au phénomene
de couplage modal. Ce résultat est également pertinent compte tenu du nombre important de tra-
vaux sur ce mécanisme dans le cas du crissement de frein par exemple. Notons que dans ses travaux,
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[ |Stable [ ]Pas de bruit
[ Istick-Slip [ ICcraguement
[ Isprag-Slip Il Crissement
I Couplage Modal Il Grincement

39% 39%

18% % 8% =
0

(a) (b)

FicuURrE 3.8 — Catégorisation des expériences en termes de mécanismes et bruits.

Chambrette [106] montre que les phases d’adhérence ne peuvent intervenir dans les conditions d’ap-
parition du crissement qu’il a observé. Comme a la fois les mécanismes de stick-slip et de sprag-slip
sont nécessairement caractérisés par des phases d’adhérence, cela suggere que le couplage modal était
le mécanisme de génération des crissements qu’il a observé, corrélant ainsi les résultats de cette étude.
Finalement, dans le cas présenté ici, le grincement peut étre causé aussi bien par un phénomene de
couplage modal que par un phénomene de stick-slip, confirmant ainsi le fait que le grincement peut étre
percu comme un bruit intermédiaire entre les bruits de crissement et de craquement, comme précisé
dans le paragraphe 1.2.

Les résultats ont été obtenus pour un systéeme ayant des propriétés dynamiques spécifiques mais
néanmoins réalistes. Ces propriétés ont été choisies car elles permettent de rencontrer tous les types
de mécanismes et bruits quand le systeme est soumis a différentes conditions d’utilisation. Notons que
tous les systéemes dynamiques ne présentent pas cette particularité. Les résultats présentés sont donc
spécifiques au systeme dynamique étudié, bien qu’une certaine robustesse soit assurée grace au grand
nombre de conditions d’utilisation simulées.

3.3.3 Sensibilité des occurrences pour les trois mécanismes

Les occurrences des mécanismes sont montrées en figure 3.10 pour chaque valeur prise par un pa-
rametre de modélisation. Pour une valeur donnée, la somme des occurrences des trois mécanismes est
égale au pourcentage d’expériences présentant des vibrations auto-entretenues montré en figure 3.7.
Il apparait que le stick-slip apparait principalement pour des perturbations initiales du systeme assez
fortes, rappelant 1'observation de Tondl [143] au sujet des vibrations auto-entretenues de type hard.
Ceci est en effet expliqué par le fait que dans ce cas, 'amplitude de vibration du systéeme est suffisam-
ment élevée pour faire apparaitre des non-linéarités de contact, alors que dans le cas ou la perturbation
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FIGURE 3.9 — Relation entre les bruits et les mécanismes.

initiale est faible, les vibrations n’atteignent pas une amplitude suffisamment élevée pour faire ap-
paraitre des phases d’adhérence. Notons que seules deux valeurs de perturbation sont utilisées pour
le plan d’expériences mais une plage de variation plus importante montrerait les mémes résultats. Le
phénomene de stick-slip apparait aussi principalement pour des préchargements élevés et des vitesses
faibles, ce qui est pertinent parce que cela correspond aux conditions les plus favorables pour faire
apparaitre ’état d’adhérence. De plus, 'occurrence de stick-slip est plus importante pour des faibles
valeurs du coefficient de frottement dynamique et pour des valeurs élevées du coefficient de frottement
statique. Cela a également du sens parce que quand le coefficient de frottement dynamique est diminué
et que le coefficient de frottement statique est maintenu constant, ou quand le coefficient de frottement
statique est augmenté tandis que le coefficient de frottement dynamique est maintenu constant, 1’écart
entre ces deux coefficients est augmenté. Comme précisé précédemment, cet écart est responsable de
I’apparition du phénomene de stick-slip. Il apparait également que ’angle d’incidence du systeme n’in-
fluence quasiment pas 'occurrence de stick-slip. Concernant le sprag-slip, aucune tendance significative
n’est mise en avant. Nous pouvons noter que ce mécanisme intervient plus rarement par rapport aux
autres mécanismes, malgré le grand nombre de configurations simulées. Cela est probablement di a la
méthodologie utilisée pour la catégorisation des mécanismes présentée au paragraphe 3.2. La limitation
de cette méthodologie réside dans le fait que pour I'exploitation de ce modele, toutes les expériences
présentent un couplage des degrés de liberté normal et tangentiel, a cause de I'angle d’incidence tou-
jours différent de 0 " et 90 ° . Donc quand des vibrations auto-entretenues de type hard interviennent avec
s > 44, le mécanisme est automatiquement catégorisé en tant que stick-slip, bien que le phénomene
de sprag-slip contribue également. Bien-str, les faibles résultats en termes d’occurrence de sprag-slip
sont également dus aux propriétés dynamiques du systeme choisies pour cette étude. Concernant le
phénomene de couplage modal, il apparait que les occurrences sont constantes quelle que soit la per-
turbation. Par définition, le phénomene de couplage modal reflete une position d’équilibre instable par
flottement. De ce fait, aucune perturbation particuliere n’est requise pour 'apparition des vibrations
auto-entretenues du moment que le systeme n’est pas initialement placé dans sa position d’équilibre.
Mathématiquement, il a été précédemment remarqué dans le paragraphe 2.2 que la perturbation initiale
n’intervenait pas dans le calcul des valeurs propres. Cela est également le cas pour le préchargement,
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la vitesse et le coefficient de frottement statique, expliquant pourquoi 'occurrence du phénomene de
couplage modal est constante aussi par rapport a ces parametres. Au contraire, le coefficient de frot-
tement dynamique et ’angle d’incidence du systéeme ont une influence sur la stabilité de la position
d’équilibre. L’augmentation du coefficient de frottement dynamique entraine une augmentation de ’oc-
currence de couplage modal, ce qui est en accord avec la littérature [49]. Notons qu'un compromis sur
I’angle d’incidence est également mis en avant par ces résultats. Cela est di au fait que le couplage des
degrés de liberté normal et tangentiel est une condition nécessaire pour avoir le mécanisme de couplage
modal impliqué dans la réponse. L’occurrence de couplage modal est donc nulle pour un angle de 90 ° |
expliquant ainsi pourquoi 'occurrence n’augmente pas continiment mais commence a diminuer pour
des valeurs tres élevées.

(a) Occurrence (%) de Stick-Slip

100 100 100 100 100 100
80 80 80 80 80 80
60 60 60 60 60 60
40 40 40 40 40 40
20 20 20, 20, H 20, HH 20, H
0 oLl ] ) = e (=1 L e
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(b) Occurrence (%) de Sprag-Slip
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(c) Occurrence (%) de Couplage Modal
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FIGURE 3.10 — Sensibilité des occurrences de chaque mécanisme.

3.3.4 Sensibilité des occurrences pour les trois bruits

Les occurrences de bruit sont montrées en figure 3.11 pour chaque valeur prise par un parametre
de modélisation. Pour une valeur donnée, la somme des occurrences des trois catégories de bruit est
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égale au pourcentage d’expériences présentant des vibrations auto-entretenues montré en figure 3.7. Il
apparait que le craquement apparait principalement pour de fortes valeurs de préchargements et de
faibles vitesses. L’occurrence augmente également avec des valeurs faibles du coefficient de frottement
dynamique et des valeurs élevées du coefficient de frottement statique. Cela met en avant le fait que
la solution qui consiste a réduire le coefficient de frottement de maniere a supprimer le bruit ne peut
étre appliquée systématiquement. Une solution pertinente pour la suppression du bruit de craquement
consiste a réduire ’écart entre les coefficients de frottement statique et dynamique. Enfin, nous pouvons
remarquer que 'angle d’incidence n’est pas un parametre influent pour ’apparition de craquement. Les
tendances observées pour le craquement et le stick-slip sont similaires, confirmant la relation évoquée
précédemment. Concernant le crissement, les tendances sont différentes. L’occurrence associée a ce bruit
est plus importante pour de faibles valeurs de préchargement et des valeurs élevées de vitesse. L’aug-
mentation du coefficient de frottement dynamique ou la diminution du coefficient de frottement statique
va également de pair avec I'augmentation de la propension a générer du crissement. Nous pouvons fina-
lement observer l'effet significatif de 'angle d’incidence sur I'occurrence de crissement. Celle-ci est en
effet plus élevée pour une plage de valeurs intermédiaire. Concernant le grincement, I'occurrence aug-
mente avec le préchargement et le coefficient de frottement statique, rappelant les tendances observées
pour le craquement. Cependant, 'occurrence augmente avec le coefficient de frottement dynamique
et dépend de maniere significative de 'angle d’incidence, rappelant cette fois les tendances observées
pour le crissement. Ces observations confirment le fait que le grincement semble étre d’un point de vue
phénoménologique une combinaison entre les bruits de crissement et les bruits de craquement.
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occurrences de chaque bruit.
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3.3.5 Evaluation du risque associé a chaque parametre, mécanisme et bruit

Seuls des résultats concernant I'occurrence associée a chaque parametre, mécanisme et bruit ont été
présentés pour le moment. Or il se peut qu'un phénomene intervienne sans pour autant que celui-ci soit
grave. La grandeur la plus pertinente a considérer n’est donc pas I'occurrence mais le risque, défini par
la norme ISO de 2002 comme étant le produit entre 'occurrence d’un phénomene et sa gravité [150].
Dans notre cas, la grandeur associée a la gravité est le niveau des vibrations auto-entretenues obtenues
quand le systeme est instable. Le diagramme qui consiste a observer 'occurrence en fonction du niveau
de gravité porte le nom de diagramme de Farmer. Celui-ci est tres utile pour comparer le niveau de
risque de plusieurs situations. Plus I'aire sous la courbe est importante, plus le risque est élevé. Ainsi,
nous pouvons évaluer plus finement les risques liés aux différentes modalités des parametres. Notons que
dans la pratique, ce diagramme est utilisé pour définir les notions de risques acceptables et de risques
inacceptables, comme expliqué par Fritz pour le crissement de frein [49]. La figure 3.12 présente les
diagrammes de Farmer permettant de traduire les risques associés a chaque parametre, mécanisme et
bruit. Ils représentent la probabilité qu’une réponse vibratoire ait un niveau maximal RMS supérieur a
une certaine valeur. La probabilité de 100% est donc rencontrée pour une valeur en abscisse nulle (non-
représentée sur les figures). Il s’avere que des tendances claires se dégagent. En effet, 'augmentation du
préchargement, de la vitesse ou encore du coefficient de frottement dynamique s’accompagnent d’une
augmentation sensible de la probabilité d’avoir des vibrations auto-entretenues avec des niveaux élevés
et donc du risque. Il est intéressant de remarquer, par comparaison avec les résultats de la figure 3.7,
que les tendances de 'occurrence et du risque vis-a-vis de la vitesse sont inversées. Les instabilités
vibratoires apparaissent moins souvent pour des vitesses élevées mais elles sont caractérisées par des
niveaux plus élevés, contrairement a celles obtenues pour des vitesses plus faibles. Les tendances sont en
revanche moins significatives pour le coefficient de frottement statique ou encore la perturbation initiale
du systeme. Quant a ’angle d’incidence, il apparait que des valeurs faibles ou tres élevées sont favorables
en termes de risque par rapport a des valeurs intermédiaires. Ce constat n’avait pas été remarqué sur
la figure 3.7 présentant les occurrences, montrant ainsi la complémentarité des deux visualisations. Les
risques associés a chaque mécanisme et bruit sont également illustrés sur les diagrammes en bas de la
figure 3.12. Concernant les mécanismes, nous remarquons que le risque associé aux configurations avec
du stick-slip est inférieur a ceux associés aux configurations avec du sprag-slip et encore plus avec du
couplage modal. Concernant les bruits, nous pouvons voir que les niveaux vibratoires sont relativement
faibles lorsqu’un bruit de craquement est identifié. Le risque associé a ce bruit est donc bien inférieur
aux risques associés aux bruits de grincement et crissement.
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3.4 Conclusion

Dans un premier temps, des études de sensibilité ont été présentées. Celles-ci mettent en avant des va-
leurs propres a partie réelle positive et a fréquence non nulle, témoignant par conséquent de la présence
d’instabilités de type flottement. Ces études de sensibilité ont par ailleurs pu rendre compte du caractere
binaire de la réponse vibratoire lors du passage d’un état stable a un état instable, reflétant ainsi en par-
tie la nature fugace des bruits induits par le frottement. Elles ont également montré que les niveaux des
vibrations auto-entretenues varient de maniére discontinue avec les parametres de modélisation, com-
plexifiant ainsi 'observation de tendances. L’analyse des taux de glissement, adhérence et décollement a
permis de mettre en avant que ces discontinuités étaient dues a des changements de régimes caractérisés
par la proportion des états de contact. Puis nous nous sommes focalisés sur l'effet de I’amortissement.
Les analyses de stabilité ont montré deux effets sur les courbes de coalescence. Le premier est un
décalage des parties réelles vers les valeurs négatives, le second est un lissage des courbes au niveau
du point de coalescence. Ces effets sont respectivement dus a I’ajout d’amortissement sur les modes de
facon proportionnelle et non-proportionnelle comme le précise la littérature. Ce second cas peut parfois
induire une déstabilisation du systeme. Ce phénomene, appelé paradoxe de déstabilisation, a été mis en
avant a la fois par des analyses de stabilité et des simulations temporelles. Ensuite, des méthodologies
permettant de catégoriser les configurations présentant des vibrations auto-entretenues selon la nature
des mécanismes sollicités et des bruits générés ont été présentées. La premiere s’appuie sur la définition
des mécanismes rencontrée dans la littérature. Quant a la seconde, elle découle d’une proposition de
définition des bruits de crissement, grincement, craquement. Celle-ci est basée sur les états de contact
intervenant entre les deux masses et permet une estimation qualitative de la nature du bruit émis.
Enfin, de maniere a se doter de résultats robustes, un plan d’expériences complet a été réalisé. Un
systeme avec des propriétés dynamiques arbitraires mais réalistes a été utilisé et soumis a un grand
nombre de conditions d’utilisation, autorisant ainsi 'apparition d’une grande diversité de réponses. Les
résultats montrent que les trois mécanismes et les trois catégories de bruit peuvent étre obtenus sur
un seul et méme systéeme dynamique, comme le montrait I’expérimentation du systeme générique au
chapitre précédent. Ils montrent également que le craquement est causé par un phénomene de stick-slip,
que le crissement est principalement di au phénomeéne de couplage modal, tandis que le grincement
peut étre causé aussi bien par un phénomene de stick-slip que par un phénomene de couplage modal.
Enfin, les occurrences et risques associés a chaque mécanisme et bruit ont été analysés et des tendances
significatives par rapport aux parametres de modélisation ont pu étre mises en avant. L’exploitation
du modele générique a ainsi permis de contribuer a 'amélioration des connaissances concernant les
conditions d’apparition et les parametres influents des bruits induits par le frottement.
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Conclusions et perspectives

Les objectifs de cette these étaient d’améliorer la compréhension de la physique a lorigine des
bruits automobiles induits par le frottement et de mettre en place des méthodologies de simulation
de ces bruits. Au cours de I’état de I’art, nous avons vu que les travaux visant a étudier I'origine des
instabilités induites par le frottement étaient nombreux, notamment ceux portant sur la problématique
du crissement de frein. En récoltant les enregistrements de différents bruits intervenant sur véhicules,
nous avons pu mettre en avant la grande variété des bruits automobiles induits par le frottement. Nous
avons choisi tout au long de ce mémoire de les catégoriser selon leurs trois principales dénominations :
le crissement, le grincement et le craquement. Nous avons en particulier montré que derriere chacune
de ces dénominations se trouvaient des caractéristiques temporelles et fréquentielles spécifiques. Cette
diversité des bruits automobiles induits par le frottement, aussi bien en termes de signatures acoustiques
que de conditions d’apparition, de matériaux ou de géométries en jeu, laisse ainsi sous-entendre que les
mécanismes qui en sont a 'origine ne sont pas les mémes. Par ailleurs, plusieurs théories ont émané
des travaux sur les instabilités induites par le frottement. Il en ressort que les principaux mécanismes
initiateurs d’instabilités sont le stick-slip, le sprag-slip et le couplage modal. Nous avons également vu
dans la littérature qu’il existait des modeles phénoménologiques permettant de mettre en avant chacun
de ces mécanismes, toutefois rares sont ceux qui combinent les trois. Or, 'une des particularités de la
premiere partie de ce travail de these réside dans le fait que 'attention n’est pas portée sur une structure
automobile précise mais sur 'ensemble des structures potentiellement concernées par les bruits induits
par le frottement. Ainsi, nous avons choisi de travailler a partir d’un systeme générique capable de
reproduire les trois mécanismes de maniere a couvrir au maximum les phénomenes pouvant intervenir
au sein d’une structure automobile.

La modélisation de ce systeme générique a été présenté. Le modele, inspiré de ceux existant dans la
littérature, possede trois degrés de liberté et représente deux masses en contact avec du frottement. Deux
approches ont été mises en place pour analyser les instabilités vibratoires induites par le frottement.
L’approche modale consiste a effectuer une analyse de stabilité du systeme linéarisé autour de sa position
d’équilibre glissant. Pour cela, un calcul des valeurs propres complexes est effectué et permet de mettre
en avant des valeurs propres ayant des parties réelles positives, synonymes de modes instables. L’une
des limitations de cette approche est qu’elle ne permet pas de connaitre les niveaux vibratoires en cas
d’instabilité. C’est pourquoi une approche temporelle a également été mise en place. Celle-ci permet
de reconstituer le comportement dynamique non-linéaire du systeme par intégration des équations
du mouvement dans le temps. Avec cette approche, nous avons mis en avant que les non-linéarités
de contact permettent de stabiliser 'amplitude des vibrations en cas d’instabilité. Quatre régimes
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de vibrations auto-entretenues ont ainsi été identifiés selon les états de contact intervenant dans la
réponse. Aussi, selon les jeux de parametres utilisés lors des simulations, nous avons mis en évidence
que le modele générique était capable de reproduire qualitativement les comportements vibratoires a
I’origine des bruits de crissement, grincement et craquement. L’expérimentation de ce systeme générique
a également été présentée. Nous avons notamment montré qu’en jouant sur ses conditions d’utilisation,
un seul et méme systéme était capable de produire a la fois des bruits de crissement, grincement
et craquement. Par ailleurs, des comparaisons qualitatives avec les mesures ont permis d’affirmer la
pertinence des résultats issus du modele générique.

Des études de sensibilité aux parametres de modélisation ont été menées. Premierement, nous avons
montré le caractere binaire de l'occurrence des instabilités, reflétant en partie la nature fugace des bruits
induits par le frottement. Deuxieémement, nous avons vu que les niveaux des vibrations auto-entretenues
variaient discontintiment avec les parametres de modélisation, complexifiant ainsi I’observation de ten-
dances. Nous nous sommes par ailleurs focalisés sur I'effet de 'amortissement et avons mis en exergue, a
la fois par I’approche modale et 'approche temporelle, I'effet déstabilisant que celui-ci peut induire s’il
n’est pas uniformément réparti sur les modes du systeme. Nous avons ensuite décrit des méthodologies
pour catégoriser les réponses vibratoires selon la nature du mécanisme sollicité et le type de bruit
généré. La premiere s’appuie sur la définition des mécanismes rencontrée dans la littérature. Quant a
la seconde, elle découle d’une proposition originale de définition des bruits de crissement, grincement
et craquement. Celle-ci est en effet basée sur I’analyse des états de contact intervenant entre les deux
masses et régissant la réponse vibratoire. Enfin, par l'intermédiaire d’un plan d’expériences complet,
nous avons soumis un systeme avec des propriétés dynamiques arbitraires mais réalistes a un grand
nombre de conditions d’utilisation. Nous avons montré que les trois mécanismes et les trois catégories
de bruit ont pu étre obtenus a partir de ce seul et méme systeme, comme le montrait I’expérimentation
du systeme générique. Nous avons également établi des relations entre les mécanismes et les bruits. Il
s’avere en effet que pour le systéeme étudié, le craquement est causé par un phénomene de stick-slip, le
crissement est principalement di au phénomene de couplage modal, tandis que le grincement peut étre
causé aussi bien par un phénomene de stick-slip que par un phénomene de couplage modal. Enfin, les
occurrences et risques associés a chaque mécanisme et bruit ont été analysés indépendamment et des
tendances significatives par rapport aux parametres de modélisation ont pu étre mises en avant grace a
cette approche statistique. Cette étude contribue donc a la compréhension des conditions d’apparition
des bruits induits par le frottement et & la connaissance des parametres influents, les résultats servant
également de support aux analystes experts en charge de proposer des solutions pour éradiquer les
bruits.

Plusieurs perspectives peuvent étre envisagées au vu des travaux réalisés. Le modele générique a été
étudié en premier lieu afin de comprendre la physique a l'origine des bruits induits par le frottement.
Son exploitation est donc uniquement qualitative. Néanmoins, nous pourrions envisager d’alimenter ce
modele avec des parametres de masse, raideur et amortissement identifiés sur des structures réelles.
En effet, les tendances sur les occurrences et risques de bruit qui ont été présentées ne sont valables
que pour un systeme avec des propriétés dynamiques données. Bien que ces tendances ne semblent pas
particulierement affectées par des légeres modifications des parametres, il reste tout de méme délicat
de les généraliser. Sans pour autant vouloir étre prédictif avec ce modele, 'avantage d’alimenter le
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modele générique en parametres réels serait de disposer de résultats plus fiables et de s’assurer des
tendances afin de proposer les solutions les plus pertinentes possibles en vue de la suppression du bruit
sur des structures automobiles réelles. De plus, une définition des bruits de crissement, grincement et
craquement a été proposée. Les indicateurs permettant la catégorisation sont actuellement basés sur les
taux de glissement, adhérence et décollement intervenant entre les deux masses. Cette catégorisation
des bruits méritent d’étre validée par des analyses perceptives. Par ailleurs, d’autres indicateurs, plus
physiques et obtenables expérimentalement, peuvent étre mis en place, tels que la valeur efficace ou
encore la fréquence prépondérante des signaux vibratoires. Une Analyse en Composantes Principales
(ACP) permettrait ensuite de réduire le nombre de descripteurs en tenant compte des indicateurs les
plus discriminants et des corrélations entre indicateurs. Cette méthode permettrait ainsi de déterminer
pour chaque signal vibratoire le degré d’appartenance aux trois catégories de bruit [151].
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Etude du systéme générique

Utq

ulj

Hd

Hs

Poz
V;"el

Déplacement de la masse 1 dans la direction ¢
Déplacement de la masse 1 dans la direction j
Déplacement de la masse 2 dans la direction y

Effort de contact normal exercé dans la direction y
Effort de contact tangentiel exercé dans la direction x
Masse 1 du modele générique

Masse 2 du modele générique

Amortissement de la masse 1 dans la direction ¢
Amortissement de la masse 1 dans la direction j
Amortissement de la masse 2 dans la direction y
Raideur de la masse 1 dans la direction ¢

Raideur de la masse 1 dans la direction j

Raideur de la masse 2 dans la direction y
Préchargement entre les deux masses

Vitesse de la masse 2 dans la direction x

Coefficient de frottement dynamique

Coeflicient de frottement statique

Angle entre les axes i et x

Perturbation initiale imposée a la masse 1 dans la direction x

Vitesse relative entre la masse 1 et la masse 2
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NOMENCLATURE

X Q2 X M X

1,2
w12
Vio
V1,2

P12

dt

Vecteur déplacement du systeme linéarisé
Vecteur vitesse du systeme linéarisé

Vecteur accélération du systeme linéarisé
Matrice de masse du systeme linéarisé

Matrice d’amortissement du systeme linéarisé
Matrice de raideur du systeme linéarisé
Valeurs propres complexes du systeme linéarisé
Parties réelles des valeurs propres

Parties imaginaires des valeurs propres
Vecteurs propres complexes du systeme linéarisé
Amplitudes des vecteurs propres

Phases des vecteurs propres

Variable de temps

Pas de temps

Constante du schéma d’intégration temporelle de Newmark
Signal temporel étudié pour la catégorisation
Nombre de subdivisions du signal sy,

Durée du signal s

Taux de glissement

Taux d’adhérence

Taux de décollement

Constante utilisée lors de la catégorisation des bruits

Taux de glissement critique utilisé lors de la catégorisation des bruits

Taux d’adhérence critique utilisé lors de la catégorisation des bruits

Taux de décollement critique utilisé lors de la catégorisation des bruits



Annexe A

Systeme générique

131



132

ANNEXE A. SYSTEME GENERIQUE

A.1 Mise en évidence d’instabilités par flottement et par divergence

Les analyses de stabilité menées sur le modele générique permettent de mettre en évidence des
instabilités dites de flottement et de divergence. Dans les deux cas, I'une des valeurs propres du systeme
présente une partie réelle positive. Dans le cas d’une instabilité par flottement, la partie imaginaire de la
valeur propre est strictement positive. La réponse est alors caractérisée par des oscillations croissantes
a la pulsation correspondant a la partie imaginaire. Dans le cas d’une instabilité par divergence, la
partie imaginaire de la valeur propre est nulle. La réponse est alors caractérisée par une divergence
exponentielle et sans oscillation. Ces deux types d’instabilité sont illustrés a titre d’exemple sur la

figure A.1, pour les jeux de parametres précisés dans le tableau A.1.

Partie réelle

Partie réelle

FIGURE A.1 — Instabilités par flottement et par divergence obtenues

Parametres

m1 mo  ky o ki key  cy c1j cay 0 g

Unités kg kg N/m N/m N/m Ns/m Ns/m Ns/m ° -
Flottement 0.1 04 1les  led  led 1 1 1 60 [0,1]
Divergence 0.1 04 1le5 le3  1le6 1 1 1 60 [0,1]

TABLE A.1 — Mise en évidence d’instabilités par flottement et par divergence.
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avec le modele générique.
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A.2 Comparaison des risques de différents systemes génériques

Les résultats d’un plan d’expériences numériques ont été présentés pour un systeme générique donné.
Ce systeme dynamique est caractérisé par des propriétés de masse, raideur et amortissement. Dans cette
annexe, nous souhaitons comparer les risques d’instabilité pour différents systemes génériques. Six jeux
de parametres arbitraires ont ainsi été définis pour caractériser les propriétés dynamiques des systemes.
Ceux-ci sont synthétisés dans le tableau A.2 :

Parametres mi mo kli klj ]{ng C1; C1j Coy
Unités ke ke N/m N/m N/m Ns/m Ns/m N.s/m
Systeme A 02 04 6e5 25  1leb 5 5 5
Systeme B 0.8 08 25  4e5  6eb 10 10 10
Systeme C  0.05 05 3¢5  3ed  4ded 1 1 10
Systeme D 0.3 05 25  3ed  ded 1 1 1
Systeme E 0.05 05 3e5  3e4d  8ed 10 1 10
Systeme F' 0.1 0.5 7e5 25  Sed 10 10 10

TABLE A.2 — Propriétés dynamiques des six systemes étudiés.

Nous soumettons ces six systemes au méme plan d’expériences que celui présenté dans le mémoire. Les
modalités prises par les parametres sont rappelées dans le tableau A.3 :

Parametres  Unités Valeurs
Doz m le-5 / 1e-3
r N 0.1/1/10/ 100
Vv m/s 0.001 / 0.01 / 0.1
1 - 02/04/06/0.8/1.0
Ihs - 02/04/06/0.8/1.0
0 ‘ 35 /45 /55 /65 /75 / 85

TABLE A.3 — Modalités du plan d’expériences.

Les occurrences des trois mécanismes et des trois bruits sont représentées en figures A.2 et A.3. Nous
pouvons voir que les six systemes sont capables de reproduire les trois catégories de bruits ainsi que les
trois mécanismes, hormis le systeme D qui ne donne jamais lieu a du couplage modal. Pour les autres
systeémes, le couplage modal est le mécanisme qui intervient le plus (entre 42 et 45% des expériences).
Nous pouvons enfin remarquer que malgré les propriétés dynamiques différentes des systemes, les pro-
portions des mécanismes et des bruits ne sont pas énormément impactées.

Nous proposons ensuite d’évaluer le risque d’instabilité en utilisant deux indicateurs de gravité. Le
premier correspond a la plus grande des parties réelles des valeurs propres du systeme et peut étre obtenu
suite a une analyse de stabilité. Le second correspond au niveau d’accélération maximal intervenant dans
le systeme et peut étre obtenu par une simulation temporelle. L’idée consiste a comparer les résultats
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[ |Stable [ ]Pas de bruit
[ Istick-Slip [ ICcraguement
[ Isprag-Slip Il Crissement
I Couplage Modal Il Grincement

(a) Systeme A

22%

41% 41%

45%

28%
12% 2% 10%
(b) Systeme B
14%

42%

48% 48%
31%

0,
8% 1% %

(¢) Systeme C

27%
38% 38%
46%
26%

15% 20 9%

F1GURE A.2 — Occurrences des mécanismes et bruits pour les systemes A, B et C.

des deux approches, notamment en termes de hiérarchisation des risques. Pour cela, les diagrammes de
Farmer sont présentés sur la partie gauche de la figure A.4 pour les deux approches. Afin de faciliter la
lecture de ce graphique et de maniere a hiérarchiser le risque de chacun des systemes, nous calculons
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[ |Stable [ ]Pas de bruit
[ Istick-Slip [ ICcraguement
[ Isprag-Slip Il Crissement
I Couplage Modal Il Grincement

(a) Systeme D
< 1% 19094

20%

68% 68%

>

(b) Systeme E

39%, 39%,

-
v »

15% 2% 11% 1%

(c) Systeme F

40% 40%

-

14% 3% 10%

F1GURE A.3 — Occurrences des mécanismes et bruits pour les systemes D, E et F.

les aires sous les courbes. Ces aires traduisent directement la notion de risque. Le risque est ensuite

normalisé par rapport au systeme le plus critique. Les résultats sont montrés sur la partie droite de la
figure A.4. Nous pouvons voir que les deux approches, bien qu’elles utilisent des indicateurs de gravité
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physiquement indépendants, hiérarchisent de la méme maniere les systéemes. Notons au passage que
pour le systeme D, aucun couplage modal n’intervient. Le risque est donc nul lorsque l'indicateur de
gravité est basé sur les parties réelles des valeurs propres. En revanche, d’autres instabilités, de type
hard au sens de Tondl [143], apparaissent lors des simulations temporelles. C’est pourquoi il existe un
risque non nul lorsque nous utilisons pour indicateur de gravité le niveau d’accélération du systeme.
Nous pouvons donc conclure que I’approche basée sur la lecture des parties réelles est suffisante pour
hiérarchiser les systemes en termes de risque a partir du moment ot les instabilités sont principalement
dues a des modes instables du systeme (phénomene de couplage modal).

(a) Indicateur de gravité = partie réelle des valeurs propres

60; . 10
—Systeme A A
50! —Systeme B Y
N 1 —Systeme C =
40 "L, —Systeme D &
= Systeme E 506
© 30 —Systeme F =
; _\] g 0.4
8 207 ‘g
o 10l |'| o 0.2
0 0
0 100 200 300 400 ¢c B F A B D
Partie réelle Systeme
(b) Indicateur de gravité = accélération maximale
60 . 1 —
—Systeme A
50 —Systeme B 208
N —Systeme C =
o 40 —Systeme D =
S Systeme E 506
© 30 —Systeme F =i
~ O 0.4+
2 20 =)
Q 2
O 10 \ m 0.2
0 : : 0
0 100 200 300 400 E E A B D
Niveau d’accélération (m/s?) Systeme

F1GURE A.4 — Diagrammes de Farmer et hiérarchisation des risques pour les 6 systemes.



