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FIGURE 1 — Photos du didgeridoo n°5 réalisé en bois de pécher. La figure (a) montre une vue
globale. Les deux extrémités du didgeridoo sont vernies et le reste est huilé (voir fig. (b), (c¢) et
(e)). Une chauve-souris est pyrogravée (voir fig. (c)), ainsi qu’une salamandre (voir fig. (d)) et
un sanglier qui joue du didgeridoo (fig. (e)).
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Chapitre 1

Introduction

Dans nos sociétés actuelles, le confort et le bien-étre du consommateur sont devenus des cri-
teres primordiaux lors de la conception d’un produit. Dans 'industrie automobile, les ambiances
acoustiques et vibratoires au sein de I’habitacle sont particulierement soignées. La psychoacous-
tique s’est développée pour concevoir des éléments mécaniques qui produisent des bruits de
fonctionnement procurant des sentiments de sécurité et de confiance aux utilisateurs. Le ron-
ronnement de son moteur, le claquement de ses portieres, le bruit de ses clignotants sont autant
de sons qui permettent a ’acheteur de juger de la qualité d’un véhicule. Historiquement, la
principale source de bruit générée par une automobile provenait de son moteur. Aujourd’hui ce
bruit doit inspirer des sentiments de puissance et de robustesse pour les voitures sportives, mais
il doit rester en dessous d’un certain niveau pour les citadines ou les berlines. En effet, le silence
a l'intérieur de I'habitacle est également une source de confort. Ainsi, les moteurs actuels sont
devenus tellement silencieux que d’autres sources acoustiques autrefois secondaires, comme les
bruits de roulement, les bruits aérodynamiques ou les bruits de freinage, sont maintenant la
principale cause d’inconfort. Dans le cas des systemes de freinage, toutes sortes de bruits sont
générés au cours de leur utilisation. Ces bruits se différencient par leur fréquence et par les élé-
ments mécaniques qui les produisent. Les phénomenes de “squeal, groan, chatter, judder, moan,
hum et squeak” ! décrits dans la littérature sont autant de bruits qui donnent aux utilisateurs
le sentiment que le systeme de freinage est défectueux et donc que la sécurité du véhicule n’est
pas assurée. A titre d’exemple, le crissement de frein (squeal), qui apparait a des fréquences
élevées entre 1kHz et 10kHz est particulierement désagréable mais n’a pourtant aucun impact
sur les performances d’un systeme de freinage.

Le crissement de frein est un phénomene difficile a observer et les premieres études expéri-
mentales remontent aux années 1930 d’apres Kinkaid [1]. La principale difficulté réside dans le
fait qu’il est souvent difficile de 'obtenir de maniere répétable en laboratoire. Son apparition
est bien corrélée avec certains environnements climatiques comme le froid et 'humidité. Le cris-
sement apparait classiquement a de faibles vitesses de véhicule et pour de faibles pressions de
freinage, dans les derniers metres avant l'arrét complet par exemple.

Le crissement de frein est un phénomene dont la cause est difficile a appréhender. Il est
généralement admis que I’élément mécanique rayonnant est le disque. La source de I'excitation
est sans contestes possibles le frottement des plaquettes sur le disque. Toutefois, les plaquettes,

1. IIs correspondent & des bruits de crissement, ronflement, chuintement, saccade, graillonnement, martelement
et sifflement.
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CHAPITRE 1 : Introduction

qui doivent se translater en direction du disque lors du freinage, sont maintenues de maniere
relativement souple. La plaquette possede ainsi une relative autonomie de “flottement” dans
I’espace qui lui est réservé. Cela offre un large panel de possibilités quant aux interactions
entre le disque et le systeme de freinage rendant compliqué la modélisation du crissement. Si
beaucoup d’auteurs s’accordent a dire que ce phénomene va de pair avec un couplage entre
les modes propres du systéme de freinage, la cause de son apparition est encore floue. Dans
sa revue de 2002, Kinkaid [1] recensait différents types de phénomeénes susceptibles d’expliquer
I'apparition du crissement :

le stick-slip ou la plaquette adhére et glisse successivement sur le disque.
— le sprag-slip ou le bord d’attaque s’arc-boute sur la piste.

— un coefficient de frottement dépendant de la vitesse.

— le couplage modal.

les vibrations auto-entretenues.

Actuellement, les industriels préferent tenter de modéliser le crissement en privilégiant ’hy-
potheése du couplage modal. Cela est principalement du a l’existence d’outils perfectionnés
permettant de telles modélisations. Ainsi, les systémes de freinage sont modélisés par éléments
finis (EF) en raffinant suffisamment le maillage pour que chaque détail de la géométrie soit pris
en compte. Ensuite, des analyses aux valeurs propres complexes sont menées sur ces modeles
EF. 11 est alors supposé que le systeme vibre, de maniere élastique et linéaire en déplacement,
autour d’un équilibre de glissement stationnaire. Autrement dit, les instabilités sont cherchées
autour d’un point fixe. Ces hypotheses sont considérées acceptables lors de la naissance du cris-
sement. De telles analyses permettent de prédire quelques dizaines de modes instables. Hors,
expérimentalement, il est assez rare de trouver un systeme de freinage ayant plus d’une seule
fréquence de crissement. Il est généralement admis que la vibration du crissement de frein est
décrite par I'une des vibrations instables prédites par le modele EF. En effet, ces vibrations in-
stables peuvent potentiellement générer un crissement de frein si elles sont excitées, ¢’est-a-dire
si elles récupérent une partie de I’énergie du freinage. Selon Kinkaid [1], L’énergie d’un crisse-
ment d’un niveau sonore de 100dB a 2m de distance de la source est d’environ 0.25W contre une
moyenne de 50kW dissipée par le frein a disque lors d’un freinage ! Le phénomeéne de crissement
est devenu plus récurrent depuis que, pour des raisons sanitaires, 'amiante est interdite dans la
composition des plaquettes. A la vue de ces difficultés de compréhension, beaucoup d’industriels
cherchent & amortir les vibrations en associant des matériaux viscoélastiques aux systemes de
freinage.

Les méthodes classiques de modélisation, c¢’est-a-dire les analyses aux valeurs propres com-
plexes sur des modeles EF a plusieurs centaines de milliers de degrés de libertés, ne permettent
pas une description completement satisfaisante du phénomene de crissement. Cela nous pousse a
remettre en cause certaines de leurs hypothéses sous-jacentes. Dans un premier temps, il semble
nécessaire d’investiguer, par des observations, le mouvement réel des éléments du systeme de
freinage lors du crissement. Cela permettra de répondre a certains nombre de questions sur la
validité de ces modeles. Beaucoup d’auteurs ont déja fait des observations sur frein réel. Citons
Fieldhouse et Newcomb [2] qui utilisérent la technique de 1’holographie Laser & double impul-
sions, sous ’hypotheése de mouvements sinusoidaux. Cette technique permet la visualisation des
mouvements dans les trois directions de I’espace avec une grande résolution spatiale mais une
faible bande fréquentielle d’observation. Ils observerent des modes de disques se propageant le
long du disque et virent également un mouvement de flexion pure au niveau du bord d’attaque
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de la plaquette de frein. Giannini et al. [3, 4, 5, 6, 7] ont congus un banc de crissement avec
un systeme de freinage simplifié ou I’étrier est constitué uniquement de barres sur lesquels sont
fixés des garnitures. Ils ont mesuré les déformées opérationnelles au vibrometre Laser. Cette
technique permet d’avoir une bonne résolution spatiale et fréquentielle mais ne permet d’étu-
dier que les phénomeénes stationnaires et en aucun cas les régimes transitoires. Ils ont observés
une dépendance de la fréquence de crissement a la charge normale et a 'angle d’attaque de la
plaquette sur le disque. Les crissements apparaissaient a des fréquences proches des fréquences
naturelles du systeme couplé. Cela apporte du crédit a la théorie du couplage modal. Il est re-
lativement aisé de mesurer les modes hors plan du disque pendant le crissement et cela grace a
des techniques Laser. Ces modes sont importants car ce sont eux qui rayonnent 1’énergie acous-
tique que nous percevons en tant que crissement. Néanmoins, nous avons vu que la cinématique
des petits mouvements de la plaquette de frein était sujet a discussion lors du crissement. Le
crissement nait du frottement entre les plaquettes et le disque et a ce titre il est important
de s’intéresser au mouvement de la plaquette pendant le crissement. Par ailleurs, les études
expérimentales de Fieldhouse et Newcomb [2] et Giannini et al. [3] ont déja mis en évidence le
mouvement du disque lors du crissement. Pour limiter I’apparition du crissement, Liu et al. [8]
décrivent une méthode pour dessiner les chanfreins a partir de la connaissance des modes de
la plaquette libre-libre ayant une fréquence proche de celle du crissement. Ainsi, des essais de
crissement, ont été menés sur un frein anciennement commercialisé par Bosch en concentrant
les efforts d’observation sur une des plaquettes. Les résultats de ces essais sont présentés dans
le chapitre 2 et ils ont fait 'objet d’une communication en conférence, voir Renaud et al. [9].
Ces résultats montrent que les non-linéarités de contact jouent un grand role dans la naissance
et apparition du crissement.

Dans un second temps, nous allons tenter de modéliser le crissement. Bien qu’elles ne soient
pas entierement satisfaisantes, les analyses aux valeurs propres complexes sur les modeles EF ont
beaucoup de vertus. Notamment, elles donnent la possibilité de réduire le systéme a quelques
degrés de liberté bien choisis, les premiers vecteurs propres de la base modale. Ce type de
modélisation permet également d’expliquer le couplage modal. Avant de commencer une telle
modélisation, il convient d’expliquer quelques uns des aspects de ces modeles EF grace a des
modeles phénoménologiques d’interprétation plus aisée. Ce genre de modele est relativement
répandu dans la littérature, voir Sheng [10] :

— Quelques auteurs ont traité le modeéle & un degré de liberté du frotteur sur piste? en
explorant les effets de différentes lois de frottement : McMillan [11], Hinrichs et al. [12, 13],
Thomsen et Fidlin [14] et Hetzler et al. [15].

— Certains auteurs se sont penchés sur des modeles a quelques degrés de liberté du frotteur
sur piste. Cela permet notamment ’apparition du couplage modal : Swayze et Akay [16],
Hess et Al-Grafi [17], Shin et al. [18], Paliwal et al. [19], Hoffmann et al. [20, 21], Sinou
et al. [22, 23, 24], Lignon et al. [25], Pilipchuk et al. [26], Kinkaid et al. [27], von Wagner
et al. [28], Slavi¢ et al. [29], Ouyang et al. [30].

— Parmi les modeles a degrés de liberté multiples, certains auteurs ont pris en compte les
déformations du disque : Ouyang [31, 32, 33, 34|, Stancioiu [35], Flint et Hultén [36],
Heilig et Wauer [37], Giannini et Sestieri [4], Kang et al. [38, 39, 40, 41, 42], Hochlenert
et al. [43, 44].

Le chapitre 3, présente deux modeles proches de ceux de la littérature. Le premier est un

2. Dans la littérature, ils sont dénommés “mass-on-belt”.
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CHAPITRE 1 : Introduction

modele a deux degrés de liberté analogue & ceux de Swayze et Akay [16] et de Hess et Al-Grafi
[17]. I est constitué d’un frotteur sur piste, a deux points de contact, pouvant se déplacer sui-
vant la normale a la piste et pouvant également basculer entre son bord d’attaque et son bord
de fuite. Il permet de mettre en avant les limites de la linéarisation. Le deuxieme modele est
celui de Hoffmann et Gaul [20, 21]. Il est constitué d’un frotteur sur piste comportant deux
degrés de libertés, 'un dans le sens de la piste 'autre dans son sens normal. Ce modele exhibe
une instabilité par flottement via un couplage modal. Ensuite, de 'amortissement est introduit
dans les équations et une étude paramétrique de la stabilité du systeéme est menée. L’évolution
du coefficient de frottement critique par rapport au taux d’amortissement montre a quel point
il est important de modéliser I'amortissement au sein des freins a disque dans le but d’améliorer
la prédiction des zones de stabilité.

Ces modeles phénoménologiques mettent en évidence le couplage modal qui déstabilise les
systemes en faisant apparaitre des valeurs propres a partie réelle positive au sens de la trans-
formée de Laplace, c’est-a-dire avec des taux d’amortissement négatifs. Ces modeles phéno-
ménologiques mettent également en évidence 'importance de 'amortissement. En effet, si les
instabilités sont décrites par des taux d’amortissement négatifs, alors la précision des modeles
passe par la prise en compte de 'amortissement des matériaux qui génere des taux d’amortisse-
ment positifs, les deux effets se contrebalancant. Or, a I’heure actuelle, les instabilités naissant
du couplage modal sont modélisées sans tenir compte de 'amortissement des matériaux. La
viscoélasticité des matériaux étant la cause de leur comportement amortissant, le but de cette
these est de modéliser la viscoélasticité au sein des analyses aux valeurs propres complexes.

Pour modéliser le comportement viscoélastique des matériaux, il convient en premier lieu
de le caractériser expérimentalement. Pour cela, le chapitre 4 présentera quelques méthodes
de caractérisation classiques en rhéologie. Citons la poutre sandwich de Oberst et Frankenfeld
[45] et des techniques similaires décrites par de nombreux auteurs comme Castello et al. [46],
Zhang et al. [47], Chevalier [48]. Citons également les techniques de caractérisation basées sur
la mesure des temps de relaxation, voir Chen [49] et les techniques utilisant les ultrasons, voir
Chevalier [50, 51]. Ces méthodes ne sont malheureusement pas entierement satisfaisantes pour
obtenir des données dans la gamme fréquentielle du crissement. Un des principaux apports de
cette these a été de développer un viscoanalyseur capable de caractériser des matériaux dans
la bande fréquentielle allant de 200-3600Hz. 11 travaille en cisaillement quasi-statique et permet
de caractériser le comportement des shims?® que les constructeurs de systéme de freinage collent
au dos des plaquettes. Ce banc d’essai est présenté dans le chapitre 4. Il permet de mesurer la
réponse dynamique des shims entre 200 et 3600Hz. Il apparait que les shims sont des matériaux
fortement amortissants, ce qui conforte notre démarche de prise en compte de ce type de com-
portement.

La viscoélasticité est un phénomene largement étudié depuis des décennies. Citons a titre
d’exemple les travaux de Ferry [52], Vinh [53], Caputo et Mainardi [54], Lakes [55], Chevalier et
Vinh [51] ou encore Balmes et Leclere [56]. La viscoélasticité est un phénomeéne causal pour le-
quel la force précede toujours le déplacement. Ce comportement peut étre décrit par la fonction
de relaxation ou par la fonction de fluage. Dans le domaine de Fourier, la rigidité dynamique est
une fonction complexe qui dépend de la fréquence. La rigidité dynamique présente a la fois un

3. Les shims sont des matériaux multicouches viscoélastiques. Ils sont collés au dos des plaquettes de freins
et sont composés d’'un empilement de couches de caoutchouc, métal et colle.

12



déphasage et une augmentation de son module en fonction de la fréquence. Ces deux facettes de
la viscoélasticité doivent impérativement étre prises en compte. Si le déphasage qui correspond
a lamortissement est toujours pris en compte par les modeles, 'augmentation du module qui
correspond a la rigidification du matériau n’est pas toujours modélisée, pourtant elle modifie
sensiblement les fréquences des modes propres d’une structure en la rigidifiant.

Des modeles rhéologiques viscoélastiques linéaires plus ou moins réalistes peuvent étre trou-
vés dans la littérature. Malheureusement, les modeles les plus utilisés ne sont pas ceux qui
décrivent le mieux la viscoélasticité. Ainsi, le module complexe constant n’est pas causal et
ne peut étre utilisé que dans le domaine fréquentiel, voir Gaul [57]. L’amortissement modal ne
prend pas en compte la rigidification des matériaux et les modeles de Maxwell et de Voigt ne
sont valables que sur une bande fréquentielle tres étroite. Les dérivées non entiéres proposent
une alternative intéressante en modélisant la viscoélasticité correctement avec peu de para-
metres. Elles ont fait 'objet de beaucoup de publications. Oldham et Spanier [58] ont décrit
les propriétés des dérivées non entieéres. Podlubny [59] a donné quelques exemples dans le cas
de la viscoélasticité. Vinh [53], Koeller [60], Bagley et Torvik [61], Gaul et al. [57], Chevalier et
Vinh [51] ont plus longuement étudié les dérivées non entieres dans le cas de la viscoélasticité.
Lion [62, 63] les a étudiées du point de vue thermodynamique et Heymans [64] les a étendues
a la viscoélasticité non-linéaire. Malheureusement, dans la pratique, les dérivées non entieres
s’averent difficiles & mettre en oeuvre dans les simulations temporelles et les analyses aux va-
leurs propres complexes. Pour cette raison, elles sont écartées, méme si certains auteurs les ont
adoptées, voir Sorrentino et Fasana [65].

Le modele de Maxwell généralisé a été retenu. Sa configuration la plus répandue est consti-
tuée d’un ressort en parallele de plusieurs cellules de Maxwell. Une cellule de Maxwell est
constituée d’'un ressort en série avec un amortisseur. Le modele de Maxwell généralisé permet
une description fidéle et large bande des comportements viscoélastiques. Dion [66, 67] a montré
que ce modele est équivalent aux formulations poles-zéro pour lesquelles Vinh [53] et Ousta-
loup [68] ont respectivement proposés des méthodes d’identification des parameétres a partir des
fonctions de relaxation et des fonctions de transfert. De plus, ce modele est aisé a mettre en
oeuvre au sein des analyses aux valeurs propres complexes, grace a une formulation d’état. Le
chapitre 5 présente en détail tous les aspects, énoncés ci-dessus, de la modélisation de la vis-
coélasticité, ainsi que de 'identification des parametres du modele de Maxwell généralisé. Une
nouvelle méthode d’identification itérative y est décrite. Elle utilise les asymptotes des formu-
lations pole-zéro afin d’évaluer les variations des parameétres a chaque itération. Nous ’avons
nommée “la méthode des variations asymptotiques” (AVM).

Les chapitres 4 et 5 expliquent comment caractériser des matériaux viscoélastiques et com-
ment les modéliser avec des modeéles de Maxwell généralisés. Ainsi, les comportements visco-
élastiques des matériaux du systéeme de freinage sont pris en compte. L’utilisation de modeles
de Maxwell généralisés au sein des analyses aux valeurs propres complexes augmente artifi-
ciellement l'ordre de dérivation des équations. Le chapitre 5 explique comment contraindre les
parametres du modele de telle sorte que cette augmentation ne dépende pas du nombre de ma-
tériaux viscoélastiques. Les travaux du chapitre 5 sont un des plus importants apports de cette
these. Ils ont été présentés a la conférence VCB 2008 dont les actes sont publiés dans Mécanique
et Industries, voir Renaud [69]. Ces travaux sont publiés en détails dans le journal MSSP, voir
Renaud [70]. Afin de résoudre ces équations aux dérivées partielles avec les solveurs classiques,

13
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il faut exprimer le systéme sous forme d’état. Le chapitre 6 présente la forme d’état retenue.
Les analyses aux valeurs propres complexes se passent en 3 temps. L’équilibre stationnaire du
modele EF du systeme de freinage sous pression est calculé par le solveur non-linéaire d’Abaqus.
Ensuite, les modes propres réels du systeme sont calculés par Abaqus sans prendre en compte ni
le frottement, ni la viscoélasticité. Ces modes propres réels constituent la base de projection du
probleme avec frottement et viscoélasticité. Le probleéme ainsi projeté est de taille suffisamment
petite pour que les modes propres complexes soient calculés sous Matlab, voir Thouviot et al.
[71], Renaud et al. [72] et Chevallier et al. [73]. La base de projection du probléme est enrichie
par itérations sur les résidus. Plusieurs comportements contre-intuitifs apparaissent lorsque la
viscoélasticité est introduite, notamment une déstabilisation de modes prédits comme stables
par le modele sans viscoélasticité.
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Ce chapitre présente les observations expé-
rimentales effectuées sur un frein industriel.
L’une des plaquettes de frein a été instru-
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CHAPITRE 2 : Observation expérimentale du crissement

Quelques auteurs se sont déja intéressés a I’observation expérimentale du crissement de frein.
Citons Fieldhouse et Newcomb [1] qui ont utilisés une technique laser, ’holographie & double
impulsions. Cette technique permet la visualisation des mouvements dans les trois directions de
I’espace. Ils ont observés des modes de disque composés de modes propagatifs tournants a une
vitesse dépendant de la fréquence divisée par ’ordre du mode du disque. Ils ont également vus
un mouvement de flexion pure au niveau du bord d’attaque de la plaquette de frein. Giannini
et al. [2] ont congus un banc de crissement avec un systéme de freinage simplifié ou 1'étrier est
constitué uniquement de barres sur lesquels sont fixés des garnitures. Ils ont mesurés les défor-
mées opérationnelles au vibrometre laser. Les crissements observés sur ce banc ont eu lieu pour
une vitesse de rotation faible : entre 5 a 30 tours par minutes et présentaient des harmoniques.
La fréquence de crissement dépendait de la charge normale et de I'angle d’attaque de la pla-
quette sur le disque. Lors des crissements, les mouvements hors-plan étaient en quadrature de
phase avec les mouvements dans le plan. Les crissements apparaissaient a des fréquences proches
de celles des modes propres du systéeme notamment des modes qui impliquent un mouvement
dans le plan du patin. Giannini a montré que le crissement n’a pas besoin qu’'un cycle limite de
stick-slip s’établisse. Le crissement est généralement attribuée au couplage des modes propres du
frein & cause du frottement entre les patins et le disque (cf. [3]). Le contact frottant apporte en
outre I’énergie nécessaire au maintien de I'instabilité. Toutefois, lors d'une autre étude Giannini
[4] a observé des modes de disque tournants qu’il n’a pas pu modéliser de maniéere linéaire, il lui
semble qu’un tel phénomene serait mieux décrit par un modele ou le contact plaquette-disque
est non-linéaire.

11 est relativement aisé d’observer les modes hors plan du disque pendant le crissement et cela
grace a des techniques laser. Ces modes sont importants car ils rayonnent 1’énergie acoustique
que nous percevons en tant que crissement. Néanmoins, le crissement nait du frottement entre
les plaquettes et le disque et a ce titre il est important de s’intéresser au mouvement de la
plaquette pendant le crissement. Les plaquettes de frein ne sont pas fermement maintenues
dans I'étrier. Elles sont a l'interface entre le disque et le systéme de freinage qui comporte
un grand nombre de modes propres dont plusieurs sont instables en glissement stationnaire.
Or physiquement, il est rare de trouver plus d’une fréquence de crissement. Ainsi, la liberté
de mouvement des plaquettes de frein dans I’étrier semble jouer un réle important dans la
physique du crissement. Il est par exemple possible de limiter 'apparition du crissement en
effectuant des chanfreins sur les plaquettes. Liu et al. [5] décrivent une méthode pour dessiner les
chanfreins a partir de la connaissance des modes de la plaquette libre-libre ayant une fréquence
proche de celle du crissement. Le but des essais présentés dans ce chapitre est d’observer et
de qualifier le mouvement d’une plaquette de frein lors du crissement. Pour cela, le dos de
la plaquette a été instrumenté avec six accélérometres tri-axes. Le mouvement de la plaquette
présente des harmoniques suggérant ’existence de comportements non-linéaires en déplacement,
dont D'origine est discutée : stick-slip, chocs ...7 Le mouvement de la plaquette est ensuite
reconstruit par interpolation. Une des questions a laquelle ce chapitre tente de répondre concerne
la possibilité de décrire ce mouvement a ’aide des modes propres issus d’un calcul classique par
éléments finis.
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Intérét de ’observation des plaquettes

2.1 Intérét de 'observation des plaquettes

Afin de pouvoir facilement procéder a leur remplacement, les plaquettes de frein sont main-
tenues par des ressorts au niveau de leurs oreilles, voir la figure 2.1(b). Ces ressorts sont re-
lativement souples et laissent aux plaquettes les six degrés de liberté d’un corps rigide. Lors
d’un freinage, les plaquettes de frein sont plaquées contre le disque a l'aide du piston pour la
plaquette intérieure! et & l'aide des deux “doigts” de I’étrier pour la plaquette extérieure. Les
garnitures des plaquettes de frein étant composées de poudre compactées, leur raideur suit une
loi non-linéaire en déplacement du type exponentiel. Ainsi, pour de faibles pressions d’huile lors
du freinage, la raideur des plaquettes dans le sens normal au disque reste faible et les plaquettes
conservent, virtuellement leur six degrés de liberté de corps rigides. Cela nous amene a nous
poser la question suivante : Lors du crissement, les plaquettes ont-elles un comportement de
corps rigide ou de corps déformable ?

Les éléments mécaniques déformables se modélisent facilement et avec une bonne précision,
contrairement aux liaisons entre les éléments mécaniques qui ont souvent un comportement
non-linéaire en déplacement. En général, la raideur des liaisons est approchée par linéarisation
autour de I’équilibre de glissement stationnaire. Cela suppose que les mouvements restent a des
niveaux d’amplitude suffisamment faible pour que I’hypothese de linéarité soit valable. Ainsi,
I'observation d’une plaquette de frein permet de répondre a un certain nombre de questions :

1. Lors du crissement, la plaquette a-t-elle un comportement de corps rigide ou déformable ?
2. Le mouvement de la plaquette est-il compatible avec I’hypothese de linéarité des liaisons ?

3. Si non, a quel genre de non-linéarités est-on confronté ?

2.2 Banc d’essai et instrumentation

Les essais de crissement ont été effectués sur un banc d’essai du service NVH de R. BOSCH
France (voir les figures 2.2(a) et 2.2(b)). A l'exception du porte-fusée, ce banc est constitué
des éléments d’un systeme de freinage commercialisé. Sa chape est directement encastrée a la
structure qui maintient 'arbre du disque. Lors de ces essais, une plaquette de frein a été ins-
trumentée avec six accélérometres tri-axes de la marque Endevco. Comme le montre la figure
2.1(a), les capteurs ont tous été collés sur la backplate ? avec de la colle cyanolite. La disposition
des capteurs a été contrainte par ’encombrement du piston, d’une part, et de I’étrier d’autre
part. Ils ont été placés le plus loin possible les uns des autres, a raison de deux au niveau du
bord d’attaque (accélérometres 1 et 6), deux a mi-longueur de la plaquette (accélérometres 2
et 5) et deux au niveau du bord de fuite (accélérometres 3 et 4), voir la figure 2.1. Les accé-
lérometres qui ont été utilisés pesent entre 3g et 10g alors que la plaquette peése environ 500g.
Leur disposition permet une description relativement fidele du mouvement sur une large bande
fréquentielle et elle permet notamment de reconstruire d’éventuels mouvements de flexion.

1. La plaquette intérieure se situe du c6té du moteur du véhicule contrairement a la plaquette extérieure.
2. La backplate est la plaque métallique au dos de la plaquette de frein.
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CHAPITRE 2 : Observation expérimentale du crissement

2.3 Reésultats d’essai

Plusieurs essais ont été menés sur ce banc et deux types de crissement sont apparus :

— Un crissement autour de 2000Hz en marche avant et avec un shim 3 au dos de la plaquette,
voir la figure 2.1(a).

— Un crissement en marche arriere, voir la figure 2.1(b), et sans shim. La fréquence de ce
crissement évoluait entre 1500 et 2000Hz en fonction de la pression de contact.

AY(mm)rB:-n:kaate n E B |

Shim Plaquette

60 L " | . >
= ~ S Bord d’attaque Bord de fuite

(] Oreilles |
: 1 1 s
o1 I - ) L
— s T 2l X (mm)
0 160
(a) Vue du dos de la plaquette de frein instrumentée avec six accélé- (b) Schéma de la plaquette de frein
rometres : deux au niveau du bord d’attaque, deux & mi-longueur de lors de ’essai en marche arriére.

la plaquette et deux au niveau du bord de fuite.

FIGURE 2.1 — Vue de la plaquette de frein et de la position des accélérometres (a) et schéma de
sa position par rapport au disque (b).

Plaquettes

ule b

Doigts de
I'étrier

Ressort de maintien
d’'une oreille de la
plaquette extérieure

(a) Vue du banc d’essai. (b) Zoom du banc d’essai

FIGURE 2.2 — Vues du banc d’essai de crissement composé d’'un systéme de freinage.

3. Les shims sont des matériaux multicouches viscoélastiques comportant trois types de couche : caoutchouc,
métal et colle. Ils sont fréquemment collés au dos des plaquettes pour amortir les vibrations.
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Résultats d’essai

Dans ce chapitre, ne sont présentés que les résultats issus d’un essai sans shim et en marche
arriere a une vitesse d’environ 157 tours par minutes, soit environ 2.6Hz. Pour cet essai, le bord
d’attaque se situe du coté gauche de la plaquette montrée en figure 2.1(a) et 2.1(b) et le bord de
fuite du coté droit. Le crissement a été obtenu en faisant évoluer manuellement la pression de
freinage de 0 & 10 bars ce qui a également causé une augmentation de la fréquence de crissement.

Spectrogramme de l'accélération du bord d'attaque suivant I'axe normal au disque
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Acceélération du bord d'attaque suivant I'axe normal au disque
100 -

4]
o

o

o
S

Acceleration [m.s'z]

L
=]
(=]

L
o
=]

Temps [s]

FIGURE 2.3 — En bas est représenté la mesure accélérométrique acquise par le capteur n°6, selon
€z, situé en bord d’attaque. En haut est représenté le spectrogramme du méme signal avec
la méme échelle de temps. Les couleurs représentent ’amplitude de I'accélération normale au
disque en échelle logarithmique.
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CHAPITRE 2 : Observation expérimentale du crissement

2.3.1 Harmoniques

En bas de la figure 2.3 se trouve la mesure accélérométrique, en fonction du temps, du
capteur n°6 (cf. numérotation de la figure 2.1(a)) suivant l'axe €. Le signal dure 14s et il est
échantillonné a la fréquence de Fo = 16384Hz. Le spectrogramme est I'outil d’analyse le plus
adapté a I’étude de ce signal pour lequel la pression évoluait, voir le haut de la figure 2.3. Le
spectrogramme est une analyse temps-fréquence qui permet de connaitre le contenu fréquentiel
d’un signal a un instant donné. Sur la figure 2.3, I’échelle des temps se trouve en abscisse et
Iéchelle des fréquences se trouve en ordonnée. Les niveaux de couleurs symbolisent 'ampli-
tude des composantes fréquentielles. Ce spectrogramme a été obtenu en utilisant une fenétre de
Hamming glissante. Chaque fenétre comprend 1024 points, soit une durée de 0.0625s avec un
recouvrement de 512 points entre deux fenétres.

Le signal temporel présenté en figure 2.3 peut étre découpé en sept sections chronologiques :

1. De 0 a 2.8 s : La pression d’huile est nulle mais la plaquette frotte légerement contre le
disque, ce qui excite toutes les fréquences. Les variations d’épaisseur du disque engendrent
des variations d’amplitude d’accélération dont la période d’apparition correspond a un tour
du disque.

2. De 2.8 d 8.9 s : La pression d’huile est augmentée manuellement. Toutes les fréquences au
dessus de 3000 Hz sont excitées. Le crissement n’est pas encore apparu bien qu’il existe
deux raies, l'une autour de 1500 Hz et l'autre autour de 2250 Hz. Vers 3.9 s le signal
accélérométrique diverge et le crissement est en train de naitre. Cela se traduit sur le
spectrogramme par une augmentation de 'amplitude de la raie a 1500 Hz.

3. De 3.9 a 7.9 s : La pression est manuellement augmentée de 2 a 5 bars. Le crissement
apparait a 3.9 s et se maintient jusqu’a 7.9 s, alors que la fréquence de sa fondamentale
(H1) évolue de 1500 a 1900 Hz. Des harmoniques (H2 et H3) apparaissent en méme temps
que le crissement.

4. De 7.9 a 8.3 s : La pression est augmentée de 5 a 6 bars et le crissement disparait en méme
temps que les harmoniques. Méme s’il ne se fait plus entendre, la fréquence fondamentale
du crissement reste latente avec un niveau d’amplitude plus faible.

5. De 8.3 a 8.9 s : La pression est augmentée de 6 a 8 bars et le crissement réapparait. Ses
harmoniques réapparaissent également mais avec un niveau plus faible que précédemment.

6. De 8.9 a 153.3 s : La pression est augmentée et le crissement disparait a nouveau. Cette
fois-ci la fréquence latente de la fondamentale du crissement disparait progressivement.

7. De 13.3 a 14 s : La pression est relachée a la fin de l'essai et la plaquette tangente le
disque comme entre 0 et 2.8 s.
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100 Accélération du bord d’attaque suivant I’axe normal au disque
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FIGURE 2.4 — Evolution temporelle des taux d’harmoniques des accélérations. En haut est
représenté la mesure accélérométrique acquise par le capteur n’6 selon l'axe €z, puis les taux
d’harmoniques sont classés par direction d’observation. Chaque courbe correspond aux taux
d’harmoniques mesurés par I'un des six accélérometres.

La présence d’harmoniques dans le signal accélérométrique indique la tres probable existence
d’une non-linéarité. Notons que lors de cet essai de crissement, le phénomene de stick-slip n’a
pas pu exister. En effet, la vitesse de translation de la plaquette selon 'axe €y était inférieure
d’environ deux ordres de grandeur a la vitesse tangentielle de la zone du disque en contact
avec la plaquette®. Ainsi, la plaquette ne pouvait pas rattraper le disque donc adhérence et

4. L’accélération maximale suivant axe €x a lieu au niveau du capteur n°1 et reste inférieure & 200m.s~2 pour
une fréquence supérieure & 1700Hz, soit une vitesse de déplacement de la plaquette inférieure & V = v.€x /w =
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CHAPITRE 2 : Observation expérimentale du crissement

I’apparition du phénomene de stick-slip étaient impossibles. Or, la pression de freinage a influé
sur la fréquence du crissement. Cela suggére qu'une augmentation de raideur a eu lieu, elle peut
étre due a une raideur non-linéaire entre le piston et la plaquette ou entre les plaquettes et le
disque.

La figure 2.4 montre ’évolution temporelle des taux d’harmoniques Ho/H; pour les dif-
férentes mesures accélérométriques, avec H; lamplitude a la fréquence fondamentale et Ho
I’amplitude a la fréquence de la deuxieme harmonique. Tout en haut de cette figure se trouve
un zoom du signal temporel acquis par 'accélérometre n’6 suivant l'axe € entre 4 et 7.5s, puis,
en dessous sont présentés les évolutions des taux d’harmoniques classés en fonction de la direc-
tion d’observation. Pour obtenir ces courbes une fenétre de Hanning glissante a été appliquée
aux signaux temporels. La largeur des différentes fenétres était de 0.1s et elles se recouvrent
de 0.07s. Le spectre des signaux fenétrés a ensuite permis le calcul des taux d’harmoniques.
Ils sont tres marqués suivant les composantes radiales, axe €y, et normale au disque, axe €z,
mais la composante tangentielle, axe €y, semble étre exempte d’harmoniques. La non-linéarité
n’est donc pas orientée dans le plan du disque. La cause des harmoniques semble donc étre des
raideurs non-linéaires entre la plaquette et le disque ou entre le piston et la plaquette. Il est égale-
ment possible que le ressort de maintien des oreilles soit non-linéaire en raideur suivant ’axe €y .

Enfin, remarquons que les pics de taux d’harmoniques suivant l'axe €y, cf. figure 2.4 cor-
respondent a la vitesse de rotation du disque, c’est-a-dire & une fréquence de 7/2.75 ~ 2.6 H z.
Ainsi, les pics de taux d’harmoniques sont liés aux variations d’épaisseur du disque, ce qui ren-
force ’hypothese de la non-linéarité suivant 'axe €.

2.3.2 Mouvement de la plaquette

La figure 2.5 montre I’évolution temporelle du déphasage, a la fréquence fondamentale, entre
les différentes mesures accélérométriques et celle du capteur n’6 suivant I'axe €z, qui sert de
référence. Comme précédemment, ces courbes ont été obtenues avec une fenétre de Hanning
glissante appliquée aux signaux temporels. La largeur des fenétres était de 0.1s avec un recou-
vrement de 0.07s. La figure 2.5 montre que les accélérations suivant la composante tangentielle
au disque, €y, sont toutes en phase. Pour la composante radiale au disque, €y, les accélérations
du bord d’attaque et du centre de la plaquette sont en phase entre elles mais en opposition de
phase par rapport aux accélérations du bord de fuite. Ces deux types de composantes engendrent
deux mouvements de corps rigides, une translation suivant la tangente au disque et une rotation
suivant la normale au disque avec un centre de rotation situé plutoét en bord de fuite. Enfin, les
accélérations normales sont en phase pour chaque paire de capteurs, bord d’attaque, centre et
bord de fuite. Ces trois paires sont déphasées entre elles avec une quasi opposition de phase entre
les bords et le centre. Cela se traduit par un mouvement de flexion de la plaquette qui se propage
dans sa longueur. Ces trois types de mouvement sont ceux observés a la fréquence fondamentale.

La plaquette de frein étant instrumentée par 6 accélérometres tri-axes, il est possible d’in-
terpoler les mouvements sur toute la surface du dos de la plaquette, voir Dhatt et al. [6].
L’interpolation est faite sur un unique quadrilatére composé de 6 variables nodales avec une

200/ (27 % 1700) = 0.019m.s . La vitesse du disque au niveau du rayon intérieur de la plaquette, c’est-a-dire &
un rayon de 10cm, vaut V = R w = 0.1 % 27 % 2.6 = 1.6m.s
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interpolation quadratique selon €x et linéaire suivant €y (cf. figure 2.6). Pour cela, la base poly-
nomiale choisie est : (P(z,y)) = (1, z, y, zy, %, 2?y). Les déplacements sont interpolés
grace a I’équation (2.1) ou u, est le vecteur des déplacements nodaux calculés par 'intégration
numérique des mesures accélérométriques des capteurs. Les fonctions d’interpolation (V) sont
calculées grace a I’équation (2.2) en ayant préalablement évaluée la base polynomiale en chacune
des positions des capteurs (cf. équation (2.3)).

Accélération du bord d’attaque suivant I’axe normal au disque (capteur 6 suivant ez)
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F1GURE 2.5 — Evolution temporelle des déphasages, a la fréquence fondamentale, des accéléra-
tions par rapport a celle du capteur n’6 suivant 'axe €. En haut est représenté le signal de
laccélération du capteur n’6 selon €y, puis les déphasages sont classés par direction d’observa-
tion. Chaque courbe correspond a I'un des six accélérometres.
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Y

u(z,y) = (N(z,y)) {un} (2.1)

(N(z,y)) = (P(z,y)) [P] " (22)
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FIGURE 2.6 — Quadrilatere isoparamétrique a 1 x5 y5 x5Y5 x% a:%yg)
six noeuds. Les fonctions de forme et d’in- L1 x6 ys x6Ys az% ﬂv%% i

terpolation sont quadratiques selon €x et li-
néaires selon €y .

Les mouvements respectifs de la plaquette aux fréquences du fondamental et des harmo-
niques deux et trois, sont respectivement présentés sur les figures 2.7, 2.8 et 2.9. Ces mouvements
ont eu lieu autour de 4.17s, juste apres la stabilisation du crissement. Le mouvement global de
la plaquette est la somme des mouvements observés aux différentes fréquences. Ainsi, de part
sa grande amplitude de déplacement, le mouvement observé a la fréquence du fondamental est
représentatif du mouvement global. L’accéléromeétre tri-axe du noeud 6 étant défectueux suivant
l'axe €x, les valeurs manquantes dans cette direction ont été prises égales au déplacement du
noeud 1 suivant le méme axe®. Remarquons que les déplacements des noeuds se trouvant &
I'extérieur du quadrilatere sont extrapolés, ce qui peut générer une erreur plus importantes en
ces points.

Les figures 2.7, 2.8 et 2.9 ont été obtenues en utilisant un filtre passe-bande de Butterworth
appliqué respectivement entre 1475 et 1675Hz, entre 3055 et 3255Hz et entre 4630 et 4830Hz.
Les déplacements ont été amplifiés de manieére & étre visibles, mais lors de ce crissement, ils
sont restés inférieurs a lum pour la fréquence fondamentale et ont été encore plus faible pour
les harmoniques. En effet, a niveau d’accélération identique, les amplitudes de déplacements a
haute fréquence sont naturellement plus faibles que celles a basse fréquence. L’échelle des cou-
leurs des figures 2.7, 2.8 et 2.9 est représentative des déplacements suivant la normale au disque,
€z. La figure 2.7 permet de visualiser tres clairement le déphasage spatial du mouvement de
flexion de la plaquette a la fréquence fondamentale. L’onde au sein de la plaquette s’y propage
de droite a gauche, ce qui correspond au sens inverse de la rotation du disque. Il pourrait étre
intéressant de vérifier si le disque est lui-méme le siége d’une telle onde se propageant dans le
méme sens. L’harmonique deux, vue en figure 2.8, présente un mouvement de flexion pure du
bord d’attaque. Ce mouvement avait déja été observé par Fieldhouse [1]. L’harmonique trois,
vue en figure 2.9, exhibe un mouvement qui ressemble & une torsion du bord d’attaque.

5. Les accélérometres des noeuds 1 et 6 sont proches I'un de 'autre et sont tous les deux situés en bord
d’attaque.
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1) t=4.17633s 2) t=4.17639s 3) t=4.17645s
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FIGURE 2.7 — Evolution temporelle du mouvement du dos de la plaquette, en vue de dessus et
de coté. Le mouvement a été filtré par un filtre de Butterworth passe-bande 1475-1675Hz, pour
visualiser le mouvement & la fréquence fondamentale. Les niveaux de couleurs représentent les
déplacements suivant la normale au disque (axe €7).
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1) t=4.17633s
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FIGURE 2.8 — Evolution temporelle du mouvement du dos de la plaquette, en vue de dessus et
de coté. Le mouvement a été filtré par un filtre de Butterworth passe-bande 3055-3255Hz, pour
visualiser le mouvement a la fréquence de la deuxiéme harmonique. Les niveaux de couleurs
représentent les déplacements suivant la normale au disque (axe €z).
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FIGURE 2.9 — Evolution temporelle du mouvement du dos de la plaquette, en vue de dessus et
de coté. Le mouvement a été filtré par un filtre de Butterworth passe-bande 4630-4830Hz, pour
visualiser le mouvement a la fréquence de la troisiéme harmonique. Les niveaux de couleurs
représentent les déplacements suivant la normale au disque (axe €z).
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Le mouvement global de la plaquette dii au crissement est la somme des mouvements aux
trois fréquences : fondamentale, harmoniques deux et trois. Ce mouvement global ressemble en
premier lieu a celui du fondamental car c’est celui-ci qui génere le plus de déplacements. Malgré
tout, les mouvements des harmoniques deux et trois sont radicalement différents du mouvement
fondamental. Il est donc intéressant de confronter ces trois types de mouvements a un modele
éléments finis afin de voir si ces mouvements sont convenablement décris par certaines déformées
modales issues de la base modale.

2.4 Comparaison avec un modele EF

Nous avons vu en introduction de ce chapitre que Liu et al. [5] préconisent d’agir sur le
mode de la plaquette libre-libre dont la fréquence est la plus proche de celle du crissement. Pour
cela, il faut dessiner des chanfreins afin que la déformée modale de ce mode se couple le moins
possible avec le disque. Regardons dans notre cas d’étude quelles sont les déformées modales de
la plaquette libre-libre. Celles-ci ont été calculées grace a une analyse aux valeurs propres d’un
modele éléments finis. La figure 2.10 représente le modele EF de la plaquette 2.10(a) ainsi que
ses 3 premieres déformées modales flexibles (2.10(b), (c), (d)).

(¢) Mode libre-libre 2 : 3172Hz. (d) Mode libre-libre 3 : 4972Hz.

FIGURE 2.10 — Les 3 premiers modes déformables de la plaquette libre-libre calculés par une
analyse aux valeurs propres sur un modele EF.
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Remarquons que les 3 premiers modes déformables (voir figures 2.10(b), (c) et (d)) ont des
fréquences propres relativement proches de la fréquence fondamentale du crissement ainsi que
de ses harmoniques. Pour preuve, la figure 2.11 montre le spectrogramme de la précédente accé-
lération mesurée expérimentalement ainsi que les fréquences des trois premiers modes propres
déformables de la plaquette libre-libre.

Spectrogramme de l'accélération du bord d'attaque suivant I'axe normal au disque
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FIGURE 2.11 — Spectrogramme de la mesure accélérométrique acquise par le capteur n°6, situé
en bord d’attaque, selon €. Les traits noirs représentent les fréquences des modes libre-libre de
la plaquette de frein calculés par EF.

Il est remarquable que le crissement nait a t = 4s, & partir du moment ou la deuxieme har-
monique du crissement coincide avec la fréquence du deuxieme mode de la plaquette libre-libre.
Pourtant, la deuxiéme harmonique a un mouvement de flexion pure du bord d’attaque alors
que le deuxieme mode de la plaquette libre-libre est un mode de torsion selon €x. Ensuite,
autour de t = 5s, la figure 2.11 montre que la fréquence du crissement augmente de sorte que
la coincidence fréquentielle entre le deuxieme mode et la deuxieme harmonique n’existe plus.
Pourtant, le crissement perdure, semble-t-il, grace a la coincidence entre le premier mode de la
plaquette et la fréquence fondamentale du crissement. Enfin, lorsque la fréquence du crissement
augmente encore et s’éloigne de trop de celle du premier mode de la plaquette, le crissement
finit par disparaitre vers t = 9s.

I semble que le crissement apparaisse a la fréquence du premier mode de la plaquette libre-
libre. Le mouvement fondamental observé ainsi que le premier mode de la plaquette libre-libre
sont tous deux des mouvements de flexion. De plus, sur tous les essais effectués que ce soit en
marche avant ou en marche arriere, le crissement était immanquablement accompagné d’har-
moniques. Les harmoniques ne joueraient-elles pas un role de premier ordre dans le phénomene
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de crissement 7 Nous avons vu également que les niveaux accélérométriques aux fréquences des
harmoniques dépassent fréquemment ceux présents a la fréquence fondamentale. De plus, la fi-
gure 2.11 montre a t € [3..4]s, que méme si la fréquence fondamentale du crissement est latente,
celui-ci n’apparait nettement que lorsque sa deuxiéme harmonique émerge et coincide avec le
deuxieme mode de la plaquette libre-libre. Le couplage modal serait-il a 'oeuvre de maniere plus
complexe que la simple coincidence entre 2 modes de fréquences propres relativement proches ?
Est-ce que le crissement peut naitre de la coincidence de I'une de ses harmoniques avec un mode
propre de structure ?

(a)

FIGURE 2.12 — Vues du modéle éléments finis du frein étudié.

Nous avons vu que les mouvements des harmoniques deux et trois sont radicalement diffé-
rents de celui du fondamental. Il est intéressant de confronter ces trois types de mouvements
a un modele éléments finis afin de voir si ces mouvements sont convenablement décrits par
certains vecteurs de la base modale. Pour cela, le frein étudié a été modélisé sous Abaqus®, voir
la figure 2.12. Une pression de 3 bars a été appliquée au niveau du piston pour modéliser les
conditions subies par le systéme de freinage du banc d’essai lors de 'apparition du crissement
(autour de t = 4s). Un calcul non-linéaire a été effectué pour déterminer I’équilibre stationnaire
du systeme en prenant en compte le frottement des plaquettes sur le disque. Puis une analyse
aux valeurs propres a été menée sur le systeme dynamique linéarisé sans prendre en compte
ni le frottement, ni les comportements viscoélastiques. La base modale issue de ce calcul a été
restreinte aux degrés de libertés du modele correspondants aux positions des accélérometres. De
cette facon, il est possible de comparer les vecteurs propres issus du calcul EF et les vecteurs des
déplacements mesurés expérimentalement aux fréquences du fondamental et des harmoniques
deux et trois. Bien qu’habituellement le critere MAC 7 ne soit utilisé que pour comparer des
modes propres entre eux, nous ['utilisons ici avec les vecteurs de déplacements des harmoniques,

6. Ce modele est issu d’une étude du service NVH de Bosch
7. MAC = Modal Assurance Criterion. Les diagrammes de MAC permettent de comparer la ressemblance
entre deux vecteurs. Une valeur de 100% signifie que les deux vecteurs sont colinéaires.
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voir la figure 2.13. L’équation (2.4) rappelle la maniére dont la valeur du MAC est calculée®
entre les vecteurs ¢; et v;, voir Allemang [7].

MACy = | “s fj 2 (2.4)
©i 0i "V Y,
#25:2058Hz|- - [ = #50:4302Hz|-- = = #75 : 6799Hz|- : 10
#24:1972Hz- - @ - #49 : 4200Hz-- ® #74 : 6722Hz-
#23 : 1898Hz|- - [] #48 : 4174Hz-» #73 : 6674Hz-
#22 : 1766Hz- D #47 : 4067Hz|- - ® #72 : 6525Hz-
#21:1721Hz- O #46 : 3060Hz - * #71 : 6458Hz- .
5 #20:1717HzF B © #45 : 3045Hz -+ = #70 : 6225Hz - :
S #19:1611Hz - = #44 :3885Hz|- - = #69 : 6040Hz|-
S #18:1596Hz - - #43 : 3856Hz|- - #68 : 591Hz-- -
§ #17 : 1540Hz- O #42 : 3761Hz- #67 : 5878Hz-
S #16:1493Hz[ - = #41 : 3754Hz- : #66 : 5775Hz|-- = e
5 #15: 1415Hz( @ - #40 : 3717Hz- 0 #65 : 5705Hz|- .
w #14:1212HzF = = - #39 : 3540Hz - #64 : 5640Hz - :
3 #13:1186Hz - @ = #38 : 3499Hz - #63 : 5506Hz - o
T #12:1105Hz 0 - - #37:3135Hz = = #62 : 5461Hz -
3 #11:995Hz-@ - #36:2022Hz - ® @ #61 : 5404Hz - D
$ #10:994Hzrm - - #35 : 2825Hz o #60 : 5307Hz[+ = H®
S #9:814Hz| - - - #34 : 2805Hz- O #59 : 5395Hz - e
@ #8:775HzFm - - #33 : 2803Hz- O #58 : 5325Hz -~ ®
S #7:755Hz[ - ® #32: 2722Hz- o #57 :5275Hz|-- - [
= #6:713Hz #31 : 2623Hz- : #56 : 4916Hz|- :
#5:564Hz- [0 = #30: 2577Hz-- = #55 : 4851Hz- = 20
#4:463Hz- = = #29:2472Hz-- © = #54 : 4775Hz|- o
#3 : 396Hz [ #28:2429Hz-- § = #53:4717Hz|-+ = =
#2:312Hzf @ = - #27:2335Hz-- @ = #52 : 4688Hz|- D
#1 : 286Hz : #26:2253Hz . [ = #51:4504Hz-+ =+ = .
12 3 12 3 12 3

Vecteurs des déplacements expérimentaux

F1cURE 2.13 — Diagramme de MAC entre les vecteurs propres issus du calcul éléments finis
(ordonnée) et les vecteurs des déplacements mesurés expérimentalement aux fréquences du
fondamental et des harmoniques deux et trois (abscisse). La couleur et la taille des carrés
représentent la valeur du MAC en %.

8. Ici, p; est le i®™° vecteur propre issu du calcul par EF et 1; est le jo™°

expérimentalement.

vecteurs des déplacements mesurés
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La figure 2.13 montre que les valeurs de MAC sont faibles, dénotant une mauvaise corréla-
tion. Cela provient de plusieurs problémes. Les vecteurs expérimentaux mesurés ont été obtenus
pour une pression avoisinant les 3 bars avec incertitude de lecture de 1bar. Ainsi, les conditions
aux limites imposées sur le modele EF ne sont peut-étre pas représentatives de 1’essai expéri-
mental. De plus, la base modale a été calculée sans prendre en compte le frottement, ainsi les
modes propres calculés sont réels et non pas complexes, c’est-a-dire stationnaires et non pas
propagatifs. Or, expérimentalement, nous avons observé la propagation du mode de flexion a la

fréquence fondamentale. Ainsi, il serait plus judicieux de comparer les mouvements observés a
des modes propres complexes.

Bien que les valeurs de MAC ne montrent pas de bonnes corrélations les observations et le
modele EF, remarquons que le MAC entre ’harmonique deux et le mode n"23 se démarque des
autres par sa valeur supérieure a 60%. Or, lors 'apparition du crissement, seule ’harmonique
deux avait une fréquence coincidente avec un mode de la plaquette libre-libre (voir figure 2.11).
La figure 2.14 montre que le mode n"23 est un mode de flexion pure tout comme le mouvement
de I’harmonique deux. Cela souléve la question suivante : Est-ce que le crissement s’établit grace
a 'amplification de I'harmonique deux par un mode propre de la structure ? Soulignons toutefois
qu’a t = 4s, cet harmonique apparait a une fréquence d’environ 3180Hz contre une fréquence

propre de 1898Hz pour le mode n"23. Ainsi, la corrélation reste trés mauvaise et ne permet pas
de répondre a cette question.

Mode n°23, f = 1898.10Hz
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FI1GURE 2.14 — Mode n°23 du frein complet restreint a la plaquette de frein issu du calcul des
modes propres par éléments finis.
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Conclusion et perspectives

2.5 Conclusion et perspectives

Quand bien méme la fréquence fondamentale du crissement était présente de maniere latente,
le mouvement de la plaquette n’a divergé et ne s’est établi que simultanément avec I’émergence
d’harmoniques. Le crissement semble donc étre un phénomene non-linéaire. Il a été prouvé dans
le cas présent que cette non-linéarité n’est pas due a un phénomene de stick-slip. Les taux
d’harmoniques étaient tres marqués suivant les composantes radiale et normale au disque alors
que la composante tangentielle semblait étre quasi mono-fréquentielle. De plus, la fréquence du
crissement dépendait de la pression de contact de la plaquette. Il semble donc que la présente
non-linéarité soit du type raideur de contact non-linéaire. Elle pourrait intervenir au niveau des
I'interfaces piston/plaquette ou plaquette/disque.

Les mesures accélérométriques des six capteurs étaient déphasées entre elles, dénotant un
mouvement de propagation. Le mouvement du dos de la plaquette a pu étre reconstruit en
interpolant les déplacements grace a la méthode des éléments finis. Ce mouvement est la somme
de ceux du fondamental et des harmoniques deux et trois. Le mouvement apparaissant a la
fréquence fondamentale est une flexion se propageant dans la longueur de la plaquette. Les
mouvements apparaissant aux fréquences des deuxieme et troisieme harmoniques sont respec-
tivement une flexion pure du bord d’attaque et torsion du bord d’attaque. Ainsi, bien que les
plaquettes ne soient pas fermement maintenues par 1’étrier, elles ne présentent pas de mouve-
ment de corps rigide.

Il est tentant de modéliser le crissement par des modeles éléments finis linéaires. Une ana-
lyse aux valeurs propres du modele EF d’un systeme de freinage a fournit une base modale
de vecteurs réels. Le critere MAC (Modal Assurance Criterion) a servi a comparer cette base
modale avec les déplacements observés expérimentalement aux fréquences du fondamental et
des harmoniques deux et trois. La corrélation est tres mauvaise, indiquant que le modele EF ne
décrit pas bien les phénomenes observés.

Cette étude expérimentale souleve de nouvelles questions. Les harmoniques ne joueraient-
elles pas un role de premier ordre dans le phénomeéne de crissement ? Est-ce que le crissement
peut naitre de la coincidence de 'une de ses harmoniques avec un mode propre de structure per-
mettant ainsi son amplification 7 Si tel est vraiment le cas les modeles linéaires pourraient servir
a détecter de mauvaises configurations ou plusieurs modes instables ont des fréquences dont les
rapports sont des fractions d’entiers (rapports harmoniques). Pour répondre a ces questions, il
est important d’affiner la connaissance des non-linéarités en jeu en observant les mouvements
relatifs du disque, de I’étrier et de la plaquette, afin de tester des modéles non-linéaires. Enfin,
il serait également intéressant de regarder si le crissement peut continuer d’apparaitre lorsque
qu’aucun mode propre de la structure ne coincide avec les harmoniques.
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CHAPITRE 3 : Compréhension phénoménologique du crissement

Le crissement des systemes de freinage est étudié depuis presque un siecle. Si beaucoup
d’auteurs s’accordent a dire que le crissement et le couplage modal sont concomitants, la cause
de l'apparition du crissement est encore mal comprise. Dans son article de 2002, Kinkaid [1]
recensait différents types de phénomeénes susceptibles d’expliquer 'apparition du crissement :

— le stick-slip ou la plaquette adhere et glisse successivement sur le disque.

— le sprag-slip ou le bord d’attaque s’arc-boute sur la piste.

— un coefficient de frottement dépendant de la vitesse.

— le couplage modal.

— les vibrations auto-entretenues.

Ces phénomenes sont, pour la plupart, non-linéaires. Afin de les mettre en évidence, tout
en facilitant leur compréhension, les auteurs ont développé des modeles phénoménologiques ne
comportant que quelques degrés de liberté (ddl). Il est possible de les classer en trois catégories :

— Les modeles a un ddl du frotteur sur piste fortement non-linéaire.

— Les modeles a quelques ddls du frotteur sur piste. Ils se différencient des précédents par

I’apparition du couplage modal.
— Les modeles a ddl multiples qui prennent en compte les mouvements normaux du disque,
Iévolution du contact plaquette/disque étant un point important.

Les auteurs qui traitent du modele a un degré de liberté, ont exploré différents types de
non-linéarités. McMillan [2] utilise une loi de frottement de Coulomb avec un coefficient de frot-
tement statique supérieur au coefficient de frottement dynamique. Cela engendre un phénomene
de stick-slip. Hinrichs et al. [3] proposent deux modeles de frotteurs excités a leur base, le pre-
mier comporte une butée en déplacement et le second, une loi de frottement de Coulomb avec
un coefficient statique. Par la suite, Hinrichs et al. [4] ont proposés différentes lois de frottement,
dépendantes de la vitesse, pour le modele du frotteur excité a sa base. Thomsen et Fidlin [5] ont
modélisé un frotteur sur piste sans excitation autre que le frottement dépendant de la vitesse,
modélisé par une loi de type Stribeck. Ils observent également du stick-slip. Hetzler et al. [6]
ont également étudié le frotteur sur piste avec une loi de frottement de type Stribeck. Ils ont
montré I'existence d’une bifurcation de Hopf sous-critique qui n’avait pas été prédite auparavant.

Certains auteurs se sont penchés sur des modeles a quelques degrés de liberté du frotteur sur
piste. Cela permet notamment I’apparition du couplage modal. Swayze et Akay [7] puis Hess et
Al-Grafi [8] ont décrit des modeles a deux degrés de liberté I'un en rotation et autre en trans-
lation, ce qui permet au frotteur de basculer entre ses bords d’attaque et de fuite. Le frotteur
du modele de Hess et Al-Grafi [8] est en contact avec la piste par I'intermédiaire d’hémispheres
générant des contacts de type hertzien, puis le systeme est linéarisé pour étudier sa stabilité.
Ce modele permet de décrire trois types de comportement : stable, instable par flottement et
divergent. Or, expérimentalement, Hess et Al-Grafi [8] ont observés quatre types de compor-
tement : stable, glissement avec crissement, glissement saccadé et basculement du frotteur. Le
glissement avec crissement et le glissement saccadé peuvent étre modélisés tous les deux par
I'instabilité de flottement. Shin et al. [9] ont étudié un modele & deux degrés de liberté, un pour
la plaquette et un pour le disque. Le disque et la plaquette sont liés par une loi de frottement
linéairement décroissante par rapport a la vitesse. Paliwal et al. [10] ont enrichi le modele de
Shin et al. [9] en ajoutant un élément de Voigt ! entre la plaquette et le disque. Hoffmann et
al. [11, 12] ont choisi d’attribuer deux degrés de liberté au frotteur sur piste afin de mettre en

1. L’élément de Voigt est composé d’un ressort en parallele avec un amortisseur.
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évidence le couplage modal. Le modele purement élastique de leur premier article est modifié
dans leur deuxiéme article pour introduire de 'amortissement. Pour modéliser le judder, Sinou
et al. [13, 14, 15] utilisent un modele & deux degrés de liberté décrivant le phénomene de sprag-
slip. Les raideurs de ce modele sont des fonctions polynomiales d’ordre deux en déplacement.
Ce modele non-linéaire est traité grace a la variété centrée et aux approximants multivariables.
Les lecteurs intéressés par la résolution de systemes non-linéaires pourront se référer a la revue
des techniques de réduction non-linéaire de Sinou et al. [16]. Le modele utilisé par Sinou et al.
[13, 14, 15] a été utilisé par Lignon et al. [17] pour faire du controle actif sur le coefficient de
frottement. Pilipchuk et al. [18] ont décrit un modele de fluage-glissement ? & deux degrés de
liberté avec une loi de frottement élasto-plastique qui décroit en fonction de la vitesse. Kinkaid
et al. [19] ont modélisé un systeme a quatre degrés de liberté analogue a celui de Shin et al. [9] ou
les mouvements transverses ont été pris en compte. Ces mouvements transverses semblent étre
importants pour les faibles vitesses relatives. Slavic et al. [20] proposent d’étudier les vibrations
induites par la rugosité grace & un modele a deux degrés de liberté analogue a ceux de Swayze
et Akay [7] ou Hess et Al-Grafi [8]. Ouyang et al. [21] présente un modele a six degrés de liberté
comprenant deux frotteur de type Hoffmann et al. [11].

Le couplage normal entre la plaquette et le disque est important car c’est le disque qui,
au final, rayonne ’énergie acoustique. Parmi les modeles a degrés de liberté multiples, certains
auteurs ont pris en compte les mouvements normaux du disque. Ouyang et al. [22, 23, 24, 25]
ont modélisés le disque par un anneau déformable dont les mouvements transverses sont dé-
crits par les fonctions de Bessel. Le comportement stick-slip du frotteur est couplé avec les
mouvements transverses du disque. Stancioiu et al. [26] utilise le modele analytique de disque
déformable, ainsi qu’un frotteur a un degré de liberté pour étudier la possibilité de décollement
entre le frotteur et le disque. Heilig et Wauer [27] ont décrit un modele analogue a celui de
Ouyang et al., en considérant une loi de frottement exponentielle décroissante de type Stribeck.
Citons Flint et Hultén [28] qui proposent une modélisation d’un systéme de freinage complet
ou le disque et les plaquettes sont modélisés par des poutres, les pistons par des corps indéfor-
mables et I'étrier par deux corps indéformables. Tous ces éléments sont reliés par des raideurs.
La méthode de Galerkin est utilisée pour discrétiser le probleme continu en le projetant sur les
vecteurs propres des éléments libre-libre. Le probleme est ainsi réduit a 66 degrés de libertés.
Giannini et Sestieri [29] ont proposé un modele prédictif du comportement de leur banc de frein
simplifié. Ils projettent eux-aussi le probleme sur les modes du disque. Ce modeéle linéaire réduit
permet de prédire toutes les fréquences de crissement et seulement celles-ci. Ils en concluent que
les non-linéarités ne génerent pas le crissement mais le stabilisent sur un cycle limite. Remar-
quons que leur frein simplifié ne comporte toutefois que trés peu de non-linéarités comparé a
un frein réel. Ainsi ils obtiennent le crissement en imposant différents angles d’attaque a leurs
plaquettes de frein, ce qui amplifie artificiellement les non-linéarités géométriques et le couplage
normal /tangentiel. Kang et al. [30, 31, 32, 33, 34] modélisent eux aussi le disque par un anneau
encastré dont les vibrations sont décrites par les fonctions de Bessel. Les plaquettes ne sont pas
modélisées mais leur effet sur le disque est décrit par une portion angulaire de disque soumis a
une répartition uniforme de raideur normale et de frottement. Le principe des travaux virtuels
est ensuite appliqué en considérant les modes de 'anneau encastré-libre. Puis le modele est
réduit a deux degrés de liberté en extrayant deux modes doubles, voir Kang et al. [30]. Il en
ressort que les domaines d’instabilité dépendent fortement de la portion angulaire occupée par
les plaquettes. Von Wagner et al. [35] présente un modele a deux degrés de liberté, un pour

2. Le terme anglais utilisé est “creep-slip”
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chaque plaquette dans le sens normal au disque. Le disque est considéré comme rigide et voilé
afin de modéliser simplement le déplacement normal de vrais modes doubles a trois lobes d’un
disque déformable. Ce modele a été enrichi par Hochlenert et al. [36], qui a ajouté un degré
de liberté supplémentaire a chaque plaquette dans le sens radial au disque. Hochlenert [37] a
également publié un modele a douze degrés de liberté ou tous les éléments d’un systeme de
freinage sont pris en compte. Dans ce modele, deux degrés de libertés sont attribués au disque
et ils correspondent aux deux modes a trois lobes du disque. Le contact plaquette/disque est
décrit par un polynéme d’ordre 5. En traitant le systeme linéarisé puis le systeme non-linéaire,
Hochlenert [37] montre que les conclusions sur les zones stables et instables sont différentes,
mettant ainsi en avant les limites de la linéarisation.

Dans ce chapitre, deux modeles proches de ceux de la littérature sont étudiés plus en détails.
Le premier est un modele a deux degrés de liberté analogue a ceux de Swayze et Akay [7] et de
Hess et Al-Grafi [8]. Il est constitué d’un frotteur sur piste, & deux points de contact, pouvant se
déplacer suivant la normale a la piste et pouvant également basculer entre son bord d’attaque et
son bord de fuite. Il permet de mettre en avant les limites de la linéarisation. Le deuxiéme modeéle
est celui de Hoffmann et Gaul [11, 12]. Il est constitué d’un frotteur sur piste comportant deux
degrés de libertés, I'un dans le sens de la piste 'autre dans son sens normal. Ce modeéle exhibe
une instabilité par flottement via un couplage modal. Les développements réalisés a partir de
ce modele portent sur l'introduction de ’amortissement et sur une étude paramétrique de la
stabilité du systeme. Les surfaces de réponses obtenues montrent I'importance d’introduire de
I’amortissement dans un systéme mécanique tel que les freins a disque, afin d’en améliorer la
stabilité.

3.1 Modéle de basculement

Le modele présenté dans la figure 3.1 a pour vocation de modéliser une instabilité géomé-
trique de type sprag-slip via des mouvements de basculement du frotteur. Le systéeme comporte
deux degrés de liberté permettant ainsi le couplage des modes. Le premier degré de liberté
correspond a une translation d’ensemble de la plaquette suivant 'axe €; et le deuxiéme degré
de liberté consiste en une rotation de la plaquette autour de ’axe €. La plaquette est modélisée
par 2 masses M identiques, I'une en bord d’attaque, indice 1, et 'autre en bord de fuite, indice
2. Ces masses sont liées rigidement et sont en appui glissant sur une piste en mouvement via
des ressorts, de raideur K. La loi de frottement retenue est la loi de Coulomb avec un coefficient
de frottement u. Le couple de rappel de la liaison de la plaquette avec son étrier est notée C.
Aucun amortissement n’est pris en compte.

Ce modele est analogue a celui de Hess et Al-Grafi [8], mais comporte quelques différences
notables. Les raideurs sont linéaires et le poids des masses est considéré négligeable par rapport
aux efforts extérieurs qui sont exercés sur chacune d’entre elles, F} et Fy. Plusieurs parametres
sont introduits, notamment pour modéliser une position de zone de contact située plus ou moins
en bord d’attaque ou en bord de fuite. Ainsi, les forces F} et I3 appliquées aux masses 1 et 2
peuvent étre différentes. De plus elles sont toujours dirigées selon ¢,. Les 2 masses sont espacées
de la distance d et le centre de rotation de la plaquette se trouve sur l'axe formé par les 2
masses. Le centre de rotation est a une distance d; = —rd de la masse 1 et do = (1 —7)d de la
masse 2, avec r un parametre rationnel, qui peut donc étre négatif ou supérieur a 1 si besoin.
Le centre de rotation est l'origine du repere, il sera noté 0.
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d, d,

C
F1 plak Fz
A 4 ‘é@( h 4
1_| MI_')—I

© o
K Fn, K Fn,
Fc, Fc,
)

Sens de la piste (coefficient de frottement p

FIGURE 3.1 — Schéma du modele a 2 ddl, rotation et translation

3.1.1 Mise en équation

Les torseurs des efforts, appliqués aux 2 masses ainsi qu’au centre de rotation, réduits au

centre de rotation, qui est 'origine du repere, sont T2, o, T, 1 et TO, .o :

0 Fplak 0
Text%O = 0 0
0 Cplak
F. — Mz, 0
70 _ ) Fau—F1— My 0
ext—1
0 dy cosa(Fp1 — F1 — M1y)
—dysina(Fe — Ma)
Foo — My 0
70 _ ) Faa—F2— Myp 0
ext—2
0 dy cos a(Fpa — Fo — M)
—dasina(Feo — Mas)

L’application du principe fondamental de la dynamique, T2, o + T3 + T2 _,5 = 0 nous

fournit les équations & résoudre : résultante en ¢ et moment en Zz.
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Foi+ Fpo — F1 — F2 = M(y1 + 9)
dl COS oz(Fnl - Fl) + dQ COS Oé(FnQ — Fg) - dl sin aFcl — dg Sinach + Cplak ==

M (dy cos ajy + da cos agjp) — M (dy sin axy + da sin aiaia)

Le changement de variables suivant permet de réécrire les équations avec deux variables, la
translation y et la rotation « :

T1 = dy cos« 7] = —dyévsina — dya2 cos a
y1 =y +disina Y1 = + dicvcosa — d1a? sin a
To9 = dg cos Ty = —dadvsin o — daii® cos o
Y2 =y +dasina Yo = 4 + dacv cos a — dadi? sin o

En faisant ’hypothése que le patin reste toujours en contact avec le disque et que le frotte-
ment est décrit par le modeéle de Coulomb, il est possible d’écrire :

Fpy=—-Kyy Fo = —pKy
C = —Cu
{ Foo=—-Kyo { Feo = —puKys plak
Posons les notations suivantes :
D=d; +dy = (1*2T)d
F=F + F
A=d?+dd=(1-2r+2r%)d2 b
I =MA
Y= F1d1 + Fng
D? & x= KA
Z A=
2 2

Avec ces nouvelles notations, les équations de la dynamique du systéme sont décrites par
Péquation (3.1). Le modele est treés clairement non-linéaire avec des termes, s’apparentant a des
effets centrifuges, qui couplent les deux équations.

2Mij + M Décosa — MD&?sin(a) = —2Ky — KDsin(a) — F
MDjjcos(a) + MAG = —KDycos(a) + pKDysina
—KAsin(a) cos(a) + pK Asin?(a) — v cos(a) — Ca

Le but n’est pas d’appliquer a I’équation (3.1) des méthodes de résolution non-linéaires pour
savoir si ce systeme peut mener a des instabilités. La littérature montre que tel est le cas. Le
modele de Hess et AL-Grafi [8] linéarisé présentait des valeurs propres instables. Nous allons
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donc regarder si la linéarisation de notre systeme permet de les trouver. La linéarisation permet
les changements suivants :

cos(a) = 1 at= 0
sin(a) = a=ag+ da sin?(a) = ad + 20004
atd= 0 Y= yo+0dy

Nous obtenons alors les équations dynamiques du systéme linéarisé, voir équation (3.2).

2Mé, + MDé, = —2K(yo +d,) — KD(ag +6,) — F

. . 3.2
MDé, + MAS, = —KD(yo+ 0y) + pEK D(yoo + yoda + pdy) (3.2)
—KA(ap + 0q) + 2uK Acgdy — v — Cap + da)

3.1.2 Résolution du systeme linéarisé

Nous allons maintenant calculer la solution statique du systeme. Le systeme a résoudre est
écrit ci-dessous et la solution statique est donné par ’équation (3.3).

—2K(yo) = KD(ag) = F = 0

—KD(yo) + pKD(yoco) — KA(ag) —v - Cag = 0

_F D?*F — 2D~y
N7 TOK T 2Kd 1 2uDF + 4C
(3.3)
DF — 2
o7}

" 2Kd? + 2uDF + AC

En retranchant les termes de la solution statique, les équations dynamiques linéarisées sont
a nouveau modifiées, voir I’équation (3.4).

2Mby, + MDS, = —2K(8,) — KD(d,)

MDb, + MAdy, = —KD(8,) + uK Dyo(da) + 11K Dag(6,)
—KA(ba) + 2uKAap(da) — 7 — C(04)

. K uK CcD uK
5y = (5y <—M — Md2 D2Oéo> + 5(1 (W — W(DQyO + 2ADCMQ))

(3.4)

TR T7e

- uK 14 K 2C
5& = 5y (QWDOCO) + 6(1 <2W(Dy0 =+ 2AOJO

La transformée de Laplace est appliquée aux équations différentielles (3.4). En utilisant les
notation définies ci-dessous, le polynéme caractéristique de I’équation (3.4) s’exprime simple-
ment grace a I’équation (3.5).

45
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K

=—— —(.D?
My i D" .
s i =12
Mp = Gy = Ge(D7yo + 2ADao)
nK
=M@
Me = 2¢,Dag
K P = 2Dy0 + 4A o — DQO&O
Mp = 2¢(Dyo + 2Aap) — TR
p* = p*(Ma+ Mp) + (MaMp — McMp) =0 (3.5)

Le polynoéme caractéristique est un polynéme bicarré. En effectuant un changement de va-
riables, A\ = p?, les solutions A1,2 sont données par 1’équation (3.6) :

Ma+Mp | /(Ma— Mp)?+4MpMc
’ 2 2

Moo B =G V(G = G + 2D%ag))? + 4D%00 (Gl — (4 + D2ag))
125 =97 + 5 + 5
M= =y + S G (206 AGGDa0) + (02 + AGEw D0 + 4G D)

+4¢kCe D% — 4D%ag (P — 4D*a3(?))

K =G, /@ = 2t + o2
M 3 2
K _i_Ck:w*gciCc*Ck"ﬁ

o= ——
12 M 2 2

Ao =—

(3.6)

L’équation (3.7) donne les 4 valeurs propres du systéme. Ainsi, p; 2 sont purement oscillantes,
alors que p3 4 sont soit purement oscillantes, soit purement divergentes.

K
P12 = i iV

K
P34 = Fi[Cp = Ce — i
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Contrairement au modele de Hess et Al-Grafi [8], ce modéle phénoménologique ne permet pas
le couplage de modes et I'apparition de vibrations divergentes. Soit il s’arc-boute, soit il oscille.
Peut-étre est-ce du au fait que le centre de rotation est sur la droite passant par les masses ?
Peut-étre est-ce du au fait que I’équilibre statique a été calculé grace a des équations déja
linéarisées ? A I'instar de l'article de Hochlenert [37], cela met en évidence que les linéarisations
peuvent cacher certains phénomenes qui sont réputés existants.

3.2 Le modeéle de Hoffmann

Dans la suite de ce mémoire de these, le phénomene de couplage modal sera mis en évidence
en menant des analyses de stabilité sur des modeles éléments finis de grande taille. Afin de
se familiariser avec ce phénomene, il est intéressant de ’observer sur un systéme aussi simple
que possible. En 2002, Hoffmann et al. [11] ont publié un modele a deux degrés de liberté
d’un frotteur sur piste afin de mettre en évidence le couplage modal. Nous nous proposons de
reprendre ici ce modele purement élastique.

Ay
|-
|
|
K1 1 K2
|
|
|
]
(v O
] 1oz o1, o
Ks
o) T o

FIGURE 3.2 — Modéle minimaliste a 2 degrés de liberté de Hoffmann et al.

Le modele de Hoffmann est présenté par la figure 3.2. Il est constitué d’'une masse liée au
bati par deux ressorts et liée a la piste mobile par un ressort. Ces 3 ressorts permettent le
couplage entre les directions axiale, Z et normale g grace aux angles formé par les ressorts 1 et
2. L’équilibre stationnaire n’est pas résolu ici, car il ne modifie pas les équations dynamiques.
Ainsi, x et y représentent les perturbations de la masse autour de ’équilibre stationnaire. Les
équations dynamiques du systeme sont données ci-dessous :

Mi + Kjz + (K. — pks)y =0 &+ wir + (we — pks/M)y =0
Mij+ Kooy + Koz =0 i+ wiy +wer =0
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K11 = ky cos? aq + ks cos? as w1 =K1 /M
avec Koo = ky sin? aq + ko sin? ag + ks et wo = /Ko /M
K. = k1 sin aq cos ap + ko sin g cos a we =K./ M

w} = (k1 cos? aq + kacos® ag) | M
Donc w3 = (kysin?aq + kosin? ag + k3) / M

we = (k1 sin(2ay) + ko sin(2ag)) / (2M)

Les notations Kj; et Koo correspondent aux raideurs projetées respectivement sur I et
sur . Le terme K. correspond au couplage du a I'angle entre les ressorts. Enfin, le terme
ks di au frottement induit un couplage univoque entre les mouvements normaux et axiaux.
Les notations wy, ws et w, désignent des termes homogenes a des pulsations. L’équation (3.8)
exprime les équations dynamiques sous forme matricielle :

1 0 € w% We — uﬁkg x 0
+ - (3.8)
0 1 Y We w% Y 0

Afin de trouver les valeurs propres de ce systéme, il est nécessaire de le diagonaliser, c’est-
a-dire de trouver A, tel que (A — A Id) X = 0. Nous cherchons les solutions X du systéme sous
la forme X = XgePt, ici — A\ = p?. Pour cela, nous allons étudier le polynéme caractéristique
issu de la formulation matricielle. Il est définit par I’équation (3.9) et les carrés de ses zéros sont
donnés par 1’équation (3.10).

k
(p? + w?)(p* + w?) — we (wc — M) =0

M
k
— p4 +p2(w% + w%) + w%w% — We <wc — 'lj\;) =0 (3.9)
wi4wi 1 k
pla = - SR L ) e (s )
(3.10)
witw: 1 k
e = - A2 -2 - )+ dwe (wo - B2

Pour que les perturbations en déplacements X = XoeP!, soient stables, les valeurs propres,
p, dont les carrés sont définit par 1’équation (3.10), doivent comporter une partie réelle négative.
Différents cas peuvent apparaitre et les carrés des valeurs propres peuvent étre réels purs quelque
soit le signe ou complexes avec une partie réelle négative. Soient a et b, deux réels positifs et p
un complexe, 1’équation (3.11) exprime les liens entre un complexe et ses racines carrées.
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p? = (a +ib)? = (—a — ib)? = (a® — b?) + 2iab
(3.11)
p? = (a —ib)? = (—a +ib)? = (a® — b?) — 2iab

Connaissant le signe des parties réelles et imaginaires de p?, il est possible d’en déduire
la forme de p par I’étude de I’équation (3.11). Le tableau 3.1 récapitule le comportement du
systéme en fonction des parties réelles et imaginaires de p?.

Conditions sur p? Stabilité du systeme
RP?) >0et I(Pp?) =0 +—= p=+a ou p=—a
divergence pure amorti
RP?) <0et I(Pp?) =0 +— p=+1ib et p=—1b
oscillations pures oscillations pures
R(p?) <0et I(p?) >0 +— p=a+ib et p=—a—1b
oscillations divergentes oscillations amorties

(par flottement)

R(P?) <0et I(p?) <0 +—= p=a—ib et p=—a-+1ib
oscillations divergentes oscillations amorties
(par flottement)

TABLE 3.1 — Les différents cas possibles

D’apres le tableau 3.1, le phénomene de divergence pure apparait quand les carrés des
valeurs propres sont des réels purs positifs. On 'obtient grace a p%’Q, quand les termes sous
la racine sont positifs. Le phénomeéne de divergence pure est assimilable a de ’arc-boutement
(c’est-a-dire du sprag). L’équation (3.12) est la condition nécessaire et suffisante (CNS) pour
que 'arc-boutement apparaisse.

witwd 1 k
_%4_5 (w%—w§)2+4wc<wc—/;\;) > 0

2 k
— (w% - w%) +4 we <wc — 'Lj\;) > (Wi + wd)?

k
== Wiwd — w, (wc - ?j’) <0 (3.12)
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Il est possible d’utiliser les parametres de raideurs et d’angles pour exprimer cette condition
nécessaire et suffisante (CNS) pour que l'arc-boutement apparaisse. L’équation (3.13) montre
que le terme de couplage doit étre négatif et le coefficient de frottement supérieur & un seuil qui
est toujours positif.

2 2 pk3

wiw? — W2 —l—wcﬁ <0

Partant de 1’équation (3.12), les termes w?, w? et w? sont remplacés par leur expressions en

termes de raideurs :

= (k1 cos? ay + ks cos? ag) (ky sin? oy + ko sin? as + k3)
— (k1 sin a1 cos ag + kg sin ap cos an)? + pksMw,.| / M? <0

Puis cette équation est développée pour faire apparaitre tous les termes :

2 2

= [k cos? oy sin? g + k3 cos? ag sin? ag
+k1ks(cos? ag sin? ap + cos? ag sin? ) + k3 (k1 cos? ag + ko cos? an)

2 2aq — k% cos? 2 (g — 2kq ko cos v sin g cos ag sin g + ks Mw, ] / M? < 0

—k? cos? aq sin Qg sin

Ensuite, nous la simplifions en soustrayant les termes en k7 et en k3. Nous reconnaissons
également le terme k3 (k1 cos? aq + ko cos® ap) = ksMw? :

— (1Ko cos? aq sin? ag + k1 ko cos? ag sin? ag + ks Mw?
—2k1 kg cos a sin oy cos g sin g + pksMw. | / M? < 0

Une identité remarquable apparait :

= [k1k2(cos aq sin aig — cos g sin a1)? + ksMw? + pksMw, 1/ M? <0

Ne subsistent alors, que des termes angulaires et le coefficient de frottement est placé en
second membre :

= k1ka(cos aq sin aig — cos arg sin a1)2 + k:ng% < — pksMw,

Or le membre de gauche est toujours positif, donc pour vérifier cette inéquation, le membre
de droite doit I'étre aussi. Cela impose w. < 0. La condition pour I'apparition d’arc-boutement
est alors donnée par I’équation (3.13).

we < 0
3.13
k1ko(cos v sin ap — cos ag sin o )? w? ( )
B> = -
ksMw, We

50



Le modéle de Hoffmann

D’apres le tableau 3.1, les phénomenes d’oscillations divergentes apparaissent lorsque les
carrés des valeurs propres sont des complexes a partie réelle négative. Ceci impose que le terme
sous la racine soit négatif. L’équation (3.14) est la condition nécessaire et suffisante (CNS) pour
que des oscillations divergentes apparaissent.

2 k3
w? — w2)? k
= % < —w, (wc—’j\;’> (3.14)
2, 2\2
— 7(601 4w2) —i—wg < wepks/M

Or le terme de gauche (w? — w3)?/4 4+ w? > 0 est toujours positif, donc pour vérifier cette
inéquation, w.pks/M doit étre positif. Ceci impose w. > 0. La condition pour I'apparition des
oscillations divergentes est donnée par 1’équation (3.15).

we > 0

- M (w? — w3)? . weM >0 (3.15)
H 1 woks ks

Lorsqu’il est impossible d’obtenir une formule analytique pour les valeurs propres d’un sys-
teme, il est toutefois possible de trouver des conditions pour assurer sa stabilité en utilisant le
critere de Routh-Hurwitz. Ce critére est rappelé en annexe A ou il est appliqué au polynéme
caractéristique du modele de Hoffmann. Ce critere est utilisé dans la section 3.3 qui suit.

Les inéquations (3.12) et (3.14) sont incompatibles. Ainsi, le systéme est soit instable par
divergence pure, soit instable par flottement. L’inéquation (3.16) donne les conditions nécessaires
et suffisantes (CNS) pour que le systéme soit stable.

2 2\2 L
— w < we (wc—'l;\;) < wiwd (3.16)

o1
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3.3 Le modeéle de Hoffmann avec amortissement

La section précédente a mis en évidence deux types d’instabilités, divergence pure et flot-
tement. Le modele précédent était purement élastique. Il convient de lui ajouter de I’amortis-
sement afin d’observer les modifications que cela produit sur les zones d’instabilités. Des taux
d’amortissement identiques, ¢, sont ajoutés aux deux équations (3.8) sans que cela engendre de
couplage supplémentaire entre les directions & et 7. Ce choix arbitraire nait de la volonté de
ne pas complexifier le modele. La figure 3.3 présente une représentation possible du modeéle de
Hoffmann modifié. Le modele de Hoffmann avec amortissement est régit par ’équation (3.17).

"
A Y
K1 K2
Iy (N
K3

10 ¥ 2ew; 0 @ w? we — pks/M T 0
+ + = (3.17)
0 1 Y 0 2ews Y We w) Y 0

Comme précédemment, nous supposons des solutions de la forme X = XgeP!. Le polynome
caractéristique de I’équation (3.17) est donné par 1’équation (3.18).

k
(0 + 2eunp + WD) + 2o + ) — e (o — B2 =0

= pt 4 2e(wy + w2)p? + (W2 + w3 + dewiws)p?+
k 3.18
2ewiwa(wy + wa)p + W3 — we (wc — ’i\;) -0 (3.18)

Le critere de Routh-Hurwitz évoqué dans la section 3.2 et présenté dans I'annexe A est utilisé
pour étudier la stabilité du modele de Hoffmann avec amortissement. Pour que le systéeme puisse
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étre stable, tous les coefficients du polynéme caractéristique, voir I’équation (3.18), doivent avoir
le méme signe, positif en 'occurrence. Seul le terme wiw3 —w,(we— ks /M) a un signe indéfini, les
autres sont tous positifs. Le systeme est instable quand ce terme est négatif, ce qui correspond
a la condition précédemment trouvé dans le cas sans amortissement, voir inéquation (3.12).
Cette inéquation conditionne ’apparition d’une instabilité par divergence pure. Dans le cas
ou ce terme est positif, le tableau du critere de Routh, voir 'annexe A, ci-dessous, permet de

déterminer si le systéeme est effectivement stable.

k
1 w? + w2 + 4c%wiwo wiwd — w, (wc — M)
4 M
p
3 1 wiw2 0
p
2
w1 —wa) + k3
P’ ((1 n 452)3)1@ wiws — we (“’C - M) 0
P A 0 0
1
k
Wiw — we (wc — l;\j) 0 0
2 2 2 9 pk3
(w1 —w2)® 4+ (1 + 4e®)wiwo)wiws — | wiws — we | We — ——
M
Avec A=

(w1 — w2)2 + (1 + 482)W1WQ

k
((wl - W2)2 + 42'52(«11&)2)001002 + we (wc — ﬁ)

fr— A =
(wl — WQ)2 + (1 + 452)(4)1602

D’apres le critere de Routh, le systeme comporte autant de racines instables qu’il y a de
changement de signe dans la premiere colonne du tableau précédent. Si tous les termes de la
premiére colonne sont positifs alors le systéme est stable. Le terme (w; — w2)? + (1 + 4&2)wiws
est toujours positif car wy et wo sont toujours positives d’apres leur définition dans la section 3.2
et 'amortissement ¢ est choisi arbitrairement choisi positif. Le terme w?w3 — we(we — pks/M),
est considéré positif car le systeme est inconditionnellement instable dans le cas contraire. Le
systeme ne peut étre stable que si A > 0.

En I’absence d’amortissement, nous avons observé une instabilité par oscillations divergentes.
Ainsi et alors que le terme wiw3 — we(we — pks/M) est positif, nous allons chercher pour ce
modele avec amortissement, les domaines paramétriques pour lesquels A est négatif et donc ou
le systéme est instable. Le dénominateur de A est toujours positif, c’est donc le signe de son

numérateur qui peut étre négatif. Pour que tel soit le cas, 'inéquation (3.19) doit étre vérifiée.

k
[ (w1 — wo)? + 4e’wiwy | wiws + we (wc — l};) <0

M

T ) > [ (w1 — wy)? + 4wy wy | wiwe (3.19)

— — We (wc
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Le terme ( [ (w1 —w2)? +4€2wiws | wiws + w? ) M/ks est toujours positif. Ainsi, le systéme
ne peut étre instable, que si w, est positif et que le coefficient de frottement p dépasse une valeur
critique. L’inéquation (3.19) est alors reformulée par 'inéquation (3.20).

— wwe > ([ (w1 —w2)2 + 4e%wiwo | wiwe + wg ) M/ks
we > 0
M [ (w1 — w2)? +42wiws | wiws  weM (3.20)
wo> +=— >0
we k3 k3

En résumé, le systéme dynamique est instable si I'un ou lautre des inéquations (3.12) et
(3.19) sont vérifiées. L’inéquation (3.21) exprime les conditions pour que le systéme soit stable.
Comme précédemment, les deux types d’instabilités sont incompatibles.

k
— [ (w1 — w2)? + 42w J wiws < we (wc — l;\;) < wiwd (3.21)

3.3.1 Etude des instabilités dynamiques

Les inéquations (3.11) et (3.12) définissent les conditions d’apparition de l'instabilité par
divergence pure assimilable a de ’arc-boutement. Dans cette section, nous allons étudier 'autre
instabilité, celle qui menait a une divergence dans la section 3.2 et qui est conditionnée par les
inéquations (3.19) et (3.20). L’inéquation (3.20) se décline en deux conditions nécessaires et suf-
fisantes pour 'apparition d’instabilités dynamiques. Tout d’abord, w. doit étre positif, ensuite,
le coefficient p doit étre supérieur a un seuil. Il est important de remarquer que cette étude ne
porte que sur les instabilités dynamiques et que par conséquent, étre dans une configuration
dynamiquement stable ne signifie pas étre stable dans ’absolu car cela n’empéche pas de se
trouver dans une zone instable par divergence pure.

Etude du signe de w,

La premiere condition a vérifier pour que le systéme soit instable, concerne le terme w, qui
doit étre positif. En remplagant w,. par sa définition, on obtient la condition nécessaire donnée
par 'inéquation (3.22). Si cette condition est vérifiée le systéme n’est que potentiellement in-
stable dynamiquement, car ce n’est qu'une condition nécessaire.

’ k1 sin(2a1) + k2 sin(2ag) > 0 ‘ (3.22)
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0.5

8.5 0 0.5

FIGURE 3.4 — Tracé de r(«a;) = sin(2a;) en fonction de 'angle «;, représenté ici en coordonnées
polaires.

Les raideurs étant physiquement positives, on a k; > 0 et ko > 0. L’inéquation (3.22) invite
a s’intéresser au signe de sin(2q;). Comme le montre la figure 3.4, le signe de sin(2q;) varie
suivant les 4 principaux secteurs angulaires ou peut se trouver «; :

- VYa; € [0,7/2) U [mr, 37/2], sin(2c;) > 0

- Yoy € [1/2, 7] U [371/2,27], sin(2a;) < 0

Le systeme ne peut présenter des oscillations divergentes uniquement si au moins I'un des
deux ressorts (ki et k2) se trouve dans I'une des deux zones rouges de la figure 3.4, voir CN
(3.23). Si les deux ressorts se trouvent dans les zones bleues, le systéme sera inconditionnelle-
ment stable vis-a-vis des oscillations divergentes. Si les deux ressorts se trouvent dans les zones
rouges, il sera potentiellement instable. Par contre, si I'un des deux ressorts se trouve dans une
zone rouge et I'autre dans une zone bleue, alors, la 2°™° CN (3.24) concernant les raideurs k; et
ko doit étre vérifiée pour que le systéme soit potentiellement instable. Ces deux conditions né-
cessaires sont récapitulées par les figures 3.5(a) et 3.5(b). La condition (3.24) est vérifiée quand
k;/k;j est supérieur aux lignes de niveau représentées sur les figures 3.5(a) et 3.5(b).

Ja; tel que sin(2a;) >0 (3.23)

Soient o et ¢y tels que sin(2a;) > 0 et sin(204) < 0

k‘i sin(2ozj) (324)

- > _——

k; sin(2a;)

Ces deux conditions sont nécessaires mais pas suffisantes. Pour que le systéme soit effecti-
vement instable, il faudra vérifier que le coefficient de frottement p soit suffisamment grand.
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CHAPITRE 3 : Compréhension phénoménologique du crissement

potentiellement|
instable

——

g0
0

180

o, (en°)

(a) Condition nécessaire sur ki et k2, quelque soient les (b) Condition nécessaire sur k; et kz pour a; compris
valeurs de a1 et as. entre 90° et 180° et a2 compris entre 0° et 90°.

FIGURE 3.5 — Valeurs critiques de k;/k; en fonction de oy et ap. L’indice i signifie que «; est
tel que sin(2c;) > 0 et l'indice j signifie que o est tel que sin(2¢;) < 0. Quand sin(2c;) > 0 et
sin(2a;) < 0, le systeme devient potentiellement instable quand le rapport k;/k; est plus grand

que les valeurs données par les lignes de niveau.

Etude de la coincidence de w; avec wy

L’équation (3.20) implique que la deuxiéme condition pour que le systéme soit effectivement
instable par oscillations divergentes est que le coefficient de frottement dépasse un seuil qui
dépend de plusieurs parametres. Le cas sans amortissement, € = 0 et ou il y a coincidence entre
les pulsations w; = wo est favorable a 'apparition de l'instabilité, car la deuxieme condition
devient u > w.M /ks, qui peut toujours étre vérifiée pour ks suffisamment grand. Il faut toutefois
garder a lesprit que méme si la condition w; = wy facilite la déstabilisation du systéme, ce n’est
pas une condition nécessaire. Etudions dans quels cas il est possible de vérifier w; = wo.

W] = Wy = \/(kzl cos? o + kg cos? ) /M = \/(kl sin? oy + ko sin? ag + k3) /M
—  kycos?ay + ko cos® ag = ki sin® aq + ko sin? ag + ks
= Kk (cos2 aq — sin? ay) + k2(0052 Qg — sin® ag) = k3

= kpcos(2a1) + ko cos(2a) = k3 > 0

Soit k3 > 0, pour que w; = we, il est faut que la condition nécessaire (3.25) soit vérifiée. Si
les 2 angles la vérifient, alors les deux pulsations peuvent étre égales. Si cette condition n’est
pas vérifiée, alors les deux pulsations ne peuvent en aucun cas étre égales mais cela n’assure
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pas pour autant la stabilité du systéme. Si un seul des angles vérifie la condition (3.25), alors
la seconde condition (3.26) doit étre vérifiée pour obtenir I’égalité des deux pulsations.

Ja; tel que cos(2a;) >0 (3.25)

Soient a; et ¢ tels que cos(2¢4) > 0 et cos(2a4) <0

ki - ~ cos(2ay) (3.26)
k; cos(2a;)

Les figures 3.6(a) et 3.6(b) résument les conditions nécessaires pour obtenir I’égalité de wq et
wo. La condition (3.26) est vérifiée quand k;/k; est supérieur aux lignes de niveau représentées
sur les figures 3.6(a) et 3.6(b). Remarquons que Hoffmann et al. [11] avait choisi comme valeur
angulaire, oy = 150° et ag =30°. Dans leur cas, le ressort ko vérifie la condition (3.23) et l