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Joint tripode coulissant de transmission automobile.
Effort axial généré : essais et modeles

Sébastien Serveto *?, Jean-Pierre Mariot ! & M’Paly Diaby *

" LAPS Université du Maine, Avenue Olivier Messiaen 72085 Le Mans cedex 9
2 NTN Transmissions Europe ZA des Trémeliéres 72704 Allonnes cedex
sebastien.serveto@univ-lemans.fr

Résumé :

Les transmissions automobiles actuelles, organes de transmission de la puissance aux roues avant, sont
constituées d’un joint tripode coulissant (cote moteur) nécessaire au débattement de suspension et d’un
joint a billes (coté roue) nécessaire au braquage. Ces 2 joints sont reliés par un arbre intermédiaire. Le
Joint a billes est homocinétique alors que le joint tripode ne I’est pas exactement. Lors de la transmission
de la puissance mécanique aux roues, le joint tripode coulissant genere un effort axial cyclique a la
fréquence triple de la rotation de l’arbre d’entrée. Cet effort axial est a [’origine d’une vibration
transverse au véhicule que les constructeurs automobiles cherchent a réduire. Nous présentons ici les
mécanismes de génération de cet effort a I'aide de modéles en corps rigides recalés sur les essais. Les
deux seuls paramétres externes influant présentés ici sont I’angle de brisure et le couple transmis.

Abstract :

Nowadays, automotive drive-shaft transmitting the engine power to the wheels consist of a plunging joint
close to the gearbox necessary for suspension pumping and a ball joint close to the wheel necessary for
steering. These two joints are attached to an intermediate shaft. The tripod joint is a pseudo constant
velocity joint whereas the ball joint is a true constant velocity joint. In usual functioning, the tripod joint
generates a cyclic axial effort at a threefold frequency compared to the input rotation shaft. This axial
effort induces a transverse vibration to the vehicle that manufacturers try to minimize. We here present
the effort generation phenomena using rigid body models compared to experimented tests. The only two
external parameters presented in this paper are the joint angle and the transmitted torque.

Mots-clefs :
Joint tripode coulissant, Efforts de contact, Frottement sec (Coulomb)
1 Introduction

Les transmissions automobiles actuelles utilisées comme transmetteurs de puissance dans
les véhicules a traction comprennent 3 parties : i) un joint intérieur coulissant coté boite de
vitesses destiné a compenser essentiellement le débattement de suspension ; ii) un joint extérieur
coOté roue dont la fonction principale est le braquage des roues ; et iii) un arbre intermédiaire
reliant les 2 joints. L’évolution dans la conception des transmissions vise a réduire les vibrations
générées par les joints comme 1’indique Baron (1992) et Hayama (2005). Une de ces principales
nuisances est la génération d’un effort axial cyclique a une fréquence triple de celle de rotation
de la roue (par convention R3).

Dans la littérature, un des premiers articles est di a Mabie (1948), plus récemment,
Pennestri (1999) et Mariot (2004) utilisent les possibilités des logiciels actuels pour affiner les
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modeles avec en particulier un premier pas dans 1’introduction des frottements de nature diverse
(secs, visqueux ...).

La modélisation mécanique usuelle d’une transmission compléte représentée sur la figure 1
est facilitée par la nature classique des liaisons mécaniques disponibles dans les logiciels de
simulation : pivot, pivot glissant, linéaire annulaire et enfin rotule a doigt pour le joint a billes.
Ce premier modele n’est pas satisfaisant car s’il permet de mettre en évidence I’effort axial il ne
permet pas de montrer sa dépendance en fonction de 1’angle de brisure ¢ conformément aux
essais réalisés.

Dans le présent article, nous proposons un affinement de cette modélisation avec la prise
en compte de la transmission de puissance mécanique par contacts entre les galets et les rampes.
Ainsi cette modélisation plus fine que celle utilisant des liaisons linéaires annulaires nous
permet de recaler avec précision nos modeles (analytique et numérique) sur les mesures
effectuées au service essais de ’entreprise NTN Transmissions Europe.

Tulipe formée
des 3 rampes

Tripode
formé des 3

v,
Liaisons entre les
galets et les rampes

Roue

FIG 1 — Modélisation de la transmission avec des liaisons usuelles

2 La mesure
2.1 Le banc de mesure

Comme le montre la figure 2, la transmission est entrainée en rotation par un moteur
asservi en vitesse (@ =Cte) et freinée par un moteur asservi en couple (7y = Cte). La

cinématique du banc permet la mise sous angle du joint coulissant dans sa plage compléte de
fonctionnement qui se situe pour la majorité des joints tripodes entre 0° et 20°. La mesure des
efforts axiaux s’effectue par I’intermédiaire d’un capteur équipé de jauges extensométriques. Le
principe de ce banc est assez similaire a celui utilisé par Biermann (2004).

Mesure des efforts T
axiaux & I’aide d’un ’
capteur a jauges _ _ _ | 4 L1 —1 Moteurélectrique —
. asservi en couple
n
Moteur électrique V\
asservi en vitesse Efforts axiaux
v générés par le

joint coulissant
FIG 2 — Schéma de principe du banc de mesure
2.2 Le traitement des données

Le troisiéme ordre de I’effort axial qui en est sa composante principale est extraite lors
d’une analyse fréquentielle du signal puis mis en relation avec différents paramétres (figure 3).
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FIG 3 — Post-traitement des mesures effectuées sur le banc

2.3 Les résultats des mesures

Les résultats présentés ci-aprés figure 4 sont les valeurs moyennes relevées lors de
campagnes de mesures réalisées chacune sur 3 transmissions. Ces mesures nous montrent un
comportement linéaire du troisiéme ordre de I’effort axial en fonction de I’angle de brisure ainsi
qu’en fonction du couple transmis.

140

I I T . K
=
€90 Vitesse de rotation de 150 tr/min Vitesse de rotation de 150 tr/min

% 80 Couple transmis de 300 N.m

1
—— 16° —@—14°
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®
3
f

N
S
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Angle de brisure du joint 5 (°) Couple transmis (N.m)

o

FIG 4 — Résultats des mesures

3 La modélisation

Un modéle analytique et un modéle numérique plus complet prenant tous deux en compte
la transmission des efforts par contact avec frottement sec ont été parallélement développés.

3.1 Le modeéle analytique

Ce modéle est basé sur la cinématique du joint tripode coulissant décrite par Mariot et al.
(2004). La nouveauté de ce modele réside dans le fait que les torseurs des actions mécaniques
transmises entre les galets et les rampes sont des torseurs de type liaison par contact et non
liaison linéaire annulaire. De ce fait la cinématique relative du galet dans la rampe voit son
importance accrue puisqu’elle n’est plus uniquement réduite au déplacement axial du galet dans
la rampe. La figure 5 rappelle les éléments géométriques utiles :

: rayon d’action de la tulipe

longueur de 1’arbre de liaison des deux joints

: centre du joint a billes

: décalage (offset) dans le plan C;, C,, C; du centre [ du tripode par rapport a ’axe de
la tulipe.

La tulipe est constituée de 3 rampes 4,C;, A,C,, A;C;.

Le tripode est constitué des trois tourillons /C;, IC, et IC;.

QS
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FIG 6 — Mouvements relatifs et actions mécaniques au contact galet/rampe

Comme le montre la figure 6, le torseur des actions mécaniques galet rampe au point de
contact P est obtenu a partir du torseur cinématique du galet dans la rampe, torseur calculé a
I’aide des résultats de mariot et al. (2004). Le centre du galet est désigné par C et les repéres R
et R, sont respectivement liés a la rampe et au tourillon pour chaque galet. La vitesse du centre
du galet est,

V. =k, . (1)
Etant donnés les degrés de libertés relatifs du galet dans la rampe et 1’approximation

suivant laquelle 1’offset e du joint est négligeable nous pouvons écrire le torseur cinématique du
galet par rapport a la rampe exprimé en son centre C (figure 6).

, X, +aj,
V‘éalet =J. . . 2
{ '“m”e}c {l sin yj, +lcos;(k2} @

Afin de déterminer la vitesse de glissement au point de contact P on transporte le torseur
cinématique au point de contact entre la rampe et le galet de forme sphérique de rayon R.

yi, + ]
) =y Aerak 3)
P |Isin yj, + (I cos y — Ra)K,
Le galet guidé en rotation sur le tourillon par un roulement a aiguilles est libre en rotation

autour de j, (au couple résistant prés). Nous pouvons donc considérer qu’il y a roulement sans
glissement dans la direction k;. Ainsi,

lcos y—Ra=0. €))
Le torseur des actions mécaniques au contact quant a lui s’écrit de la maniére suivante,
{A N+T )
= 5
galet—>rampe }
P M +M,
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ou N est la composante normale et T la composante tangentielle de I’effort de contact opposé a
la vitesse de glissement. M, et M, sont respectivement les moments de pivotement et de
roulement du galet sur la rampe. Ils seront négligés dans cette premiére approche.

Considérant 1’offset e négligeable, le couple 7, est uniformément transmis par les trois
galets. L’effort normal au point de contact est donc :

T
N=2o 6
3 (6)

La composante tangentielle, due aux frottements est calculée avec le modéle de frottement
sec de Coulomb.
galet
rampe p)

Vgalet

rampe p)

T=Nu, (7)

A partir des équations (3) et (4) nous déterminons la vitesse de glissement au contact.
galet A :
\Y/ =1 sin y,j, ®)

rampe p)
Cette vitesse de glissement est directement liée a ’angle de pivotement du galet dans sa

rampe que nous déterminons en calculant le produit scalaire de j; et j, , obtenue des éléments
géométriques de Mariot et al. (2004)

e
cos y = 1—7005 1) 9)
Nous pouvons a présent déterminer la composante axiale de 1’effort de frottement ainsi que
la somme de ces efforts générés par les trois galets qui constituent 1’effort axial total O généré
par le joint tripode (figure 7).
F=T-k, (10)

0=>F (11)

NS TN

<

0 40 80 120 160 200 240 280 320 360 0 40 80 120 160 200 240 280 320 360
o) o)

FIG 7 — Allure de I’effort axial généré par 1 (a gauche) ou les 3 galets (a droite) sur un tour

3.2 Le modéle numérique

Parallélement au modele analytique simplifi€, un modéle numérique plus complet basé sur
le logiciel de modélisation ADAMS a été développé. Ce modéle prend notamment en compte le
double contact imposé par la géométrie qui s’exercent entre le galet et la rampe (figure 8) ainsi
que les frottements galets/tourillons.

£ : Angle de contact
R :Rayon du galet
R, :Rayonrampe Galet de
| B forme
&+ sphérique

-

\ Centres des arcs
" constituants I’arc

Forme d’arc 4\ :" 2
gotique de /)( - i gotique

la rampe

FIG 8 — Géométrie au contact entre galet et rampe
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3.3 Comparaison modeéles mesures

I I 70
O Mesures I I |
801 O Modeéle Adams! 07 60 +——{OMesures —
0 Modele analytiquel DModele Adams o
o [
60 —
° 8

=
5]
3

50 1—— & Modéle analytique

.

3eme ordre de I'effort axial (N)
3eme ordre de I'effort axial (N)
8

o
2 g 0 8
‘ g ° 27 4“ ‘ Bl
20 Vitesse de rotation de 150 tr/min ; . .
' - Vitesse de rotation de 150 tr/min
8 o) ‘ ‘ Couple transmis de 300 N.m 10 Angle de brisure de 6°
08O | ol || ] | |
[ 2 4 6 8 10 12 14 16 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
Angle de brisure du joint  (9) Couple transmis (N.m)

FIG 9 — Comparatif entre modeles et mesures

Aprés un recalage de nos modeles qui s’effectue essenticllement en identifiant le
coefficient de frottement sec entre les galets et les rampes (z, = 0.04) nous trouvons les modeles
et les essais en bon accord (figure 9). Comme le montre la cinématique au contact, ce sont les
frottements secs entre galets et rampes qui sont a I’origine de 1’effort axial généré par le joint
tripode coulissant.

Ces modé¢les mettent ainsi en évidence 1’importance de la cinématique du galet dans la
rampe et traduisent I’augmentation de ’effort axial sur la rampe en fonction de ’angle de
brisure comme 1’ont déja observé Lee et al.(2005). Cette augmentation n’est pas due a une
augmentation du coefficient de frottement mais provient du rapport glissement sur roulement
(fonction de 1’angle de pivotement y) du galet sur la rampe. Aussi, plus on augmente 1’effort
normal au contact qui est directement li¢ au couple transmis, plus 1’effort de frottement est
important.

4 Conclusions

Ces modeles en accord avec les essais permettent de mieux comprendre les mécanismes de
génération de D’effort axial en fonction du couple transmis et de I’angle de brisure. Cette
avancée n’a été possible que grace a une étude fine de la cinématique du joint.
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