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Resumé

Le fonctionnement des groupes secondaires d’un moteur automobile dépend en
grande partie de la stabilité de son type d’entrainement et de son architecture. Celui-
ci met en jeu une courroie, des poulies et des tendeurs sur une fagade d’accessoires
(FEAD).

Dans le cadre d’une innovation sur les systémes de démarrage des moteurs
thermiques, 'alternateur est converti en alterno-démarreur. Une telle modification
impose de considérer les répercussions engendrées sur la dynamique de l’ensemble
et notamment sur celle de la courroie, lien souple de transmission dont ’aspect de

durabilité est primordial.

Le glissement relatif élastomeére/métal, la variation de conditions aux limites
entre la poulie et la courroie, le comportement hystérétique des tendeurs, les vibra-
tions transverses d’origines paramétriques sont autant de phénomeénes qui rendent le
comportement de I’entrainement non-linéaire. La dynamique non-linéaire en tant que
discipline trouve dans ce systéme d’entrainement automobile des applications riches

et variées.

La recherche présentée analyse les phénoménes linéaires et non-linéaires liés
au comportement dynamique d’une facade d’accessoires. Le caractére de ce manuscrit
réside dans une approche systématique d’association du calcul et de la mesure; ceci
pour une compréhension plus fine des mécanismes et de I'entrainement en prenant
en compte le couplage des phénomeénes non-linéaires. Le travail de thése a porté
sur ’observation et la caractérisation du comportement des composants mécaniques
constituant la FEAD, la modélisation et la mesure des comportements d’ensemble
lors de la dynamique a l'arrét et en rotation. L’analyse théorique se base sur les

méthodes de Floquet, des Echelles Multiples et de la Balance Harmonique, et ’analyse
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expérimentale s’appuie sur l'identification de comportement, sur les techniques de
mesures telles que I’échantillonnage angulaire, les plans d’expériences. Les apports de
cette recherche sont notamment :

e Mise en évidence des phénomeénes a partir de mesures réalisées sur un moteur
thermique (vibrations longitudinales et transverses de la courroie, mouve-
ment des tendeurs, glissement relatif poulie/courroie),

e Identification expérimentale et modélisation :

— des éléments de base aux comportements élasto-plastique et visco-élastique
modélisés par l'utilisation originale du modéle de Dahl modifié,

— des phénoménes de vibrations transverses des brins de la courroie modé-
lisés par un oscillateur de Duffing a excitations paramétriques,

e Realisation et instrumentation d’un banc d’essai découplant et reproduisant
les phénomeénes,

e Compréhension du role de chaque élément par rapport aux phénomeénes
observés.

A Tissue de cette recherche, une meilleure connaissance du comportement a

permis d’initier le développement d’une solution technologique optimisant le démar-
rage par alterno-démarreurs et réduisant les niveaux des réponses par une meilleure

filtration des vibrations.
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Premiére partie

Synthése des travaux






Chapitre 1
INTRODUCTION

Une partie de la puissance générée par un moteur thermique d’automobile
est transmise au groupe secondaire par une courroie qui serpente autour des poulies
vilebrequin et accessoires (alternateur, compresseur de climatisation, pompe a eau,
etc...). Cet ensemble qui constitue la FEAD (Front End Accessory Drive) est présenté
Fig. 1. Les conditions optimales de fonctionnement dans un espace restreint sont as-

surées par des galets de renvois et des tendeurs articulés mécaniques ou hydrauliques.

—_

direction assistée
tendeur mécanique
alterno-démarreur
pompe a eau

galet de renvoi
turbo-chargeur
tendeur hydraulique

pompe de climatiseur

© o0 N O Ot = W N

vilebrequin

Fia. 1.1: Fagade accessoire de moteur thermique

Les normes environnementales européennes de plus en plus drastiques forcent
les constructeurs automobiles a concevoir des dispositifs électromécaniques innovants.
Ainsi, dans un souci constant de réduction de la consommation d’énergie des véhicules,

de récents développements sur la fonction démarrage des moteurs ont abouti & une
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évolution des alternateurs classiques : les alterno-démarreurs | ]. La technologie
Stop&Go permet 'arrét et le redémarrage instantané du moteur dans toutes les situa-
tions ou la voiture est immobile. Elle conduit ainsi a une réduction de la consomma-
tion de carburant et de la pollution atmosphérique et sonore. Les alterno-démarreurs
assurent le role de démarreur du moteur thermique via la courroie serpentine et celui
d’un alternateur classique une fois le moteur démarré. Un boitier d’électronique de
puissance gére le passage d'une phase a 'autre. La transmission est ainsi dite réver-
sible puisque les roles des poulies vilebrequin et alternateur changent au cours du
temps. Le principe de l'alterno-démarreur repose sur l'utilisation du méme systéme
de transmission pour les phases en modes démarreur et alternateur. Pour optimiser
le systéme de démarrage, une modification des régles de conception de la face-avant
est nécessaire. L'impact de l'adaptation de la transmission pour répondre aux besoins
du démarrage ne doit pas détériorer le fonctionnement en mode alternateur qui re-
présente la quasi totalité du temps d’utilisation de la transmission. Les composants
majeurs concernés sont le vilebrequin, la courroie et les tendeurs. La maitrise de ces
éléments est donc essentielle. Cette inversion de motricité des poulies génére, sur des
durées trés courtes (de l'ordre du dixiéme de seconde), des phénoménes transitoires
non-linéaires qui nécessitent d’étre analysés. L’évolution de la vitesse de rotation du
vilebrequin au cours du démarrage se divise en quatre phases principales, voir Fig.
1.2. A vitesse initiale nulle, le systéme de démarrage initie la rotation du vilebrequin.
La vitesse moyenne augmente avec le passage de deux compressions. Lorsque la vi-
tesse de rotation du vilebrequin atteint 200 ¢r/mn au point-mort haut, les injections

débutent dans chaque cylindre jusqu’a se stabiliser dans le régime de ralenti.

Afin d’observer les conséquences d’un alterno-démarreur sur le fonctionnement
d’un moteur, une analyse expérimentale est menée sur un moteur thermique quatre
cylindres, équipé d’un alterno-démarreur et d’une face avant spécifique (voir Section
I1.6). Les poulies vilebrequin et alternateur sont instrumentées de codeurs optiques
(2500 raies/tour) pour la mesure de vitesse de rotation instantanée. Les phases de

fonctionnement sont filmées avec une caméra numérique rapide (2000 images/s)

La Figure 1.3 représente l’évolution de la vitesse de rotation de l'alterno-
démarreur et celle du vilebrequin, multipliée par le rapport de réduction, au cours

des deux premiéres phases du démarrage : la phase transitoire comprenant la mise



Vitesse

Entrainement

Ralenti

Injections

Temps

FIG. 1.2: Evolution schématique de la vitesse vilebrequin

en mouvement et le décollement des pistons, puis le régime établi ot la vitesse évo-
lue autour d’une valeur constante. L’évolution des vitesses en régime stationnaire et
les écarts entre les deux poulies sont trés sensibles a la configuration de face-avant
installée, voir Fig. 1.4. Les films facilitent I'interprétation les courbes précédentes.
La source principale d’excitation dans une transmission automobile est 1’acyclisme
du moteur thermique qui provient des explosions dans les cylindres, mais également
des inerties en mouvement | , |. Il génére des oscillations de rotation de la
poulie vilebrequin. Mouvement des tendeurs, glissement poulie/courroie et vibrations

longitudinales de la courroie expliquent les écarts de vitesses entre les deux arbres.

L’analyse des travaux menés sur les transmissions par courroie permet d’ap-
porter des éléments de réponse sur le comportement dynamique observé. Elle identifie
deux classes d’étude : I’étude mécanique du contact poulie/courroie et I’étude dyna-

mique de I'entrainement.

La premiére classe porte sur le contact et le glissement poulie/courroie. Dans
le cas de la transmission d’un couple constant entre deux poulies reliées entre elles par
un lien souple, des variations de tensions entre les brins supérieur et inférieur existent
et permettent la transmission du couple. La transition entre brins mou et tendu
s’effectue par l'intermédiaire de la poulie. Il en résulte une variation de déformation
de la courroie sur l'arc de contact poulie/courroie impliquant un glissement entre ces
deux matériaux. Les premiéres études remontent a celles d’Euler en 1762 | | sur

une courroie enroulée autour de poulies fixes, et, celles de Grashof | | sur les
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Alternodénarreur

Vilebrequin

Vitesse de rotation adimensionné

Transitoire Etabli

| |
Temps adimensionné

FIG. 1.3: Evolution des vitesses de rotation de I’alterno-démarreur et du vilebrequin (au

rapport de réduction prés) au cours de la phase d’entrainement

bases des mécanismes de friction des entrainements en régime établi. Ces deux études
définissent les bases de la théorie classique du frottement dans laquelle un contact
de type Coulomb est supposé entre courroie et poulies. L’arc de contact se divise en
deux zones ol la courroie, modélisée par une corde, adhére & la poulie au début de
I’arc de contact puis glisse sur la seconde partie. Cette approche a été étudiée par
Johnson | |, affinée par Betchel en 2000 | | avec la prise en compte des

effets inertiels, et, validée expérimentalement par Gerbert | , |.

La deuxiéme classe, plus récente, est axée sur les modes de vibrations des
entrainements excités par les fluctuations de couple du vilebrequin. Ces vibrations
sont de deux types. Elles ont débuté par I'étude des modes de torsion des poulies
(aussi appelés modes longitudinaux de la courroie) en 1989 par Gasper et Hawker
| : |, puis par Arbate | |. Par ailleurs, d’autres études se sont progres-
sivement orientées vers 1’étude des vibrations transverses. Leurs origines proviennent
d’une excitation directe liée & 'excentricité d’une poulie, ou paramétrique liée a la
fluctuation de couple du vilebrequin conduisant a des instabilités de type Mathieu
| , , |. La prise en compte des tendeurs débute par des modéles sim-
plifiés qui estiment un amortissement visqueux équivalent | , |, puis
se spécifient en considérant le frottement sec présent dans ces systémes | , |.

Beikmann et al. | | ont démontré un couplage linéaire entre les modes de tor-
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Alternodémarreur
Alternodémarreur

—

Vitesse de rotation adimensionn e
Vitesse de rotation adimensionée

/

Vilebrequin

/

Vilebrequin
. .

. . . . . . . .
Temps adimensionné Temps adimensioné

(a) (b)

F1G. 1.4: Evolution des vitesses au cours du régime établi de la phase d’entrainement pour

deux configurations de face-avant.

sion et transverses pour les brins adjacents au tendeur. Un nombre important de
publications dans ce domaine a été initié dans le laboratoire du Pr. C.D. Mote de
I’Université de Berkley en Californie, qui a notamment dirigé les théses de Perkins,

Mockensturm et Parker.

Les deux classes présentées ont peu de liens entre elles a cause de 'absence
d’excitation dynamique dans les études du contact poulie/courroie. Les travaux de
Leamy tentent d’y pallier a I'aide d'un code de calcul par élements finis | ,

|-

Peu de références bibliographiques font 1'objet d’exploitations de résultats ex-
périmentaux sur des systémes d’entrainements automobiles. L’objet de cette étude
est d’enrichir leur compréhension par la confrontation des modeéles théoriques et des
mesures expérimentales. Ainsi, I'orientation de ces travaux de recherche est de saisir
et maitriser les phénomeénes vibratoires présents grace a :

e l'identification du comportement dynamique de la courroie par le modéle de

Voigt-Kelvin et des tendeurs par un modéle original de Dahl modifié,

e la mise en évidence des phénomeénes de vibrations longitudinales et trans-
verses des brins de courroie, modélisés par des oscillateurs de Duffing &
excitation paramétrique,

e |’étude de l'interaction des composants sur les phénomeénes détectés autour

d’un systéme en rotation.






Chapitre 2

MODELES NON-LINEAIRES DES
COMPOSANTS MECANIQUES

Courroies et tendeurs sont des composants au comportement élasto-plastique
et visco-élastique. Ce chapitre propose des méthodes d’identification et de modélisa-
tion de ces éléments de conception complexe par les modéles de Voigt-Kelvin et de

Dahl modifié. Voir également les articles présentés en Sections I1.1 et I1.2.

2.1 Caractérisation de la courroie

Les courroies sont des liens souples constituant I’élément principal de la trans-
mission du groupe secondaire d’'un moteur automobile. La recherche constante d’op-
timisation des performances les aménent & étre définies de plus en plus finement car
leur role sur le comportement dynamique des transmissions qu’elles entrainent est
important. Par conséquent la mesure de leurs caractéristiques mécaniques (raideurs
longitudinale et transverse et amortissement) est nécessaire pour mieux appréhender

leur comportement | |.

La courroie poly-V est une courroie striée dans le sens de la longueur, Fig.
2.1. Elle assure une transmission par adhérence, et présente, a largeur égale par
rapport aux courroies plates et trapézoidales, une surface de contact optimale pour
transmettre plus de puissance. Sa faible épaisseur permet de définir des chemins
de courroie sinueux laissant plus de flexibilité dans le positionnement des poulies
accessoires d’une face-avant. Elle posséde un trés large spectre d’application et existe

en quatre types de profils différents.
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F1G. 2.1: Vue en coupe d’une courroie Poly-V

La structure de la courroie est caractérisée par :
e le dos de la courroie, réalisé en caoutchouc renforcé de fibres tissées pour
obtenir une bonne rigidité latérale,
e les V, constitués d’un élastomére qui donne une adhérence optimale a la
courroie,
e les renforts (cables sans fin), une armature en textile a hautes performances
pour permettre le passage de la puissance ;
e les caoutchoucs, associés & un mélange résistant fortement a I’abrasion.
Deux approches sont utilisées pour la détermination du module de rigidité
longitudinal F'A : chargement statique et dynamique, | |. Le module de ri-
gidité de flexion E'I est déterminé par I'analyse des vibrations transverses d’un brin

de courroie. Les caractérisations locales et globales sont distinguées.

2.1.1 Caractéristiques longitudinales

Approche statique

La premiére méthode pour déterminer le module de rigidité EA consiste a
tendre une courroie entre deux poulies a l'aide d’un systéme vis-écrou. Des cibles
distantes d'une longueur L, perpendiculaires a l’axe de la courroie sont placées a
chaque extrémité du brin supérieur, sur lesquelles pointe le faisceau d’un capteur de
déplacement laser, voir Fig. 2.2. La variation de longueur entre les deux cibles AL
est tracée en fonction de la tension statique P;. La loi linéaire effort/allongement
P, = EAAL/L permet d’évaluer le module de rigidité statique (environ 150 000 N

pour une courroie de type 6PK).
Approche dynamique

La seconde méthode permet d’accéder simultanément a la mesure du module
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(a) (b)

FiG. 2.2: Banc expérimental pour la détermination de la raideur statique.

de rigidité dynamique et du facteur d’amortissement de la courroie pré-contrainte
[LBDHE1]. Une masse m, représentative de la tension, est suspendue a l'extrémité
basse d’un brin de courroie de longueur L encastré a son extrémité haute. La réponse
impulsionnelle de ce systéme dynamique a un degré de liberté est enregistrée par un

accéléromeétre placé sur la masse, voir Fig. 2.3. La détermination de la pulsation des

F1G. 2.3: Banc pour la détermination dynamique des caractéristiques longitudinales.

2

oscillations w conduit a la raideur dynamique : £ = w® - m. L’évolution des maxima

et leur régression par une fonction exponentielle conduit au facteur d’amortissement
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a. Dans le cas d'une excitation forcée de type harmonique, le module de rigidité
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F1G. 2.4: Evanescence de 'accélération

longitudinale et le facteur d’amortissement peuvent étre évalués par un balayage en

sinus.

Si le brin est I’ensemble de la courroie, on parlera de caractéristiques globales,
alors que si le brin est une portion de la courroie, on parlera de caractéristiques
locales. Une courroie entiére est divisée en dix secteurs de méme longueur. La Figure
2.5 représente 1’évolution relative du taux d’amortissement mesuré pour chacune de
ces dix portions. Des écarts importants du facteur d’amortissement local par rapport
a la valeur moyenne (ou globale) sont observés. Il est montré par la suite que cette
irrégularité d’origine manufacturiére est a l'origine de phénomeéne d’instabilité (cf

Section 4.3).
2.1.2 Caractéristiques transverses

Un test d’impact transverse est effectué sur un brin de courroie dont la vibra-
tion latérale est enregistrée par un capteur laser pour plusieurs tensions statiques,
voir Fig. 2.6.

Le carré de la n'™° fréquence naturelle w? d’une poutre sans vitesse, de longueur L,
prétendue, en appui simple est une fonction affine de sa tension P; :
44 2,2
W= EIZA724 + :A; P, (2.1)

ou FI représente le module de rigidité transverse, p la masse volumique et A la section

du brin. Figure 2.7, cette évolution est comparée a la mesure pour les trois premiéres
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Fic. 2.5: Facteur d’amortissement adimensionné mesuré pour une courroie discrétisée en

dix secteurs

FiG. 2.6: Banc pour la détermination dynamique des caractéristiques longitudinales.

fréquences propres. Le module de rigidité transverse E' est déterminé graphiquement
lorsque la tension statique Py est nulle. Sa valeur est faible (de I'ordre de 0.2 Nm? pour
une courroie de type 6PK) en comparaison de la raideur géométrique induite par des
tensions de fonctionnement usuelles. Cette valeur introduite dans le modéle de 1'Eq.
2.1 pour les deuxiéme et troisiéme modes montre une faible différence avec les mesures.
Pour des brins de longueur importante (supérieur a 20 cm) et des tensions d’utilisation
classiques (environ 300 N), la raideur de flexion pourra donc étre négligée, et le
comportement en flexion du brin sera ainsi supposé identique & celui d’une corde.
Néanmoins, il conviendrait de la prendre en compte lors de I’étude de I'influence de

la condition aux limites poulie-courroie.
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F1G. 2.7: Evolution du carré des trois premiéres fréquences naturelles d’un poutre en fonction

de sa tension, mesure (X, + et %), calcul (-)

2.2 Caractérisation des tendeurs : modéles d’hysté-
résis

Le role des tendeurs est d’optimiser le fonctionnement du systéme en filtrant
les vibrations et en maintenant une tension minimale dans un brin de la courroie
| , , , , |. Il sont placés dans le brin mou de la transmis-
sion. Or, dans le cadre des alterno-démarreurs, le changement de fonction des poulies
inverse I’état brins tendus - brins mous au cours du fonctionnement. Tendeurs mé-
caniques et hydrauliques sont employés dans les FEAD. Les tendeurs mécaniques
sont constitués d’un ressort de torsion et d’éléments de friction séche et les tendeurs
hydrauliques d’'un amortisseur ot le fluide emprunte des chemins différents selon le
sens de la déflexion, voir Fig. 2.8. La complexité de leur principe (frottement sec,
écoulement visqueux) et leur conception rendent difficile ’appréhension de leur fonc-
tionnement. Les courbes mesurées effort-déflexion de ces tendeurs permettent I'iden-
tification de leur comportement non-linéaire. Celui-ci se révele fortement dissipatif.
I1 est modélisé par une force de restitution fonction de la déflexion (cf Section 11.2) a
I'aide du modéle de Dahl modifié | , , , |. Ce modeéle

présente l'avantage d’étre compatible avec les deux types de tendeurs.
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F1G. 2.8: Tendeur mécanique (a) et hydraulique (b). Vues éclatées (c) et (d).

2.2.1 Modéle de force de restitution

Le comportement dissipatif de ces composants se traduit par un phénomeéne
d’hystérésis o I'état du systéme dépend de ’histoire de sa déflexion, donc des phases

de chargement I'y ou de déchargement I'_, voir Fig. 2.9.

La plupart des modéles existants s’appliquent a la prise en compte du frotte-
ment sec, comme par exemple le modéle statique de Coulomb et le modéle dynamique
de Dahl ou les courbes enveloppes 'y et T'_ sont des constantes, [131192]. Le modéle
retenu est celui développé par Al Majid dans sa these [AMO02]. De type force de res-
titution, il est une généralisation du modéle de Dahl ot les courbes asymptotes sont
fonctions de paramétres tels que température, fréquence des oscillations, déflexion.
Il est suffisamment général pour prendre en compte des comportements élastoplas-
tiques, viscoélastiques soumis a des excitations de type choc [AMDO02]| ou harmonique
[AMDO4]. C’est un modeéle phénoménologique qui lie la force de restitution R a la

déflexion u dans une équation différentielle du premier ordre dépendant du signe de
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FiG. 2.9: Boucle effort-déflexion : Chargement I';, déchargement I"_.
dR du
_— = 6_
dt

du
7 h — R.sgn (E)

ou u et 3 sont des constantes, et la fonction h représente les courbes enveloppes haute

(2.2)

h, et basse h; définie par :

h= % ((hu + hu)sen (%‘) + (h — hl)) (2.3)

Les fonctions h,, et h; peuvent dépendre de la fréquence d’excitation, de la précharge
ainsi que de la température. Le coefficient 3 controle la vitesse de la transition entre

les deux phases. L’exposant y agit sur 'inclinaison de la boucle.

Les variables force/déflexion sont retenues par rapport a couple/angle pour
faciliter 'insertion du modéle dans un systéme dynamique, ou la force R apparait
dans le second membre des équations différentielles dynamiques (voir Section 3.1). La
détermination des constantes de ce modéle s’appuie sur la mesure des boucles effort-

déflexion pratiquées soit en quasi-statique soit a fréquence de sollicitation donnée.
2.2.2 Caractérisation expérimentale

L’identification expérimentale des constantes du modéle nécessite de soumettre
le composant mécanique 4 un mouvement forcé. Le banc expérimental spécifique
comprend un systéme bielle-manivelle entrainé par un moteur électrique asservi en
vitesse. La longueur de la bielle est suffisamment grande par rapport a celle de la

manivelle pour considérer le mouvement au niveau du tendeur comme sinusoidal.

u = ug + uq sin(2) (2.4)
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Le tendeur est encastré d’un coté (équivalent au bloc moteur dans son uti-
lisation normale) et lié & la bielle de l'autre coté, voir Fig. 2.10. Le banc permet
de soumettre le tendeur a différentes précharges, amplitudes et fréquences en ajus-
tant respectivement la longueur de la bielle, I'excentricité et la vitesse de rotation
du moteur électrique. Les essais sont réalisés lorsque la température, mesurée par un
thermocouple, a atteint son régime établi. La vitesse de rotation du moteur électrique
est mesurée par un codeur optique. La force de restitution et la déflexion sont mesu-
rées respectivement par un capteur de force a jauges de déformation et un capteur
de déplacement laser. Les signaux sont enregistrés de fagcon simultanée a la fréquence

F. =5000 Hz.

Tendeur

(a) (b) (c)

F1G. 2.10: Tendeurs mécanique (a) et hydraulique (c) montés sur le banc expérimental

d’identification schématisé (b).

La figure 2.11 représente la forme générale des boucles effort-déflexion de

chaque type de tendeur :

e le mouvement du tendeur mécanique est proche d’'un mouvement de type
collé-glissant, voir Fig. 2.11(a). Les parties 1 et 3 correspondent a un contact
bloqué alors que les parties 2 et 4 correspondent & un contact glissant. La
conception et I'assemblage du tendeur induisent un chargement composé de
flexion et de torsion : la pression de contact augmente dans les parties 1 et 2
et diminue dans les parties 3 et 4. La pente de la partie 1 est principalement
due a de la flexion du pivot. La transition entre les états bloqués et glissants

est décalée lorsque la force normale de contact augmente. La pente de la
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partie 2 est représentative du ressort de torsion et relative & la pression
tangentielle de contact.

e le comportement du tendeur hydraulique est trés différent dans les phases
de chargement ou de déchargement, voir Fig. 2.11(b). La partie 1 corres-
pond a la compression du tendeur. Le clapet anti-retour est obstrué par la
bille et le fluide ne peut s’écouler qu’au travers du jeu entre le piston et la
chemise. La raideur est importante. Durant la partie 2, la détente conduit a
un équilibrage des pressions entre les deux zones. Dans ces deux phases, le
comportement est similaire & celui d’'un amortissement visqueux. Le fluide
s’écoule ensuite librement dans la partie 3 ol le ressort génere une force de
rappel, et la pente de cette droite est assimilée a la raideur du ressort de

compression.

2000F
1800
16001

- 1

€ 1400

g

5

2
1200 2

1000

0 1 2 3 4 5 6 7 8 0.2 0.1 0 0.1 0.2 0.3 0.4

F1G. 2.11: Boucles effort-déflexion pour les tendeurs mécanique (a) et hydraulique (b).

2.2.3 Identification

Tendeur mécanique

Dans le cas du tendeur mécanique, les courbes asymptotes supérieure h, et

inférieure h; sont des droites :
hu(U07 Q) = a (Uo, Q)U + CL(](U(), Q) (25)

hl(UO, Q) = bl (UQ, Q)U + bo(Uo, Q) (26)

dont les coefficients ag, ai, by, by, fonction de la précharge et de la fréquence, sont
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identifiés & partir des résultats expérimentaux. Les équations de chacune des parties

sont extraites par la méthode des moindres carrés.

La position initiale (i.e. précharge) augmente la force normale sur le contact et
ainsi la limite de la transition du comportement collé/glissant. Une légére dépendance
a la fréquence d’excitation est caractéristique d’un comportement visqueux et donc
représentative de la partie du contact lubrifié. Plus la fréquence augmente, plus I'effet

dissipatif augmente, | |.

Pour de grandes amplitudes de mouvement, ;1 peut prendre la valeur unité.
Ainsi I'identification de 3 peut se faire en égalant les aires théorique et expérimentale
de la boucle effort/déflexion. L’intégration analytique de 1’'Equation 2.2 pour une
vitesse de déflexion positive conduit a :

R, = Kue—ﬁ(u—(uo—m)) + ag + aju — % (27)

ou R, est la force restituée pour la partie supérieure. La constante d’intégration K,

est exprimée en utilisant la valeur de R, pour u = ug — uy :

a
K, = Fl —ag — ar(ug — u1) + Rulumug—u; (2.8)

Une expression comparable est obtenue dans le cas d'une vitesse de déflexion négative.

L’énergie dissipée E,,.q issue du modele, correspond a la différence des travaux

des forces pour les parties supérieure et inférieure de la boucle :

uo+u1
Eroa = / (Ru - Rl)du (29)
ug—u1
1 - u

Emod = B(e 26 1(Kl—Ku)+(Ku—Kl)+2ﬁu0u1(a1 —bl)‘l'Qﬁul(ao—bg) —2U1(6L1 +b1))

(2.10)
expression dans laquelle toutes les constantes sont connues, excepté (3. L’énergie expé-
rimentale E,,, dissipée par le tendeur sur un cycle de chargement est approximée par
'aire comprise a l'intérieur de la boucle force-déflexion expérimentale. Egaler E,,oq

et E., permet d’identifier la valeur 3.
Cette méthode d’identification de § n’est valable que lorsque I'amplitude du

mouvement est importante (plusieurs millimétres), lié au choix p = 1. Lors de 'in-

sertion du modéle dans un systéme dynamique (voir Section 3.1), Pamplitude des
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F1G. 2.12: Identification du comportement du tendeur mécanique

vibrations est plus faible, et il est nécessaire d’identifier de nouvelles valeurs pour pu
et #. La méthode précédente d’identification de 3 n’est plus valable lorsque p # 1, et

il faut procéder par approximations.
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FiG. 2.13: Identification des courbes asymptotes pour de petites déflexions.

Une modélisation rhéologique du comportement du tendeur mécanique utili-
sant le modéle de Masing, basée une équation différentielle contenant une fonction

multivaluée, est également réalisée. Cette étude est présentée Section I1.3.

Tendeur hydraulique

La modélisation du comportement du tendeur hydraulique est basée sur le

méme principe, mais son comportement est plus complexe. La courbe enveloppe basse
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reste décrite par une équation de droite :
hl =a + bl.u (211)

Alors que la courbe asymptote supérieure est estimée dans un premier temps

par des polyndémes d’ordre six :
hu = Gy + byu+ cy.u® + dyu® + ey ut + fuu’ + gy.u® (2.12)

L’influence de 'amplitude et de la fréquence d’excitation sur ces coefficients est
identifiée & partir d’essais en déflexion forcée. La loi de comportement de I’équation

h, est déterminée a ’aide de la méthode des plans d’expérience.
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F1G. 2.14: Identification du comportement du tendeur hydraulique

Une seconde méthode consiste a modéliser les courbes enveloppes hautes par
des équations d’ellipses dans un repére non orthogonal afin de traduire naturelle-
ment le comportement des tendeurs hydrauliques provenant d’un écoulement forcé de
fluide visqueux. La prise en compte de I'influence de 'amplitude et de la fréquence

d’excitation en est ainsi facilitée.






Chapitre 3
DYNAMIQUE A L’ARRET

La compréhension du comportement de l’ensemble d’une transmission par
courroie nécessite une étape préalable de séparation des phénoménes de bases. Ainsi
ce chapitre présente leur analyse autour de systémes dynamiques a l'arrét : role des
tendeurs sur les vibrations longitudinales, et brins de courroie soumis a des excitations

paramétriques (voir également Sections I1.3 et 11.4).

3.1 Vibrations longitudinales : réle des comporte-
ments hystérétiques

Le chapitre précédent a montré que les tendeurs ont un comportement hys-
térétique. La plupart des études antérieures, comme celles de Leamy | |, Kwon
| | ou Cheng | |, considérent le tendeur comme l'association d’un élément
de raideur et d’'un amortisseur visqueux ou d’un élément de friction séche. L’objet
de cette partie est d’affiner les modeéles pour mieux prendre en compte leur com-
portement hystérétique face aux vibrations longitudinales. Les modéles retenus sont
ceux présentés Section 2.2.1. Ils présentent I'avantage d’étre régis par une équation
différentielle du premier ordre indépendamment du type de tendeur (mécanique ou
hydraulique) utilisé. La force de restitution résultante apparait dans le second membre

des équations du mouvement.

3.1.1 Description du systéme

Le systéme dynamique considéré est composé d'un tendeur mécanique ou hy-

draulique étudié précédemment, d’une courroie poly-V et d’une masse, voir Fig. 3.1.
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Le tendeur est fixé a sa base sur un support rigide. La courroie est enroulée autour de
la poulie (de masse my) du tendeur. Les deux brins de la courroie sont reliés ensemble
a la masse m;. La masse m; est soumise a une excitation forcée fournie par un pot
électrodynamique. Les déplacements u; et us de chaque masse sont mesurés par des
capteurs laser de déplacement. La force transmise par le pot a la masse m; est me-
surée par un capteur piezo-électrique et la tension dans la courroie par un capteur a
jauges. L’ensemble des mesures et la source d’excitation sont gérés par un analyseur
de signaux. Dans ce systéme a deux degrés de liberté, la masse m; sert a la fois a

établir une précharge sur le tendeur et a la dynamique du systéme.

L1011
Tendeur
T”ziR
K L C
5
]

(a) (b) (c)

F1G. 3.1: Banc expérimental dynamique : systéme tendeur-courroie-masse (modéle (b)) avec

tendeur mécanique (a) et hydraulique (c).

3.1.2 Equations du mouvement

Soient u; et us les déplacements verticaux respectifs des masses my et mo. Soit
f(t) la force exercée par le pot, T' la tension globale de la courroie, et R la force de
restitution exercée par le tendeur sur la courroie, voir Fig. 3.1. L’équilibre dynamique

des masses my et my conduit aux équations suivantes :

d2

mzﬁ = T(t) — R(t) + mag (3.1)
(i21L1

my ==T(t)+ f(t) + mig (3.2)

dt?
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Le comportement dynamique de la courroie est régi par un modéle de Kelvin-Voigt
(ressort-amortisseur en paralléle), de raideur équivalente K et d’amortissement vis-

queux C' (detérminés Section 2.1) :

T(t) = K (uy(t) — us(t)) + C (% - %) + T, (3.3)

ou Ty est la tension statique de la courroie correspondant au poids de la masse m;.

La force de restitution R est définie par 1’équation différentielle du premier ordre :

b= Rlu)sen (52

I

dR(us) ﬁ%
dt 7 dt

o (3.4)

La fonction h, représentative des courbes asymptotes, dépend du type de tendeur

considéré. La force exercée par le pot est du type :
f(t) = fo+ ficos(Qt + ¢), (3.5)

Considérant le vecteur Y :

Uy
U1
Y =1 u (3.6)
%)
R

Le systéme peut étre représenté sous sa forme d’état :

W TR
V= | de | = v (3.7)
W T
i % | i ﬂ.ddif (h— ngnddit?) |

3.1.3 Réponse avec le tendeur mécanique

Les réponse harmoniques mesurées et calculées correspondant au dispositif,
Fig. 3.1, dans le cas du tendeur mécanique, sont tracées Figure 3.2 pour plusieurs am-
plitudes f; de la force d’excitation. Les courbes expérimentales montrent que lorsque

f1 atteint une valeur importante, I’amplitude de la fluctuation de tension est bornée
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a 800 N sur un large intervalle de fréquence. Par ailleurs les courbes calculées sont le
résultat de 'intégration temporelle des équations différentielles précédentes. Le mo-
dele permet d’atteindre des forces d’excitation que 'expérience ne peut reproduire.
Le systéme mécanique offre deux états séparés par la zone ou la variation de tension
est bornée. Pour de faibles forces d’excitation fi, le contact est bloqué, alors que pour
de grandes amplitudes, il est principalement glissant. Dans ces deux états, aux limites

de l'intervalle d’étude, le systéme peut étre considéré comme linéaire.

1400 1400

1200 1200

1000 1000

800 8001

f7 croissant

f, croissant
s00f s00

[Tmax -Tmin| (N)
[Tmax-Tmin| (N)

4001 4001

60 80
Pulsation (rad/s)

200

200

o 20 40 100 120 140 o 20 40

80
Pulsation (rad/s)
(a) (b)

Fi1c. 3.2: FRF : Amplitude |max(7") — min(7")| fonction de la pulsation 2 pour plusieurs

valeurs de fi. Mesure (a), calcul (b) (ligne pour les valeurs de f; identique a l'expérimental,

et pointillés pour des valeurs de f; supérieures).

3.1.4 Reéponse avec le tendeur hydraulique

La représentation fréquentielle du systéme obtenue expérimentalement pré-
sente une réponse sur toutes les harmoniques de la méme maniére qu’avec la simu-
lation, voir Fig. 3.3. La déflexion du tendeur ne présente pas de distorsion mais fait
apparaitre une rupture de pente durant le cycle, ce comportement est di a I'ouverture

ou a la fermeture du clapet hydraulique.

Le systéme dynamique a un comportement instable et il est difficile en régime
permanent d’osciller autour d’une position intermédiaire qui soit fixe dans le temps,
on obtient seulement un état métastable | |. A fréquence et précharge fixée, une
tres faible variation de I'amplitude d’excitation conduit & une dérive de ’ensemble et

on évolue vers la butée haute ou vers la butée basse.
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i Farce de nestuion
I

3 I U N S | S el

Fic. 3.3: FFT des signaux forces et déplacement du tendeur hydraulique mesurés (a) et

calculés (b)

3.2 Vibrations transverses : oscillateur de Duffing a
excitation paramétrique

Les variations de couple produites par le vilebrequin se traduisent par des
fluctuations de tension dans les brins de la courroie. Chaque brin devient alors un
oscillateur & excitation paramétrique car soumis & une tension qui fluctue autour
d’une valeur moyenne non nulle. Ceci a été montré dans | | appliqué a la dy-
namique du forage dans | |. Le brin de courroie est alors le siége d’insta-
bilités paramétriques, comme cela a déja été étudié analytiquement par Mockens-
turm | , |, Moon | | et Zhang | | et Parker | |, et syn-
thétisé par Chen | |. Lors de ces phénoménes d’instabilités, 'amplitude des vi-
brations transverses est trop importante pour étre linéarisée et le modéle conduit
a I’équation d’un oscillateur de Duffing a excitation paramétrique, étudié par Pelli-
cano | , | sur une systéme a excitation mixte paramétrique et directe.
Réduire I'impact de ces vibrations sur la durée de vie des courroies et des paliers
constitue la motivation principale au déroulement de cette étude théorique et expéri-
mentale. OQutre la réponse non-linéaire et ’étude des zones d’instabilités des vibrations
transverses d’une corde en appui, d’autres phénomeénes complexes, liés a 'utilisation

d’une transmission automobile, font ’'objet d’observations expérimentales.
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3.2.1 Modéle mécanique

Le modele mécanique d’'une corde, sans vitesse de transport, en appui simple,
soumise a des fluctuations de tensions harmoniques est le modéle simplifié utilisé pour
prévoir la réponse non-linéaire et les zones d’instabilités du systéme. La section 2.1
justifie 'approximation de la modélisation de la courroie par une corde, le module de
rigidité transverse E'I étant négligeable. L’équation du mouvement transverse d'une
corde de longueur L soumise & des fluctuations de tension est donnée par ’équation

différentielle suivante :

0?V 0*V
pA— — (P + Pu(T)) e

57 =0 (3.8)

ou pA est la masse par unité de longueur, V' le déplacement transverse, P, la tension
statique, et P,(T') la tension dynamique, 7" et X les variables indépendantes du temps
et de 'espace. La tension dynamique est le résultat du mouvement des extrémités de
la courroie due a 'oscillation des poulies et de la déformation de la courroie provoquée

par les vibrations transverses. Elle est donnée par :

PuT) = E—;‘ U(L,T)—U(O,T)Jr%/(g—;) X (3.9)

ou F'A est le module de rigidité longitudinal et U le déplacement longitudinal.

En utilisant les paramétres adimensionés :

X, V,U | P EA [pAL? -
= =T —=, (= Q; = Q; 1
'7;7 U? Uu L Y t IOAL27 C PS ) 7 PS 2 (3 0)

I’Equation 4.11 devient :

v % 1 /Y fov\? 0%*v

et la tension dynamique s’exprime sous la forme :

C(u(l,t) (0, 1) +%/01 <%)2d1’> . (cos(Qt) + %/01 (%)%) (3.12)

ol € représente le quotient entre les tensions dynamique et statique.
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Le développement sur une base de Galerkin v(z,t) = a,(t)i,(x) avec les

sin(nmwx)

——, conduit 'Equation 3.8 a une équation de

fonctions de déplacement i, (x) =

Duffing & excitation paramétrique ou une équation de Mathieu non-linéaire :

d’a,,

+ (wi + n’m?e cos(Q)) a, + HQWQZaafL =0 (3.13)

ol w, = nm sont les fréquences propres de cordes.
Zones d’instabilités

Les équations des frontiéres de zones d’instabilités sont obtenues par la mé-

thode de la balance harmonique appliquée a I’équation linéarisée du mouvement :

d?a,,

+ (wi 4 n’*m?e cos(Q)) a, = 0 (3.14)

Soit une solution sous la forme d’une série de Fourrier :

- tQ tQ
a(t) = Z Qi COS nT + [, sin nT (3.15)
n=0

En introduisant cette solution dans I'Eq. 3.14, en simplifiant et regroupant les termes,

il apparait quatre équations :

w?  n’r%e/2 0
Qpair = | n*m?e w? — Q? n?r%/2 | =0 (3.16)

0 n?r%e/2 w?—40?2

w?—Q? n’n’e/2 0
ﬁpair = n27T2€ (AJZ — 492 n27r2€/2 =0 (317)
0 n’*r?e/2  w? — 90?2

w? — Q%4+ n’r%e/2  n’rie/2 0
Qimpair = n’nle w?—90%/4  nir’/2 | =0 (3.18)
0 n’re/2  w? —250%/4
w? — Q24 —n?rc/2  nin’e/2 0
Bimpair = n?m’e w? —90%/4  nr2%/2 =0 (3.19)
0 n’r?e/2  w?—25072/4

Pour € = 0, les zones d’instabilités apparaissent lorsque :

n2

w? = ZQQ (3.20)
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qui se développe en une série :
n 2
w = §Q + Wi +woe” + ... (321)

Ainsi, les zones d’instabilités principales et d’ordre 2 sont délimités respectivement

par les équations :
2

T T
N=2wt+te— —e?— 3.22
WEEY TS 59, (3.22)

2 2
QO=wte2l 27 3.23
w gw €3w ( )

Réponse harmonique non-linéaire

L’amplitude des vibrations transverses, de I’ordre de plusieurs centimétres au
centre pour un brin de longueur L = 46 cm, est trop grande pour étre linéarisée.
La méthode des échelles multiples du premier ordre est employée pour déterminer la
réponse du systéme pour la résonance principale (€2 proche de 2w,,) du premier mode
(an = a, w, = w). Le temps, variable indépendante, devient une fonction de plusieurs

échelles T; : Ty =t et T; = t. Alors
a(t, 6) = ao(T(), Tl) + eaq (To, Tl) (324)

En substituant la relation 3.24 dans 'Equation 3.13 et en égalant les coefficients d’une

méme puissance ¢, il résulte :

Diag + w?ag =0 (3.25)

2
Dia; + w?ay; = —2DyDag — 72 cos (QUTp) ag — %aag (3.26)

ou Dy et Dy indiquent la différentiation par rapport a Ty et 7). En introduisant le

parameétre de désaccordage, () = 2w + €0, les équations pour la phase et 'amplitude

sont :
d L A
T, Ly sin(v) (3.27)
dv T\ 3 Lo
)\dTl oA 5 cos(v) 67 w)\ (3.28)

ou la solution non-triviale pour le régime établi est :

a(t) = Acos (%t + u> + o(¢) (3.29)
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16 o 8
A={/s-—* — 3.30
3ra 3« ( )

En introduisant la nouvelle notation ¢ = o, alors Q = 2w + &, et 'amplitude A

/16 6 = 8¢
A=}/ ——+ — 3.31
3t 3a ( )

ol & = ae est le coefficient du terme non-linéaire.

Ainsi

devient une fonction de € :

3.2.2 Analyse expérimentale

Le systéme expérimental est composé d’une courroie automobile poly-V tendue
entre trois poulies sur roulements. Un bras de levier, connecté a 'une des poulies, est
relié & un pot électrodynamique, voir Fig. 3.4. La force transmise est mesurée par
un capteur piezo-électrique, et le déplacement tra