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Résumé :  
Dans cette étude, nous nous intéressons au bruit dit de graillonnement lié aux régimes de type vibro-impact 
qui peuvent apparaître au niveau des pignons fous (pignons non chargés). Ces vibro-impacts sont générés 
par des variations de vitesses de l’arbre d’entrée de la boîte de vitesses liées à l’acyclisme du moteur.  

La modélisation du choc entre les dents des pignons menant et fou est réalisé par un coefficient de 
restitution. Dans la plupart des modèles prenant en compte ce coefficient, il est supposé constant. 
Néanmoins, il s’avère qu’il évolue en fonction des vitesses d’impacts et des conditions de roulement et de 
glissement entre les dentures des pignons menant et fou. 

Dans ce contexte, le but de cette étude est de présenter quelques effets de différentes lois définissant le 
coefficient de restitution sur la réponse dynamique du pignon fou. Nous présentons des résultats obtenus à 
partir d’un coefficient constant et nous complétons cette étude par des modèles considérant des lois 
stochastiques sur le coefficient de restitution. 

Abstract : 
In this study, we consider the automotive gear rattle noise resulting from vibro-impacts that can occur 
between the unloaded gears under excessive speed fluctuations imposed by the shaft-fixed gears. Impacts can 
be modelled by a restitution coefficient law.  

There exists several models for the restitution coefficient, the simplest being a constant one. In fact, it can 
depend on impact velocity. 

 In this context, this study presents some effects of the restitution coefficient law on the dynamic response of 
the idle gear. In the first part, we present results obtained with a constant coefficient then, we complete this 
study by models that consider stochastic laws. 

Mots clefs : Graillonnement, cliquetis, coefficient de restitution, impacts, boîte de vitesse. 

1 Introduction 
De nos jours, les constructeurs automobiles accentuent leurs recherches dans le but de rester toujours 
compétitif, de satisfaire les attentes des clients et de répondre aux exigences imposées par les normes mises 
en place par le gouvernement. Le confort du client au sein d’une voiture est un point essentiel pour les 
constructeurs. Pour cela, de nombreux efforts ont été réalisés en acoustique pour diminuer les bruits produits 
par le moteur et ainsi réduire le bruit dans l’habitacle. Les bruits engendrés par la boîte de vitesses comme le 
graillonnement (qui étaient au préalable couverts par ceux du moteur) sont maintenant détectables par 
l’utilisateur.  

Les architectures de boîtes de vitesses sont telles que toutes les paires de roues dentées engrènent 
simultanément. Pour chaque rapport de transmission, seul l’un des deux pignons a un mouvement solidaire 
de celui de l’arbre qui le supporte. Lorsqu’on engage un rapport, on rend solidaires le second pignon et son 
arbre pour qu’ils puissent transmettre le couple d’entrée à l’arbre de sortie. Pour tous les autres rapports de la 
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boîte, il reste un pignon qui est libre de tourner autour de l’axe. On parle de pignon fou. Dans certaines 
conditions de fonctionnement, les fluctuations de vitesses des lignes d’arbres peuvent générer des vibrations 
des pignons fous conduisant à des régimes de type vibro-impact. Ces vibro-impacts sont associés au choc 
entre le flanc actif du pignon fou et le flan rétro du pignon complémentaire. La succession des chocs 
engendre, au sein de la boîte de vitesses, des vibrations susceptibles de se propager par les voies solidienne 
(roulements, arbres…) et/ou aérienne jusqu’au carter de boîte. Le bruit généré est appelé bruit de 
graillonnement. 

Le graillonnement n’a pas de conséquence néfaste sur la durée de vie des engrenages car, vu qu’il n’y a pas 
de puissance transmise par la paire de roues considérée, les efforts associés aux chocs restent très faibles. Les 
chocs entre les pignons menants et fous sont considérés comme élastiques et ne provoquent pas 
d’endommagement. La seule nuisance associée au graillonnement est donc le bruit généré par les chocs. 

Les éléments clés qui gouvernent le cliquetis d’engrenages sont l’inertie des pignons fous, l’accélération 
angulaire qu’impose le pignon menant, le couple de traînée qui s’exerce sur les pignons fous, les jeux entre 
dents et les caractéristiques élastiques et dissipatives des contacts qui gouvernent les chocs entre dents [1]. 

Il existe un certain nombre d’études relatif au graillonnement. Parmi celles-ci, certaines s’intéressent plus 
particulièrement à l’architecture de la ligne de transmission, le but recherché étant de minimiser les 
fluctuations de vitesse des pignons menants [2-4]. D’autres [5-6], se focalisent sur la dynamique locale du 
pignon fou. En général, deux types d’approches sont retenues pour modéliser les chocs [7]. Soit une 
approche pour laquelle le temps d’impact est supposé très court vis à vis du vol libre, et on introduit alors un 
simple coefficient de restitution [5-6], soit une approche prenant en compte la raideur et les caractéristiques 
d’amortissement du contact [3]. D’autres travaux se sont intéressés au couple de traînée [8], à la prise en 
compte d’une source excitatrice périodique multi fréquentielle [16] et des effets provoqués par l’excentricité 
des roues sur le bruit de graillonnement [15].  

Dans ce contexte, le principal objectif de cette étude est d’analyser l’influence de divers modèles de 
coefficient de restitution sur ce phénomène. Tout d’abord, les résultats présentés sont ceux obtenus pour un 
coefficient constant. Dans un second temps, l’utilisation d’une loi issue de l’expérience définissant une 
relation entre la vitesse relative des pignons et le coefficient de restitution permet de décrire les impacts. 
Enfin, une loi stochastique est introduite. 

2 Modèle dynamique 

2.1 Hypothèses 
Pour modéliser le comportement dynamique du pignon fou, plusieurs hypothèses ont été faites. La durée 
d’impact est supposée très courte devant celle du vol libre du pignon fou, ainsi il est envisageable de décrire 
les impacts à l’aide d’un coefficient de restitution. On suppose que la force de traînée qui s’exerce est 
constante sur le pignon tout au long de son vol libre. Cette hypothèse est valide si la vitesse de rotation 
moyenne est beaucoup plus élevée que les amplitudes de la fluctuation de vitesse. De plus, les interactions 
entre la réponse dynamique du pignon fou et le mouvement du pignon menant sont négligées. Le jeu de 
battement (jeux entre dentures) est supposé constant et le mouvement du pignon menant est imposé par une 
fonction périodique. 

Basé sur l’ensemble de ces hypothèses, un modèle à un degré de liberté a été développé pour décrire le 
mouvement du pignon fou. 

2.2 Equation du mouvement 
Le modèle dynamique est décrit figure 1 où x(t) représente le déplacement vibratoire du pignon fou exprimé 
selon la ligne d’action et qui correspond à ses fluctuations angulaires autour de sa position théorique, m 
constitue une masse équivalente associée à l’inertie du pignon fou, F est une force constante représentative 
du couple de traînée, y(t) représente la fonction déplacement périodique du pignon menant qu’impose 
l’acyclisme moteur et j est le jeu de battement qui reste constant au cours du mouvement. L’équation du 
mouvement du pignon fou pendant la phase de vol libre peut s’écrire de la manière suivante :  
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 jtytxtyFxm +<<−= )()()(&&  (1) 

Dans cette étude, la source excitatrice est considérée comme purement harmonique : 

 ( )ϕω −= tHty cos)(  (2) 

où H et ϕ sont l’amplitude et la phase de l’harmonique, et ω est la pulsation fondamentale de la source 
excitatrice relevée sur le pignon menant. Notons que dans le contexte réel, l’amplitude et la phase, dépendent 
de la pulsation fondamentale, fonction de la réponse de la ligne de transmission. Dans cette étude, nous 
restons dans une approche très locale du problème et nous supposons ces grandeurs constantes. 

 
F

y(t)+j

x(t)

y(t)
m

 
 Fig.1 : Modèle à 1 degré de liberté 

 

De plus, nous introduisons une loi décrivant les impacts entre les pignons menant et fou : 

 ( )−−++ −−=−
tttt

yxryx &&&&  (3) 

Avec 

 0→+= −+ tttt δδ  (4) 

r représente le coefficient de restitution. il prend en compte les effets de dissipation pendant l’impact. 

Enfin, il convient d’écrire les conditions du contact permanent entre le pignon fou et le pignon menant. Pour 
le flanc actif, comme pour le flanc rétro des dentures, ces conditions s’expriment à partir de la réaction R(t) 
s’exerçant sur le pignon fou qui doit être positive. Ainsi, pour les flancs actifs : 

 )()(0 tymFtR &&+=<  (5) 

Et pour les flancs rétros : 

 )()(0 tymFtR &&+=>  (6) 

2.3 Le coefficient de restitution 
De nombreux modèles choisissent de décrire les impacts à l’aide d’un coefficient de restitution. Dans la plus 
part des études, ce coefficient est défini comme constant. Pourtant, il a été démontré que ce dernier dépend 
des vitesses d’impact.  

Dans un premier temps, nous choisissons un coefficient de restitution constant. La valeur moyenne choisie 
provient de mesures préalablement effectuées entre deux billes en acier trempé [7]. Puis nous étudions le 
comportement dynamique du pignon fou lorsque le coefficient de restitution dépend d’une loi stochastique 
[12]. 

Le point de contact entre les pignons fou et menant varie au cours du fonctionnement de la boîte de vitesses. 
En effet, les impacts peuvent avoir lieu en tête de dent, au primitif ou encore en pied de dent. La raideur 
locale et les vitesses de glissement diffèrent selon le point d’impact. Pour ces raisons, le coefficient de 
restitution devrait varier aussi. 
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Nous faisons l’hypothèse que ce coefficient suit une loi gaussienne. La densité de probabilité est obtenue en 
utilisant la méthode Box-Muller permettant ainsi de déterminer le coefficient de restitution : 

 ( ) ( )21 2cos2 uuLogr πσµ ∗−+=  (7) 

Où µ est la valeur moyenne,2σ la variance, u1 et u2 [ ]1,0∈  sont des variables aléatoires suivant une 
distribution uniforme.  
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Fig.2 : Densité de probabilité théorique (trait fin) et densité de probabilité obtenue par la méthode Box-

Muller (trait gras) en fonction du coefficient de restitution (µ = 0.85, σ = 0.03). 

2.4 Equations adimensionnées et méthodes numériques 
Soient les variables adimensionnées suivantes : 

 
F

R
Rtt

H

j
j

H

y
y

H

x
x ===== ~

,~,
~

,~,~ ω  (8) 

et le nombre sans dimension : 

 
F

Hm 2ω=Λ  (9) 

Les équations (1), (3), (5) et (6) peuvent s’écrire de la manière suivante : 

 jyxyxt

~~~~1~
0

+<<−=Λ &&  (10) 

 ( )−−++ −−=−
tttt

yxryx &&&& ~~~~  (11) 

 yR &&~1
~ Λ+=  (12) 

Où le « point » désigne la dérivation par rapport au temps adimensionné. +t et −t désigne le temps après et 
avant l’impact. 

En vue d’analyser les réponses dynamiques du pignon fou, la solution est construite par morceaux, à partir 
des conditions initiales. Les temps auxquels ont lieu les impacts sont obtenus à partir d’un algorithme de 
recherche de zéro (Méthode de la sécante). Dans cette étude, nous nous sommes restreint à explorer les 
solutions sans utiliser les techniques dédiées au non linéaire, comme par exemple les méthodes de 
continuation. 

2.5 Les impulsions 
Des impulsions adimensionnées associées aux impacts est introduite pour caractériser les forces excitatrices 
transmisses à la boîte de vitesses. 

Comme la durée de l’impact est supposée très courte, l’impulsion sans dimension peut s’exprimer ainsi : 

 ( ){ }
Hm

I
ItxttxmI

t ω
δ

δ
=−+= −−

→

~
,)()(lim

0
&&  (13) 
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3 Résultats 

3.1 Dynamique induite par un coefficient de restitution constant 
La figure 3 montre l’évolution des impulsions adimensionnées en fonction du paramètre Λ. Cinq branches 
sont observées. La branche A correspond à un mouvement sans perte de contacts. La branche B présente des 
réponses périodiques avec des impacts sur le flanc actif suivis par du contact permanent. Lorsque Λ 
augmente, ces réponses subissent une cascade de bifurcations « flip » menant à un mouvement chaotique, 
illustré branche C. Le pignon fou traverse le jeu de battement. Les réponses obtenues présentent des impacts 
sur le flanc actif et sur le flanc rétro du pignon menant. Ainsi, les impulsions adimensionnées sont d’une part 
positives lorsque les impacts ont lieu sur le flanc actif et d’autre part négatives, lorsqu’ils sont sur le flanc 
rétro. En continuant d’augmenter Λ, une cascade harmonique apparaît. La branche D illustre une réponse 2T-
périodique avec deux impacts par période sur les deux flancs. Puis, une réponse 1T-périodique naît avec 
deux impacts par période (branche E). 

Dans le but d’illustrer ces résultats, la section de Poincaré et la densité de probabilité des impulsions sans 
dimension sont tracées. 

Pour Λ=1.5 (branche C), La section de Poincaré présente un attracteur étrange. Les impacts ont lieu sur les 
deux flancs du pignon menant (Fig.4). La réponse dynamique obtenue est chaotique. La densité de 
probabilité présente de nombreuses irrégularités ce qui confirme le résultat précédent (Fig.5). A partir de 
cette même figure, nous constatons que les impacts sur le flanc actif (impulsions positives) sont plus 
nombreux et plus intenses que ceux présents sur le flanc rétro. 

 

Fig.3 Impulsions adimensionnées en fonction de Λ 

-10

-5

0

5

10

0 0,5 1 1,5 2 2,5 3

Phase (rad)

I

 

Fig.4 : Section de Poincaré pour Λ=1.5 (branche C)  Fig.5 : Densité de probabilité des impulsions 
adimensionnées pour Λ=1.5 (branche C) 
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3.2 Dynamique induite par un coefficient aléatoire 
L’allure générale de la carte des impulsions en fonction de Λ, présentée figure 6, semble similaire à celle 
décrite figure 3. Le contact permanent entre le pignon fou et le pignon menant continue d’exister pour Λ<1 
(Fig.6 branche A). Dès lors que des régimes vibro-impacts apparaissent, des réponses périodiques présentant 
des impacts sur le flanc actif suivis de phase de collage naissent (Fig.6 branche B). Ensuite, pour un large 
domaine de Λ, nous retrouvons des solutions avec des impacts sur les deux flancs du pignon menant, comme 
nous avions pu le constater avec un coefficient constant (Fig. 6 branche C). Néanmoins, le comportement 
dynamique du pignon fou semble bien plus diffus que celui observé pour la branche C figure 3. Ceci provient 
de la variabilité du coefficient de restitution.  

 

Fig.6 : Impulsions adimensionnées en fonction de Λ 
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Fig.7 : Section de Poincaré pour Λ=1.5 (branche C) Fig.8 : Densité de probabilité des impulsions 
adimensionnées pour Λ=1.5 (branche C) 

 

La section de Poincaré (Fig.7) diffère de celle présentée figure 4. Cette section ne présente plus d’objet 
fractal. De même, la densité de probabilité, observée figure 8, présente beaucoup moins d’irrégularités. La 
dispersion des impulsions est bien plus lisse que celle montrée figure 5. 

En augmentant le paramètre Λ, les réponses périodiques correspondant à celles obtenues pour un coefficient 
de restitution constant sont détériorées. Quatre larges bandes apparaissent à la place de quatre branches 
synonymes de réponses 2T-périodique avec deux impacts par période (Fig.6 branche D). Nous observons le 
même phénomène pour la branche E. Dans le cas d’une utilisation d’un coefficient de restitution aléatoire, 
les réponses 2T-périodique et 1T-périodique avec deux impacts par période disparaissent. Ainsi, pour Λ=2.5, 
la section de Poincaré ne présente pas quatre points mais bien un amas de points (Fig.9) démontrant la non-
périodicité de la réponse dynamique du pignon fou. 
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Fig.9 : Section de Poincaré pour Λ=2.5 (branche D) 

Conclusion 
Dans ce papier, nous avons présenté une étude théorique relative au cliquetis d’engrenage ou graillonnement. 
Un modèle simplifié à un degré de liberté a été introduit. Il est basé sur la modélisation des chocs par un 
coefficient de restitution. Nous avons pu constater que l’utilisation d’un coefficient de restitution aléatoire ne 
changeait pas façon radicale le comportement dynamique du pignon fou. Néanmoins, les réponses 
dynamiques sont dégradées par rapport à celles obtenues pour un coefficient de restitution constant 
(disparition de réponses périodiques). Ici, nous avons choisi de décrire ce coefficient à l’aide d’une loi 
gaussienne cependant il serait intéressant d’introduire un coefficient dépendant des conditions cinématiques 
du contact (contact en pied de dent, en tête de dent ou au primitif, mise en jeu des vitesses de glissement et 
de roulement). 
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