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Résumé — La diminution des niveaux vibratoires des systèmes de freinage aéronautiques est un en-
jeu majeur. Les vibrations sont responsables d’usure prématurées et peuvent endommager fortement la
structure. L’objectif industrielle est ainsi d’obtenir un outil robuste permettant de simuler et de prédire la
dynamique vibratoire des freins aéronautiques. Une modélisation incluant plusieurs physiques et ayant
un caractère fortement non linéaire est obligatoire pour pouvoir répondre à cet objectifs. Dans ce pa-
pier, les principales parties de la modélisation de freins aéronautiques sont présentées. Des résultats et
comparaison simulation-essais sont exposées.
Mots clés — Crissement de frein, instabilités vibratoires, non linéarités

1 Introduction

Le système de freinage est un organe très important sur un avion. Il permet juste après la pose au sol
de l’appareil, de l’amener rapidement et en toute sécurité à l’arrêt. L’énergie cinétique de l’avion est ainsi
transformée en chaleur. Afin de s’assurer que les pièces constituant la structure du frein respectent les
spécifications avionneurs, différentes campagnes de validation sont effectuées. La dynamique vibratoire
du frein est un critère important dans la validation de sa conception. Durant les campagnes et en service,
des instabilités vibratoires sont observées. Les principales sont nommées Whirl et Squeal, et peuvent
endommager fortement la structure. De plus, elles génèrent des bruits inconfortables appelés crissement
du frein.
Les vibrations induites par frottement ont fait l’objet de nombreux travaux durant ces dernières années.
Les mécanismes physiques liés à l’apparition d’instabilités vibratoires sont complexes. Ils ont été étudiés
dans [1-6,8,11,20]. De nombreux travaux en liens étroits avec des systèmes industriels sont aussi très
présents [6,7,9,10,16,17,19]. Ces systèmes sont majoritairement des systèmes de freinage automobiles,
ferroviaires et aéronautiques. Le but principal est la prédiction d’instabilités en construisant des modèles
analytiques ou éléments finis plus ou moins complexes. De nombreuses études d’influence de paramètres
ou des physiques sont aussi réalisées dans ces travaux.
Les études de stabilité linéaire sont pratiques et restent très rependues. Elles permettent de connaitre très
rapidement la stabilité du système étudié autour d’un point d’étude. Néanmoins, ce type d’étude ren-
voie seulement les fréquences associées à des directions valables uniquement dans le voisinage du point
d’étude. De plus, les niveaux associés à ces modes ne sont pas connus puisque le système est linéarisé.
Pour connaitre ces niveaux, différentes méthodes peuvent être envisagées. Parmi elles, celle qui vient na-
turellement est l’intégration temporelle du champs de vecteur associé à la dynamique du système étudié.
Les modèles dynamiques de freins aéronautiques sont constitués de plusieurs parties. La modélisation
actuelle a été développée et améliorée à travers différents travaux de thèse [14],[15]. Une première diffi-
culté est d’effectuer des simulations dans des temps compatibles avec les délais industrielles. Une autre
difficulté est de trouver les physiques non linéaires ayant une forte influence sur la dynamique et sur de
cycles limites de vibration. Ces travaux de thèse [12-15] se sont fortement penchés sur ces difficultés.
Le but étant d’éviter l’introduction d’amortissement comblant de la physique manquante qui rendrait la
modélisation moins robuste.
La première partie de la modélisation est naturellement associée à la dynamique de la structure. La se-
conde concerne la dynamique du fluide sous pression permettant d’appliquer l’effort de freinage par
l’intermédiaire des pistons. Une approche hydraulique est utilisée pour modéliser le fluide circulant dans
la couronne et dans la servovalve. De plus, une modélisation liée à la dynamique de la servovalve est réa-
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lisée. Ce type de modélisation a été étudiée et réalisée dans [21-22]. Enfin, une dernière partie concerne
le régulateur se plaçant en amont de circuit hydraulique. La servovalve est un actionneur important puis-
qu’elle permet d’asservir et de réguler la pression de freinage.
Les modèles dynamiques non linéaires comportent beaucoup de dégrés de liberté. Dans le but de dimu-
nier la taille du problème associé, des techniques de réduction de modèle [14,15,18], de simplification
d’interfaces et d’introduction d’expressions analytiques pour la gestion d’effort de contact et de frotte-
ment sont utilisées.
Ce papier présente un modélisation de la dynamique vibratoire de freins aéronautiques couplant plusieurs
physiques non linéaires dont certaines provenant da la partie hydromécanique. Un couplage fort entre la
structure et la partie fluide du système de freinage est réalisé. La résolution se fait avec un solveur (mo-
nolithique). Tout d’abord, le problème sera découpé en trois grands sous-problèmes et une description
rapide des systèmes différentiels non linéaires associés à chaque sous-problème sera effectuée. Puis, des
résultats de simulation de freinage seront présentés. Certaines données seront comparées directement
avec des mesures expérimentales quand elles sont disponibles.

2 Modélisation semi-analytique d’un système de freinage

2.1 Description du frein

Un système de freinage aéronautique est composé de trois grands ensembles que l’on peut distinguer
sur le figure (1) :

— Un ensemble stationnaire composé majoritairement d’un tube de couple, d’une fusée et des
disques stators. Cet ensemble est directement relié à l’avion.

— Une ensemble mobile composé du pneumatique, de la roue et des disques rotors.
— Une couronne hydraulique montée sur le tube de couple. A l’intérieur de cette couronne, un

fluide circule dans des canalisations entre le chambres pistons. La montée en pression dans les
chambres créé un déplacement des pistons et un effort de freinage sur le premier stator. Le puits
de chaleur est ainsi compressé et le freinage débute.

Tube de couple

Pistons
Roue

Fusée

Rotors

Stators

Couronne 
hydraulique

Puits de chaleur

Roulements

FIGURE 1 – Exemple de système de freinage

2.2 Description de la modélisation

La modélisation peut être divisée en trois grandes parties comme indiqué sur la figure (2) . La pre-
mière partie est associé à la dynamique de la structure qui regroupe le puits de chaleur (bleu) et le reste
de la structure (rouge). La seconde concerne la partie hydromécanique décrivant le fluide circulant dans
la couronne et dans la servovalve (violet). Enfin la dernière partie concerne l’asservissement régulation
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(vert).
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Régulateur 
PID
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PDC ={stators + rotors} Asservissement-régulation

Fluide

Erreur

Consigne

FIGURE 2 – Schéma de principe d’un système de freinage complet

2.2.1 Dynamique de la structure

La dynamique de la structure du frein est modélisée par une approche éléments finis (EF). Le nombre
de dégrés de liberté (ddls) n d’un modèle EF de frein est de l’ordre de 105. Afin de diminuer le nombre
de ddls et par conséquent les temps de calcul, des techniques de réduction de modèles du type Craig
et Bampton sont appliquées. Dans la même optique, des simplifications d’interfaces entre le puits de
chaleur et la structure sont réalisées. Enfin l’introduction de relations analytiques permet de modéliser
les efforts sur certaines de ces interfaces. Les étapes de réduction permettent ainsi de passer de n à p ddls
(de l’ordre de 102). Toutes ces étapes donnent lieu à une méthode semi-analytique qui permet d’obtenir
le système différentiel non autonome du premier ordre (1).

dXs

dt
= Fs(Xs, t) (1)

where :
— Xs = (u, u̇) ∈ R2p,est le vecteur d’état lié à la structure.
— u et u̇, sont les déplacements et les vitesses associés aux noeuds d’interfaces permettant l’intro-

duction d’efforts.
— ν et ν̇, sont les contributions modales et les leurs dérivées temporelles. Elles sont associées au

modes encastrés provenant de la méthode de Craig et Bampton.
— Fs :R2p×R−→R2p, est le champ de vecteur associé à la dynamique de la structure. Il correspond

à la variation temporelle du vecteur d’état Xs.

2.2.2 Partie hydromécanique

Un approche hydraulique est utilisée pour modéliser le fluide sous pression présent dans la couronne
hydraulique composé de m chambres pistons. La servovalve comporte d’un tiroir, un moteur électro-
magnétique et 2 chambres compressibles, ce qui rajoute 6 inconnues. Le fluide est considéré comme
compressible. Les pertes de charges régulières sont négligées devant les pertes de charges singulières. La
figure (3) correspond au modèle du circuit hydraulique.
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𝐾𝑛

𝑞𝑛

FIGURE 3 – Modélisation du circuit hydraulique de la couronne

L’application du principe de conservation de la masse et d’équilibre énergétique permettent d’obtenir
un système différentiel du premier ordre (2).

dXh

dt
= Fh(Xh,P0) (2)

where :
— Xh = (p,up, u̇p,ut , u̇t ,θ, θ̇) ∈ R3m+6,est le vecteur d’état composé des pressions dans les diffé-

rentes chambres, des déplacements ainsi que des vitesses des pistons, du tiroir et du moteur
électromagnétique.

— P0 ∈ R est la pression à l’entrée de la servovalve.
— Fh : R3m+6×R−→R3m+6, est un champ de vecteur lié à la partie hydromécanique. Il correspond

à la variation temporelle du vecteur d’état Xh.

2.2.3 Couplage fort et boucle de rétroaction

Le problème lié à la dynamique de la structure et l’hydromécanique sont couplés fortement. De
plus, un boucle de rétroaction est ajoutée. C’est un régulateur de type PID (Proportionnel, Intégral,
Différentiel) qui est introduit. L’idée étant de se rapprocher le plus possible du montage réalisé pendant
les essais. Sur la figure (4) est représentée la partie asservissement régulation afin de visualiser la boucle
de rétroaction.
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FIGURE 4 – Boucle de rétroaction d’un système de freinage

Le problème en boucle fermé obtenu donne lieu au système différentiel (3).

dXtot

dt
= Ftot(Xtot , i, t)

P0 = G(Xtot)

i = HPID(ε)

Xtot(0) = Xtot0

(3)

where :
— Xtot ,est le vecteur d’état issu de l’assemblage de Xs et de Xh où les ddls xp et leurs dérivées

temporelles ẋp correspondant aux déplacements et vitesses sont assemblées.
— G : Rm+6+2n −→ R, est une fonction de sortie permettant d’obtenir la pression à l’entrée de la

couronne.
— HPID : R−→ R, est la fonction PID donnant une commande en intensité à la servovalve.
— Ftot : Rm+6+2n×R×R−→ Rm+6+2n, est un champ de vecteur correspondant à la variation tem-

porelle du vecteur d’état Xtot .

2.3 Résultats et discussion

Prenons pour exemple, une simulation réalisée sur un système de freinage. L’intégration du champs
Ftot est faite avec un schéma de Runge Kutta d’ordre 4 et dure environ une trentaine d’heures. Les simu-
lations sont réalisés pour 2 secondes de freinage.

Les données issues des simulations sont nombreuses. Beaucoup d’évolutions peuvent être tracées.
Par exemple, sur la figure (5), les évolutions temporelles des débits entre les chambres pistons sont re-
présentées. Ces débits sont décrits sur la figure (3). Sur la figure (6), les évolutions temporelles des
compressibilités et des pressions du fluide dans les chambres pistons, des déplacements des fonds de
couronne et des déplacements de pistons y sont tracés. Sur la figure (5) (a), la première pente croissante
correspond au remplissage des chambres pistons. La maximum correspond au contact entre les pistons
et le premier stator. La pente décroissante suivante est associée à la compressibilité du puits de chaleur.
Durant cette compression, on peut voir sur les figures (5) de (b) à (h), une croissance exponentielle des
niveaux qui correspond au démarrage d’une instablité. Sur la figure (6), les phénomènes décrit précé-
demment se retrouvent. La compressibilité des chambres figure (6) (a) augmente burtalement lors de la
compression du puits de chaleur.
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FIGURE 5 – Débits calculés dans la couronne hydraulique, débits (a)-(h) décrits sur la figure (3)

FIGURE 6 – Données issues de la simulation, (a) Compressibilités dans chaque chambre piston, (b)
Pression dans chaque chambre piston, (c) Déplacements de chaque piston, (d) Déplacements des fonds
de couronne

Les comparaisons simulations-essais sont indispensables pour valider un modèle. L’idéal est de dis-
poser de données expérimentales directement comparables à celles de la simulation. Les figures (7) et (8)
présentent une comparaison simulation-essai de l’accélération sur un fond de couronne et de la pression
à l’entrée de la couronne hydraulique. Sur la figure (7), les niveaux d’accélération simulés sont proches
de ceux mesurés. L’allure de la courbe et plus particulièrement la présence d’une décroissance en essais
avec le temps n’est pas présente dans la simulation. Les fréquences du spectre associées à l’accéléra-
tion mesurée se retrouve bien dans le calcul. Néanmoins, la fréquence à 0.8 n’apparait pas clairement et
une fréquence supérieure se manifeste. Sur la figure (8), on peut constater des oscillations de pression
plus importantes en essai qu’en calcul. Au niveau du spectre fréquentiel, la même constatation que pour
l’accélération peut être faite. Enfin, en observant les deux spectres fréquentiels issus du calcul, on peut
ramrquer que les instabilités vibratoires se manisfestent en avance dans le calcul.
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FIGURE 7 – Comparaison simulation-essai de l’évolution temporelle et du spectre de l’accélération axiale
d’un fond de couronne. (a) Accélération axiale normalisée mesurée en essais, (b) Accélération axiale
normalisée issue de la simulation, (c) Spectre normalisé associé à l’accélération axiale mesuré en essais
, (d) Spectre normalisé associé à l’accélération axiale issue de la simulation
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FIGURE 8 – Comparaison simulation-essai de l’évolution temporelle et du spectre de la pression à l’en-
trée de la couronne. (a) Pression mesurée en essais, (b) Pression issue de la simulation, (c) Spectre associé
à la pression mesuré en essais , (d) Spectre associé à la pression issue de la simulation

3 Conclusion

Une modélisation de la dynamique vibratoire transitoire de freins aéronautiques a été présentée. Plu-
sieurs non-linéarités sont inclues dans la modélisation. La plupart sont associées à des contacts et du frot-
tement avec un possibilité de décollement sur certaines interfaces. La partie hydraulique comporte aussi
de nombreuses non linéarités. Dans le but de se rapprocher le mieux possible des conditions d’essais,
la servovalve et le régulateur ont été intégrés dans la modélisation. Une comparaison simulation-essai a
été réalisé pour la pression à l’entrée de la couronne et l’accélération axiale d’un fond de couronne. Des
différences ont été identifiées sur les niveaux et le spectre fréquentiel mais dans l’ensemble les résultats
sont très encourageants. Des investigations supplémentaires seront réalisées dans le but d’améliorer les
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corrélations entre simulations et essais.
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