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Résumé

Une méthodologie de dimensionnement en amortissement d’une caisse automobile est
proposée. Elle utilise les sensibilités des taux d’amortissement modaux aux perturbations
de masse, raideur, et amortissement des composants de la caisse. Un algorithme classique
d’optimisation par gradient permet alors de maximiser son amortissement.

1 Introduction

Les excitations du moteur et des trains induisent des vibrations mécaniques dans la caisse
automobile. Ces dernières peuvent exciter des modes globaux de caisse en basses fréquences,
lesquels influent fortement sur le confort vibratoire du véhicule. L’une des techniques inno-
vantes utilisées aujourd’hui pour contrôler ces modes globaux, consiste à les amortir. Toute-
fois, l’amortissement est surtout envisagé en tant que solution curative en fin de projet. Pour
une meilleure efficacité, les solutions amortissantes doivent être intégrées au plus tôt dans la
conception. Au même titre que la masse et la raideur, l’amortissement doit devenir un levier
de conception. Cela passe par la mise à disposition de nouvelles méthodologies de prédiction
numérique.

L’objectif de ce papier est de proposer une méthodologie de dimensionnement en amor-
tissement d’une caisse automobile. Elle se base sur un algorithme classique d’optimisation
par gradient [2]. Elle utilise par ailleurs les sensibilités des taux d’amortissement modaux
aux perturbations de masse, raideur, et amortissement des composants de la caisse. Une ex-
pression simplifiée de ces sensibilités en fonction des pôles complexes permet de réduire les
charges de calculs tout en assurant une précision suffisante.

Le papier est organisé selon trois sections principales. La section 2 rappelle les bases du
calcul de l’amortissement modal sous l’hypothèse d’un modèle hystérétique. Ensuite, les ex-
pressions des sensibilités des taux d’amortissement modaux sont données dans la section 3.
Une application automobile conclue cette section en dégageant une hiérarchisation des dif-
férents composants d’un véhicule vis-à-vis de leur influence sur l’amortissement d’un mode
global de vibrations. Enfin, la section 4 détaille une procédure d’optimisation par gradient qui
utilise les sensibilités introduites à la section précédente. La caisse automobile précédemment
étudiée est alors optimisée pour maximiser son amortissement.



2 Modélisation de l’amortissement des caisses automobiles

L’amortissement d’une caisse automobile est généralement pris en compte via la dissipa-
tion interne de ses matériaux. Pour cela, on utilise un modèle d’amortissement hystérétique.
Cette section le rappelle, ainsi que la méthode retenue pour calculer les taux d’amortissement
modaux associés.

2.1 Modèle d’amortissement hystérétique

Sous l’hypothèse d’un amortissement hystérétique, l’équation régissant le mouvement
stationnaire d’une structure excitée par une force harmonique à la pulsation ! s’écrit :�

K� � !2M
�n bX (!)

o
= ff (!)g (1)

où [M ] est la matrice de masse du système et [K�] la matrice de raideur complexe. Dans
le cas où l’amortissement de la structure provient uniquement de l’amortissement interne du
matériau la constituant, la matrice de raideur s’écrit sous la forme :

[K�] = [K] (1 + i�) (2)

où [K] est la matrice de raideur réelle et � le facteur de perte du matériau. En régime harmo-
nique libre, on associe au problème (1) le problème homogène :

[K� � �rM ]N�N f rgN�1 = f0gN�1 r = 1; : : : ;N (3)

qui admet N valeurs propres complexes �r, auxquelles sont associés N modes complexes
f rg.

2.2 Calcul de l’amortissement modal hystérétique

On peut calculer l’amortissement modal hystérétique du système (3) à partir des modes
complexes et de la matrice de raideur complexe associés. Chacun des N modes complexes
f rg possèdent alors un taux d’amortissement modal hystérétique � r défini par la relation :

�r =
f rg

T
[Im (K�)] f rg

f rg
T
[Re (K�)] f rg

r = 1; : : : ;N (4)

Pour connaître la sensibilité de l’amortissement modal d’une caisse automobile à des varia-

tions de ses paramètres physiquesxp, il est nécessaire de calculer la sensibilité

�
�r;p =

@�r

@xp

�
de l’expression (4). Cela passe forcément par la connaissance des sensibilités de la matrice de
raideur complexe (sensibilités connues) mais également par celles des modes complexes. Or,
ces dernières sont difficilement calculables. Des solutions existent [3, 8] mais amèneraient à
des temps de calculs prohibitifs pour des structures automobiles. Une réponse à ce problème
est d’utiliser une expression approchée du taux d’amortissement modal hystérétique � r :

�r =
Im (�r)

Re (�r)
r = 1; : : : ;N (5)



Cette expression se base uniquement sur la connaissance des valeurs propres complexes � r

qui s’écrivent sous la forme rappelée dans l’ouvrage de référence d’Ewins [4] :

�r = f!r (1 + i�r) r = 1; : : : ;N (6)

avec f!r la rème fréquence amortie. L’expression (5) a été largement répandue et validée dans
la littérature, notamment par Rao [11] qui a étudié sa précision.

3 Sensibilité de l’amortissement d’une structure complexe

Afin de permettre l’utilisation d’un algorithme d’optimisation par gradient, les deux pa-
ragraphes suivants détaillent l’obtention de la sensibilité du taux d’amortissement modal à
partir de la relation (5).

3.1 Sensibilité de l’amortissement modal hystérétique

La dérivée du taux d’amortissement modal hystérétique � r provient de la dérivée de l’ex-
pression (5) par rapport au paramètre physique x p :

�r;p =

�
Im (�r)

Re (�r)

�
;p

r = 1; : : : ;N (7)

Après développement, on obtient l’expression suivante :

�r;p =
Im (�r;p)� Re (�r;p) �r

Re (�r)
r = 1; : : : ;N (8)

Plusieurs travaux, dont une étude d’optimisation de structures sandwiches [10], ont montré
que cette formulation était suffisamment précise. La seule inconnue de l’expression (8) est la
sensibilité de la valeur propre complexe associée.

3.2 Sensibilité d’une valeur propre complexe

Le calcul de la dérivée première d’une valeur propre � r du problème aux valeurs propres
complexes (3) est une simple extension dans l’espace complexe des résultats bien connus
pour les valeurs propres réelles. La littérature sur le sujet abonde et on peut citer, entre autres,
les premiers travaux de Fox et Kapoor [5] sur la dérivée première des valeurs et vecteurs
propres d’un système auto-adjoint. La relation donnant la dérivée première de la valeur propre
complexe par rapport au paramètre physique x p s’écrit alors :

�r;p =
1

�r
f rg

T �
K�

;p � �rM;p

�
f rg r = 1; : : : ;N (9)

Il est important de noter dans cette relation le découplage total de la masse et de la raideur.
La simplicité du calcul est également assurée par le fait essentiel que la dérivée au premier
ordre de la rème valeur propre complexe ne dépend que des informations relatives au mode



complexe f rg. Dans le cas de modes multiples, peu courant pour des structures automobiles,
on devra utiliser une démarche particulière [8].

Dans le paragraphe suivant, on s’intéresse au cas particulier de la sensibilité du taux
d’amortissement modal vis-à-vis de perturbations globales des matrices du système.

3.3 Sensibilité vis-à-vis de perturbations globales

Les méthodes de sous-structuration constituent alors une stratégie de résolution bien
adaptée à l’optimisation des structures complexes. Ainsi, les matrices de masse et de rai-
deur du système global s’expriment en tant que sommes des matrices de masse et de raideur
de chacune des m sous-structures :

[M ] =

mX
q=1

[Mq] (10)

[K�] =

mX
q=1

�
K�

q

�
=

mX
q=1

[Kq] (1 + i�q) (11)

Les matrices des différentes sous-structures peuvent être ou non condensées selon la taille de
la structure traitée. La construction de modèles condensés et leur assemblage sont rappelés
dans [9]. Cette étape de condensation est facultative, mais incontournable s’il s’agit d’étu-
dier une caisse automobile dont le modèle numérique peut largement dépasser un million de
degrés de liberté. Dans ce cas, il sera nécessaire de s’affranchir des problèmes de tronca-
ture modale qui peuvent constituer une source importante d’imprécision dans le calcul des
sensibilités. Jézéquel [6] a proposé une méthode qui devrait réduire ces effets indésirables.

Chacune des m sous-structures subit des perturbations globales de masse, raideur et fac-
teur de perte telles que : h
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Tous les termes modaux du système perturbé sont recalculables à chaque perturbation. Ainsi,
dans l’expression (9), il reste uniquement à déterminer les sensibilités des matrices de masseh
M

0

i
;p

et de raideur complexe
h
K�

0
i
;p

à un paramètre physique xp. En supposant que le

paramètre xp soit l’un des coefficients de perturbation de la sous-structure � tel que :

xp = f�� ; �� ; 
�g (14)

on en déduit d’après (12) :8>><
>>:
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et d’après (13) :8>>>>>>>>><
>>>>>>>>>:
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Finalement, on obtient en considérant la masse généralisée unitaire :
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Les sensibilités des amortissements modaux sont alors obtenues par la relation (8) avec
xp = f�� ; �� ; 
�g.

3.4 Application à un cas automobile

Le calcul des sensibilités des taux d’amortissement modaux est ici testé sur un véhicule
de type coupé-cabriolet à l’aide d’un modèle éléments finis simplifié de prédimensionne-
ment (cf. figure 1). Ce modèle est suffisamment représentatif du comportement global du
véhicule pour être utilisé en phase d’avant-projet. Le véhicule est décomposé en plusieurs
sous-structures non condensées : 1 structure principale et 16 composants. On s’intéresse au
premier mode de torsion de la Caisse Nue (CN) qui est amorti à 0,8%.

On cherche alors à connaître l’influence de chacun des composants sur l’amortissement de
ce premier mode de torsion. Pour cela, on applique directement les relations (8) et (19) dans le
cas du système non perturbé. Les solutions complexes sont extraites par une Analyse Modale
Complexe (AMC) directe via le logiciel NASTRAN. Elles sont ensuite importées dans l’envi-
ronnement MATLAB pour être post-traitées. Les résultats sont présentés dans la figure 2 où les
valeurs des sensibilités sont normées par le taux d’amortissement initial du mode de torsion.

Figure 1 – Modèle éléments finis simplifié d’un véhicule CC (7482 ddl)

On remarque que certains composants peuvent être 40 fois plus influents que d’autres. Cette



information de hiérarchisation peut permettre d’orienter les choix de conception des traite-
ments amortissants en phase d’avant-projet. Par ailleurs, la somme des sensibilités sur les 16
composants ne représente que 28%. Les 72% restants sont répartis sur la structure princi-
pale. Afin d’affiner la localisation des zones d’influence de la caisse, il serait donc nécessaire
d’augmenter le nombre de composants jusqu’à la disparition de la structure principale.

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16
0

0.5

1

1.5

2

2.5

3

3.5

4
Sensibilités de l’amortissement du 1er mode de torsion de la CN

Indice q du composant

(η
to

rs
io

n
in

i
),

γ q
/η

to
rs

io
n

in
i

 (
%

)

Figure 2 – Hiérarchisation de l’influence des composants

4 Optimisation par gradient

La sensibilité de l’amortissement modal donne une direction pour le maximiser. Une mé-
thode d’optimisation par gradient doit permettre d’atteindre cet objectif.

4.1 Méthode du gradient

Utiliser l’amortissement comme levier de conception revient, par exemple, à accroître
l’amortissement d’un mode de vibrations jusqu’à un niveau minimum admissible. Un pro-
blème de ce type est généralement résolu via un algorithme qui construit itérativement le
vecteur des paramètres de conception

�
c1
	
;
�
c2
	
; : : : ;

�
ck
	
; : : : Pour passer à l’itéré sui-

vant, l’algorithme doit essentiellement connaître la valeur numérique de la fonction objectif
f telle que, pour une spécification sur l’amortissement � spec :

f(fcg) = �spec � � (fcg) (20)

que l’on souhaite minimiser, et souvent le gradient fgg de f . C’est le cas de la méthode du
gradient qui cherche à résoudre fg (fcg)g = 0 par le schéma itératif :

�
ck+1

	
=
�
ck
	
+ t

�
g
��
ck
	�	

f (fckg)
(21)
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Figure 3 – Perturbations optimales en masse, raideur et facteur de perte

où t est un coefficient fixé non nul. Sous certaines hypothèses sur fgg [2], la convergence
de l’algorithme est assurée si t est suffisamment proche de 0. Dans le cas de la fonction
objectif (20), le calcul du gradient se fait directement grâce aux expressions des sensibilités
de l’amortissement modal fournies dans la section 3.

4.2 Application à un cas automobile

L’objectif de cette application de l’optimisation par gradient est de déterminer le jeu de
perturbations optimales permettant de maximiser l’amortissement du premier mode de tor-
sion de la CN traitée au §3.4. Toutefois, les coefficients de perturbations sont soumis à des
contraintes de conception :8<

:
�q = 1 +��q avec �20% � ��q � 60%
�q = 1 +��q avec �20% � ��q � 20%

q = 1 +�
q avec 0% � �
q � 700%

q = 1; : : : ;16 (22)

La stratégie de calcul mise en place est la suivante. Les matrices élémentaires NASTRAN du
système non perturbé sont importées dans l’environnement MATLAB. L’itéré de départ est
la configuration non perturbée. Le coefficient t de la relation (21) est fixé à 1. L’AMC est
calculée à chaque itération par la Structural Dynamics Toolbox [1]. Le schéma itératif (21)
est répété jusqu’à ce que l’une des trois conditions d’arrêt soit atteinte :

1.


�ck+1	� �ck	

 < " avec " proche de 0 (ici, " = 10�2)

2. k > kmax où kmax est le nombre maximum d’itérations (ici, kmax = 1000)
3. MAC

��
 0torsion

	
;
�
 ktorsion

	�
< 0;7 où

�
 0torsion

	
est le mode de torsion non perturbé

et
�
 ktorsion

	
celui obtenu à l’itération k

Les résultats présentés dans la figure 3 ont été obtenus en 443 itérations en conservant un
critère MAC unitaire. L’amortissement hystérétique du mode de torsion est ainsi passé de
0,8% à 3,2%. La fréquence propre a également augmenté de 2,4%. On peut remarquer sur la
figure que les composants 6 et 8 qui étaient peu influents initialement (§3.4), ont un impact
important sur l’amortissement du mode de torsion de la CN une fois optimisée. Ainsi, la
méthodologie proposée permet à la fois de proposer une architecture optimisée de la CN tout
en ouvrant de nouvelles voies de conception.



5 Conclusions et perspectives

Ce papier a montré que l’optimisation par gradient est tout à fait adaptée au dimension-
nement en amortissement des structures industrielles comme une caisse automobile. De plus,
le couplage avec une procédure de condensation permettra d’éviter les problèmes classiques
posés par la taille importante des modèles éléments finis dans l’utilisation de telles méthodes.
Ainsi, l’application de cette méthodologie à un modèle fin sous-structuré et condensé de
caisse automobile doit permettre de spécifier l’amortissement de chacun des composants pour
assurer un confort vibroacoustique en accord avec le cahier des charges.

Une adaptation à des techniques d’optimisation multiobjectifs [7] est une perspective de
ce travail. Par exemple, on pourrait définir une fonction objectif prenant en compte à la fois
un transfert vibroacoustique, une réduction de la masse et du prix.
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