b) Avec un tel ressort, la déflection devient :

_P.A.L _ L
d= avec n = le nombre de lames et A un coefficient
4.En.le?

expérimental tenant compte de l'étagement des lames.

Sins6,A=1,35.

4.E.n.Le?
AL
Cette raideur sera proportionnelle :

- et laraideurK =

* au nombre de lames.

+ au module d’élasticité longitudinal, donc du matériau choisi.

« alalargeur de la lame.
+ au cube de son épaisseur.

Et inversement proportionnelle :

« au coefficient d’étagement.
+ au cube de la longueur de la lame.

Cela donne a deux dimensions géométriques une importance
prioritaire :

« l'épaisseur e pour augmenter la raideur

« et la longueur L pour la diminuer.

Connaissant la raideur K nécessaire, et les impératifs
d’implantation, la détermination géométrique des éléments
du ressort sera un compromis dans lequel il faudra aussi tenir
compte du taux de fatigue du matériau.

LES DIFFERENTS SYSTEMES ELASTIQUES

Dans l'application de la raideur, il sera important de tenir
compte d’un facteur qui peut prendre une grande importance : le
frottement. Les lames s’appuient 'une sur l'autre, et la surface
de contact n’est pas négligeable. Lors du mouvement de flexion,
ce contact introduit un frottement qui impose un seuil de
déclenchement et un ralentissement du mouvement.

c) Incidence du coefficient 1.

Soit i lintervalle entre deux lames consécutives. Cet intervalle
sera directement fonction de l'angle que forment les droites
AC et AD Cf. fig. 318., donc selon la contrainte choisie, de la
longueur L de la lame. Pour simplifier la fabrication, ces lames
seront d’'égale épaisseur et pour que les contraintes soient
identiques sur chaque lame, U'intervalle i sera choisi tel que :

‘ o L
2.n.|_Lou.|-2.n.

d) Détermination du nombre de lames : n.

Le nombre de lames se déduit de la combinaison des différentes

3.P.L
2.l. 0.€?
expression dans laquelle o représente la contrainte choisie, soit < RP

formules développées plus haut, soit : n =

- 3.3.6. Exemple de ressort multilames a lames étagées. cf. fig. 3.19

La lame maitresse est fixée a l'avant sur le chassis par un ceil,
enroulement de la lame autour de son axe de fixation. L'ceil
doit pouvoir tourillonner autour de l'axe pour permettre les

modifications de courbure. A 'autre extrémité, la fixation se fait

par une jumelle, parallélogramme a deux articulations, 'une
sur la lame, celle opposée, sur le chassis. Cette jumelle sert a
compenser les variations de longueur de la lame lors de ses
déformations.

Les lames de renforcement disposent d'un étagement fonction
des contraintes acceptées a la conception. Pour leur permettre
de rester en position sous la lame maitresse, ces lames sont
maintenues par des étriers.

Ce systéme principal est complété par trois systémes
complémentaires :

+ Un premier systéme positionné en dessous, entre ['essieu
et le systéme principal. Les lames disposent d’une courbure
plus faible et n’interviendront qu'aprés une modification de
courbure du systéme principal.

+ Un second systéme positionné au-dessus. La courbure de cet
ensemble est plus prononcée. Il n'interviendra que lorsque
la courbure du systéme principal l'aménera au contact des
appuis positionnés sur le chassis

* Le troisieme systeme est une butée de fin de course en
élastomere, chargé d’éviter une interférence brutale avec le
chassis lors des charges extrémes.

L'ensemble de ces trois systémes forment un ensemble a raideur
variable. Cette raideur va augmenter au fur et a mesure de
l'intervention des systémes complémentaires.

Un tel montage est majoritairement utilisé sur des véhicules
commerciaux ayant a se déplacer sur route avec des conditions
de charges trés différentes, tels que les camions de terrassement.

Fig. 3.19 Exemple d'utilisation de ressorts multilames.
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- 3.4. LE RESSORT HELICOIDAL

- 3.4.1 Définitions géométriques. cf. fig. 3.20

» d = Diametre du fil.

« Di = Diamétre intérieur.

* De = Diamétre extérieur.

* Dm = Diamétre moyen. Il se déduit des deux précédents.

»

* Hl = Hauteur libre, soit sans aucune charge.
* H = Hauteur du ressort sous une charge P

 Hs = Hauteur a spires jointives. Cf. fig. 2.5. Il s'agit de la hauteur Pas
minimale du ressort. Cette hauteur correspond a l'effort
maximal possible.

Ecartement

entre spires

» Ha = Hauteur libre active. Cf. § 3.4.2. Cela concerne le cas
ou les spires d’extrémités sont meulées pour former un plan
d’appui perpendiculaire a l'axe d’enroulement.

+ de = Déflection. Il s’agit de 'écrasement du ressort sous une Hauteur
charge P.de =HL-H. libre HI

+ dt = Déflection totale. dt = HL - Hs.

» n = Nombre de spires actives. Cf. § 3.4.2. Selon la forme donnée

aux extrémités, le nombre de spires actives sera inférieur au
nombre de spires total.

Diameétre
du fil d

« o = angle d’enroulement. Cet angle permet de définir deux groupes
distincts de ressorts hélicoidaux selon la valeur de cet angle :

* o >7° dénommé a « spires laches ».

* O < 7° dénommé a « spires serrées ». Y

Nous ne retiendrons dans cette étude que les ressorts a .
: . e o . . Di=Dm-d
spires serrées, majoritairement utilisés dans les suspensions [
automobiles. B De=Dm+d _
« Le sens d’enroulement du fil : Si face a l'observateur, le fil !
monte vers la droite, l'enroulement est dit : a droite. Si le fil
monte vers la gauche, l'enroulement est dit : a gauche.

Fig. 3.20 Définition géométrique d’un ressort hélicoidal.

* Le pas = l'entraxe entre deux sections de fil consécutives sur un

méme coté. Pas =~ HFI

- 3.4.2 Forme des extrémités

Pour remplir son réle, le ressort hélicoidal a besoin d’appuis :

Forme de
I'extrémité
meulée

+ en premier sur un support fixe lié au chassis, et

+ en second sur une partie mobile de la suspension. Pour le bon
fonctionnement du ressort, ces appuis doivent :

- disposer de la rigidité suffisante pour transmettre
directement et sans retard les efforts au ressort.

- &tre parfaitement coaxiaux, pour ne pas perturber la
transmission de l'effort. Cela implique des plans d’appui
parfaitement perpendiculaires a 'axe du ressort.

Pour remplir ces conditions, deux possibilités :

1°) Meuler l'extrémité du ressort. Cf. fig. 3.21. Cette opération va
diminuer le diamétre du fil et rabattre l'extrémité sur la derniére
spire. Cela permet d’obtenir une surface d’appui plane. Fig. 3.21 Vue de dessus d’une extrémité meulée.

Cette opération a deux incidences : , . .
« d'autre part la contrainte dans le fil va changer de nature entre

+ d’une part sur la longueur de fil utile. Cf. fig. 3.22. La portion la position fil plein et la position fil meulé.

de la derniére spire voyant son diamétre diminuer et ayant
pour fonction de prendre appui sur le support ne va pas
travailler de la méme maniére qu’une spire normale.
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Fig. 3.22. Incidence des extrémités sur la longueur de fil utile.

La fig. 3.22 permet de définir le pas maxi. AB = n. pas, tga = AB,
avec un o = 7° maxi, tga = 0,123. 0A

Cela nous donne: J:%n =1,123 = pas maxi = 0,123. . Dm, soit

pas maxi ~ Dm.

2°) Définir un support conformé a la géométrie de la derniére pire
du ressort. Cf. fig. 3.23.

Sur le montage de la figure, la coupelle inférieure est en tole
emboutie et sertie sur le corps d'amortisseur. Ce procédé est
largement utilisé sur les suspensions appliquant la technologie
Mac Pherson. Comme la coupelle est nécessairement emboutie,
il est économique de lui donner la forme de la derniére spire.

La coupelle supérieure est en élastomére renforcé d’acier pour
filtrer les vibrations.

L'exemple de ce montage montre une dérogation au principe
défini plus haut sur la parfaite application des efforts dans l'axe
du ressort. Mais dans la technologie Mac Pherson, le ressort peut
étre utilisé pour une autre fonction que la seule élasticité axiale.

- 3.4.3 Effort et contraintes. cf. §2.21

Il ne sera examiné que le cas des ressorts travaillant en
compression, situation quasi exclusive des ressorts hélicoidaux
utilisés dans une suspension automobile.

a) La masse M applique un effort P dans l'axe du
ressort.

Le support sur lequel s’appuie le ressort fournit une réaction R.
Sous l'effet de P, le ressort s’est écrasé pour se stabiliser a une
position d'équilibre H. Cf. fig. 3.24. Lors de cette déformation,
l'effort P est transmis dans les spires du ressort, qui réagissent de
facon élastique en raison :

+ des caractéristiques du matériau,
* mais surtout de sa forme.

b) Isolons une section de spire.

L'effort P s’applique suivant l'axe d’enroulement, mais est
transmis par le fil de facon équipollente. Dans la section, cet
effort se décompose en : Cf. fig. 3.25.

+ un effort de compression N qui sera d’autant plus important
que l'angle a sera grand. Dans la mesure ou cet angle ne
dépasse pas 7°, il pourra étre négligé.

+ un effort Pf dans le plan de la section. Pf est un effort
tranchant qui introduit :

- Une contrainte de cisaillement.
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Fig. 3.23 Exemple de montage d’un ressort sur une jambe de force
Mac Pherson.
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a)l b)l

P=R

Fig. 3.24 Déformation du ressort.
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- Un couple de torsion = Pf. Dm

- une contrainte de cisaillement, et

- un affaissement de la spire. Cf. fig. 3.26. L'effort
tranchant va provoquer un déplacement du centre
de la spire de O, a O,, d’'une hauteur h,, alors que le
couple de torsion va abaisser le point a de la spire en
b d’une hauteur h.. Il s'agit d’une flexion dans le brin,
dont il ne sera pas tenu compte en raison de l'angle
d’enroulement < 7°.

c) Détail des contraintes de cisaillement. Elles
ont deux origines :

1°) L'effort tranchant Pf. Il introduit une contrainte tangentielle

2
T= %f. A est la surface de la section, soit : A = L4d .
D'ot: T1= 4.Pf,
m.d?

Cette contrainte est dans le méme sens, répartie sur le diamétre,
mais n’est pas uniforme. Cf. fig. 3.26. La courbure du fil a pour
résultat de plus solliciter la partie située coté intérieur de
l'enroulement.

2°) Notre fil a une section circulaire, dans ces conditions, la

contrainte de cisaillement de torsion, due au couple de torsion est :

2= 8.Pf.Dm'

n.d?
Cette contrainte est dans un sens, de 'extérieur vers le centre du
fil, puis change de sens du centre vers l'extérieur. En théorie, la
contrainte est symétrique par rapport aux deux axes z et X.

Mais le couple de torsion introduit une rotation de la section S
par rapport a la section S’ la plus voisine. Le fil forme un cylindre
dont la génératrice située coté intérieur de 'enroulement est
plus courte que la génératrice située coté extérieur. Cet écart de
longueur est la cause d'un décalage de la contrainte de torsion,
plus élevée coté intérieur. Cf. fig 3.26. ce qui donne une courbe
réelle différente de la courbe théorique.

p

O

Interleur Extérieur

Tm | —F—
Dm
R 3

Contrainte de
cisaillement

Incidence de
la flexion

Section s

Angle de
I'hélice
a

Pf

Fig. 3.25 Décomposition de l'effort P dans une section.

L'action de ces deux contraintes s’additionne pour donner une
contrainte résultante : TR =T1+ T2

soit TR = 8:Pf.Dm  4.Pf qui se met sous la forme :
m.d? n.d?
( 8 Pf. Dm ) ( d )

La comblnalson de ces contralntes montre une concentration sur
la surface c6té intérieur.

Courbe|réelle

Cot.frbe théorique

—af—=
Dm Dm
2 2
Contrainte de Contrainte
torsion totale
or=Mtyd
lo

Fig. 3.26 Récapitulation des contraintes dans une section de fil.
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d) Influence du rapport : DT'“

L'expression de la contrainte résultante est la valeur de T2
majorée du coefficient :

d

1+ L'examen de ce coefficient montre que 'augmentation

de d pour un Dm restant constant aura pour effet de diminuer TR.

L'expérience et 'expérimentation montrent que pour un bon
fonctionnement de ce type de ressort il est conseillé de rester dans

les limites suivantes : 5 <DTm <12..

En-dessous de 5, l'enroulement introduira des tensions dans la
face intérieure préjudiciable au vieillissement. Au dessus de 12, le
fonctionnement pourra nécessiter un guidage particulier pour de
grandes déflexions.

Pour des questions de poids et d’'encombrement sur véhicule, le
concepteur aura tendance a utiliser un diamétre d’enroulement
faible devant le diamétre du fil. Ce qui entraine un écart sensible

- 3.4.4. Expression de la raideur

a) Elle s’exprime par le rapport Effort /
Déflexion, F = f(d). cf. fig. 3.27

La raideur est une droite de la forme F = K. d, K est une constante
du ressort, exprimé en daN/mm. Cette raideur se mesure sur
une presse permettant d’introduire des efforts verticaux. La
mesure de la déflexion permet de déterminer la raideur. Il est
recommandé de faire la mesure en plusieurs points d'utilisation
pour vérifier la tolérance sur la valeur de K.

b) Calcul de la raideur.

L'application du couple de torsion produit une rotation de la
section S d’un angle unitaire de torsion : 3, par rapport a la
section S’ infiniment voisine. Cf. fig. 3.26. Lors de la déformation,
les droites a01 et b02, se coupent en F et forment un angle de
torsion unitaire. Cet angle est la cause de la déflexion du ressort.
Par intégration sur l'ensemble des spires, I'angle unitaire de
torsion [ devient l'angle total : B et la déflexion totale du ressort

Dm g
d

Par ailleurs les principes de la torsion donnent pour 3 l'expression

peut s’écrire : dt =

C%° avec: - Ct=Pf. Dm couple de torsion.

2
o_ T.d* . . T .
-1°= 32 moment d'inertie polaire d’'une section

circulaire.
- G = coefficient d’élasticité transversale du matériau.
Sur la longueur totale utile du fil lu, 'angle total de torsion s'écrit :

B = Ct.lu_ Enprenant lu=m. Dm.n, et Pf = P, ce qui représente une

erreur acceptable du fait de 'angle d’enroulement de 7° maxi,

32

4 , soit B = 16.n.P.D2m .
.

B devient: = DM 5 pmn.
2 G.d*

Ce qui donne une déflection totale dt = 16.n.P.D’m D—m,
G.d* 2

soitdt=p, 8.n.D°m
G.d*

Cette valeur représente l'écrasement du ressort sous une charge P.
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entre la longueur des fibres extérieures et intérieures.

e) Influence du rapport : DT"‘

Sous une charge de compression, un ressort haut par rapport a
son diamétre d’enroulement peut étre soumis a un phénoméne
de flambage. L'écrasement vertical s'accompagne d’une flexion
latérale. Pour éviter cet inconvénient, l'expérimentation
recommande : H < 5.Dm. La combinaison des deux rapports

dimensionnels donne une valeur :

d > 1 afin d’éviter le risque de
H 50
flambage.

Par contre, le sens d’enroulement du fil n’a pas d'influence.

Effort F

F maxi F=f(d)

TgO=k
: H mini

Déflection

HI

Fig. 3.27 Expression de la raideur théorique.

p

i =P G.d*
La raideur est K = dt

8.n.D°m .
Nous retrouvons a des exposants importants, d et Dm, deux
caractérisitiques majeures d’un ressort hélicoidal.

soitK =

c) Tolérance sur la valeur de K. cf. fig. 3.28

En fait le ressort ne travaille pas de facon constante sur toute la
courbe F =f(d). ILy a lieu de distinguer trois zones délimitées sur
l'axe des déflexions par les positions dB et dC :

1°) de 0 a dB. La courbe ne démarre pas de 0 mais du point
A. Cela correspond a un effort résiduel d(i a des défauts
géométriques des extrémités :

- perpendicularité,

- parallélisme des faces.

2°) de dB a dC. La courbe est peu différente de la courbe
théorique, mais légérement en dessous. Examinons les tangentes
a la courbe réelle en B et C. La pente de ces tangentes représente
la valeur de K aux points considérés. Les pentes sont différentes
et la pente en C plus importante qu’en B. De B a C, cette

pente ne fait que croitre avec la déflexion. Cela s’explique par
l'évolution des contraintes en fonction du rapport d/Dm.
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3°) au-dela de dC. Le K réel devient supérieur au K théorique.
Nous approchons de la situation a spires jointives. Comme le pas
n’est pas parfaitement constant, certaines spires peuvent déja
étre partiellement au contact, ce qui diminue le n utile. A spires
jointives, la raideur devient infinie, l'effort augmentant lorsque d
tend vers zéro.

d) Zone d'utilisation. cf. fig. 3.28

Le développement précédent montre qu'il est prudent d’éviter de
faire travailler un ressort a une trop faible charge et a proximité
de sa déflection maxi. Diverses données expérimentales

préconisent de positionner le point dB tel que dB =DTm .

Fig. 3.28. Tolérance sur la valeur de K et zone
d'utilisation.

> 3.4.5. Combinaison d’éléments élastiques

Selon l'architecture du systéme de suspension, il peut étre
nécessaire de combiner différents éléments élastiques. Cette
combinaison peut étre :

* soit en série,

* soit en paralléle,

+ soit méme une association des deux.

a) Montage en paralléle. cf. fig. 3.29

La masse M est supporté par deux éléments élastiques de raideur
K" et K? dont les axes d’action sont distincts. Pour calculer la
raideur équivalente, la masse M est divisée fictivement en M" et
M2 de fagon que la déflection Z de M" sur K soit identique a la

déflectionde M, sur K, : K, = MJZ£ K, = M;Z£'

douk +K,= M-8+M,.g - Mg K-k +K,
Z yA

La raideur du ressort unique équivalent sera la somme des deux

raideurs.

b) Montage en série. Cf. fig. 3.30 et 3.31

La masse M est supportée par deux éléments élastiques
positionnés sur le méme axe. Chaque élément subit l'action
de la masse M, donc pour le calcul de la raideur équivalente, le
systéme sera décomposé en : -d’une part M sur K, et -d’autre
part M sur K. La déflection résultante sera la somme des
déflectionsde M surK etMsurK,:Z=7 +Z,

K1=M,K2= m,d’ou Mg, Mg_ Mgqt -1 + 1
z z, K, K, K K K K
qui peut se mettre sous la forme : K = K..K,
K, +K,

La fig.3.31 illustre un montage en série, d’un ressort
compensateur de faible raideur avec le ressort principal de
suspension.
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Effort F
K réel
D
//
//
7
Oc
~ Déflection
0 ds dc dv
Maxi
spires
jointives

L'objectif, notamment pour déterminer la fréquence de
suspension, est de calculer la valeur de la raideur K, du ressort
unique et équivalent.

Fig. 3.31. Exemple de
montage en série : un
ressort principal et un
ressort compensateur.
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c) Cas particulier de la masse semi-suspendue m.
Cf. fig. 3.32

Cette masse est positionnée entre deux éléments élastiques : le
pneumatique de raideur Kp et l'élément élastique de suspension
K. Comme m est faible comparé a la masse M, pour calculer la
raideur équivalente de la suspension, Kp et K seront considérés
comme montés en paralléle. Le sol et la masse M constituent
des supports fixes, bien que les axes d’action soient confondus.
A noter que la raideur du pneumatique est généralement
nettement plus élevée que la raideur de l'élément de suspension.

- 3.4.6. Quelques données sur la Fabrication

a) Procédés.

Quel que soit le procédé utilisé pour enrouler le fil, il sera
nécessaire d'effectuer une déformation permanente du fil
donc d'introduire au moment de l'enroulement une contrainte
supérieure a la limite élastique du matériau. Pour cela, deux
procédés sont utilisés :

1°) a froid. L'enroulement se fait & température ambiante. Ce
procédé est réservé au ressort de diamétre de fil < 10mm, peu
contraint. Le matériau du fil a privilégier sera un acier dur, non
allié, brut d'étirage a froid, ou a l'état trempé.

2°) a chaud. Le fil est porté « au rouge » soit = 800°C. Aprés
enroulement, cette température permet de faire suivre un
traitement thermique, « trempe-revenu » de renforcement. Ce
procédé est a utiliser pour des ressorts ayant des taux de travail et
de contrainte élevés. Le matériau du fil utilisé sera un acier allié.

Lors de l'enroulement il est impératif de bien respecter les limites
du rapport : DTm pour éviter d’introduire des tensions internes

trop importantes, surtout sur la partie intérieure du fil.

b) Tenue en fatigue.

Un ressort hélicoidal utilisé dans une suspension est soumis a des
efforts cycliques autour d’une charge statique correspondant au
poids a la roue. Autour de la charge statique les efforts seront
alternés en compression et détente. En roulage, ces cycles
peuvent atteindre des fréquences élevées. Il faudra alors tenir
compte de la faible hystérésis propre du ressort qui ne revient pas
instantanément a sa hauteur initiale et introduire une réduction
de la charge applicable.

Les efforts peuvent aussi étre brutaux, sous forme de chocs.

De nombreux facteurs interviennent sur la tenue en fatigue, Les
quatre principaux sont :

1°) Le traitement thermique aprés enroulement lors de la
fabrication a chaud.

2°) La corrosion. Les ressorts de suspension sont en général dans
les passages de roue, donc soumis a des projections de pierre et
surtout de produits de déneigement.

3°) L'écrouissage. La tenue en fatigue d’un ressort est
directement liée a la qualité de surface du métal. Le grenaillage
produit un durcissement superficiel de la surface et réduit
certains effets nuisibles du traitement thermique. Il s’agit

du procédé le plus efficace pour augmenter la durée de vie
d’un ressort de suspension, bien qu’elle réduise l'aptitude a la
déformation permanente.

4°) La préconformation. Elle s'applique pour les deux modes de
fabrication, ressorts enroulés a froid ou a chaud. Le principe est
de mettre le ressort sous charge jusqu’a dépasser la contrainte

correspondant 4 la limite élastique : TP ~ 1, 2 T€
Cf. § 2.1.4. Il s'agit d’introduire une contrainte résiduelle par
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Fig. 3.32. Cas de la masse semi-suspendue.

une déformation dans le domaine plastique. De cette facon,

le segment du domaine élastique se trouve augmenté. Il s'agit
d’un phénomeéne caractéristique de la contrainte de cisaillement
de torsion. Cette contrainte est proportionnelle au rayon du

fil. Cela signifie que la limite élastique est d’abord atteinte a la
surface, bien avant le centre. Cf. fig. 3.26. Le passage dans le
domaine plastique provoque une légére déformation des fibres a
la périphérie du fil, fibres qui ne reprennent pas leur place lorsque
la charge s’annule.

Le procédé consiste a faire subir une ou plusieurs compressions,
si nécessaire, jusqu’a ce que les spires soient jointives, ou proches
d’étre jointives.
Cette préconformation permet ensuite au ressort de travailler a
des taux de contrainte plus importants. Cela permet :

« soit plus de sécurité en fatigue, puisque la charge maximale

admissible est augmentée,
- soit de gagner du poids sur le ressort.

Cette préconformation peut étre effectuée a chaud aprés roulage.

c) Tolérances géométriques. Elles concernent :

1°) le diamétre du fil et le diamétre d’enroulement. La recherche
d’une bonne qualité nécessite de rester dans le cadre des 3% sur
les dimensions.

2°) le défaut de perpendicularité des bases par rapport a l'axe
d’enroulement. Cf. fig. 3.33.

3°) le défaut de parallélisme entre l'axe d’enroulement et la
génératrice extérieure joignant chaque spire. Cf. fig. 3.33.

Selon l'importance de ces défauts, le fonctionnement du
ressort peut en étre affecté notamment la courbe P = f(d) et la
transmission des efforts aux appuis.

Fig. 3.33 Défaut de perpendicularité et de parallélisme.
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- 3.5. LABARRE DE TORSION

- 3.5.1. Principe

Il s’agit d’une barre, le plus souvent cylindrique, dont une
extrémité est ancrée dans le chassis. A l'autre extrémité est
implanté un bras de suspension connecté a la roue. Cette
extrémité est articulée dans un palier. Lors des mouvements
du bras de suspension, cette barre est soumise a un couple de
torsion dans un plan perpendiculaire a son axe. Chaque section
circulaire de la barre subit une contrainte de torsion purement
tangentielle. Cf. fig. 3.34.

Une barre de torsion peut étre montée en position longitudinale
ou en position transversale sur l'un des essieux. La barre est le
plus souvent de section circulaire, mais cette section peut aussi
&tre un carré ou un rectangle, voire un tube.

Longueur utile

1.5 d. Rayon de
raccordement

Partie fixe sur chassis
Fig. 3.35. Détail de l'implantation d’une extrémité de barre
dans le chassis.

- 3.5.2 Application du principe de la torsion

a) barre cylindrique

Soit une barre cylindrique, de

diameétre d et d’axe x'x, encastrée a
une extrémité et soumise a un couple
F.R sur une section droite a l'autre
extrémité. Cf. fig. 3.36. L'application du
couple génére des actions tangentielles
dans toute la section droite,
proportionnelles a la distance entre

Longueur
de la barre
L X
Barre de Bras de

torsion suspension
|

C
X 0 Couple
Angle de ;
torsion Rotule inf.

de pivot

chassis

Fig. 3.34. Eléments fonctionnels d’une barre de torsion.

Dans la majorité des cas, les ancrages sur chassis et sur le bras
de suspension se font via des cannelures. Cf. fig. 3.35. Afin de
disposer du plus grand nombre de combinaisons de montage
possible et de calage du bras, le nombre de cannelures différe,
et elles sont décalées d’une demi ou d’une cannelure entre les
extrémités. Pour permettre le taillage de ces cannelures, le
diamétre aux extrémités est supérieur au diametre de la barre.
Le raccordement entre le diamétre de la barre et le diametre
de l'ancrage demande quelques précautions. La contrainte de
torsion dans la barre chute a zéro sur une distance trés réduite.
D’ou la présence d'une zone de raccordement dont le rayon est
défini par l'expérience : ~ 1,5.d avec d diamétre de la barte. La
longueur utile L de la barre est la distance de diameétre constant
reliant les deux raccordements.

l'axe xx’ et la périphérie.

La génératrice ab va changer de
position. Comme le point a reste fixe,
le point bvient en b’ et ab’ prend la
forme d’une hélice. L'angle bOb’ = a
représente l'angle de torsion. Sous
l'action du couple, l'axe xx’ reste
invariable et se comporte en fibre
neutre.

Fig. 3.36. La torsion dans une barre.
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b) Angle de torsion et contrainte

Isolons deux sections droites A et A’ infiniment voisines. Elles
sont distantes d'une longueur dx. Cf. fig. 3.37. La portion de

la génératrice ab est limitée a cd = dx. Sous l'effet du couple,
cd vient en c'd’. Soit d”, l'intersection avec la section A, de la
paralléle a cd tracée depuis c’. Pour une rotatlon unitaire da la
fibre c'd” a dévié d'un angle y tel que : tgy = d ,maisd’'d” = d da,

comme Y est petit, tgy =~ Y en radian, ety = g% La barre

est considérée travailler dans le domaine élastique, donc % reste
X

constant sur toute la longueur utile de la barre, pour donner un
angle de torsion total : a. En tenant compte de l'inertie polaire du
cylindre, a _C?T expression dans laquelle :

*Ctestle couple appliqué a la barre
* G le coefficient d’élasticité transversal.

« I° linertie polaire du cylindre = ?34

A l'angle y correspond une contrainte de cisaillement: t= G.y,
doncramené a la longueur de la barre: 1= G. S .a.

2
La contrainte maxi s’écrit : tm = G. d ct .= 16-Ct,
2'c.md* md
Cette contrainte est : 32

« indépendante de la longueur L.

« maximale pour les fibres de la périphérie.

« inversement proportionnelle a I° inertie polaire. Une barre
creuse résistera mieux qu’une barre pleine.

- 3.5.3 Effort et Raideur

a) Les efforts viennent de la charge du chéssis et
des obstacles de la route.

L'implantation de la fig. 3.34 correspondant a un montage de
barre longitudinal avec un bras relié a un pivot de suspension.
Les efforts sont appliqués sur la rotule inférieure du pivot. Le
bras forme un bras de levier et transforme l'effort F en couple de
torsion sur la barre, Ct = F.R.

En statique, le couple C correspond a la charge de la roue,
Cs =Pr.R. En roulage, ce couple va fluctuer autour de cette valeur
suivant les obstacles rencontrés.

Chassis

Fig. 3.37. Déformation unitaire.

Par analogie avec la flexion, en choisissant une valeur pratique
de t: tp tenant compte d’un coefficient de sécurité, Cf. §.3.2.3,

l'expression de la-torsion peut se mettre sous la forme : Ct_ 5

wp d

avec: LT 05 5 Ct 024 2
wp 16 p

b) Incidence du calage du bras. cf. fig. 3.38

Le bras peut faire un angle 8 avec I'horizontale. Le bras de levier

R devient L =R. cos 0 . Le point A correspondant a la position
statique va évoluer entre Ad en détente maxi et Ac en compression
maxi. En considérant que compression et détente sont identiques,
le bras de levier du couple de torsion va évoluer entre R. cos (8 - 3)
etR. cos. (8 + ) ). Dans le cas de la fig. 3.38, le bras de levier va
augmenter en compression ce qui signifie une augmentation de

la sollicitation de la barre et diminuer en détente. Changer l'angle
0 change le calage du bras donc le couple appliqué sur la barre. Il
s'agit d'une méthode pour obtenir une raideur variable.

[=<

_ y
Compression 3
y Débattement
suspension
Position nominale du bras Détente

Fig. 3.38. Eléments de géométrie fonctionnelle d’une barre de torsion.

Dossier Technique - Mouvement vibratoire
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c) Expression de la raideur. « L la longueur utile de la barre en mm.
Les formules de la torsion simple s’appliquent. En reprenant . 32.PR.L - o
'implantation de la fig. 3.34, la déflexion du chassis en statique Dot a = G.md* avecG= %‘E coefficient d'élasticité
sous un poids Pr, donnera : ds = R.q, avec o = Cs. !)- expression longitudinal. M g
. G.1 G.m. G.m.
dans laquelle : La raideur devient : K = %:% soit K= % ‘32 ;:_ RL™ 327;2 L
* 0, est l'angle de torsion en rd, de la barre. s Rd o o
* Cs le couple en mm.daN, = Pr. R, R en mm. Cette raideur est directement liée aux caractéristiques
+ G le coefficient d’élasticité transversal en daN/mm?2. géométriques de la barre et de son montage sur le véhicule.
* I° Uinertie polaire de la barre. Pour une barre pleine cylindrique
1°=1.d*, d en mm.
32
- 3.5.4. Montage
Le principe de la barre de torsion se préte a de multiples montages. * Le second, Cf. fig. 3.40. 'ancrage de la barre 1 est un levier
La fig. 3.34 montre le principe d'un montage longitudinal. Les commandant une barre 2. La torsion de la barre 1va créer une
figures 3.39 et 3.40 illustrent deux montages transversaux. rotation du levier. Cette rotation va introduire non seulement
- Le premier, Cf. fig. 3.39. la barre est coaxiale avec un tube. la torsion de la barre 2 mais également sa flexion. La réaction

a la flexion de la barre 2 va également provoquer par réaction,
une flexion de la barre 1. La courbe de raideur globale est
progressive en faisant intervenir ensemble la torsion et la
flexion.

Une extrémité du tube sert d’ancrage a la barre. Selon les
dimensions du tube, l'ancrage de la barre introduit un couple de
torsion dans le tube. Le systéme de suspension dispose de deux
niveaux de raideur, d'abord la barre puis le tube.

................................................................

rrrIrrYrrrrrrrrYrrrrrrrrrorrrrrrrrrrr T Yy P20 277

Barre 1
Ancrage
flottant
Bras de suspension
Bras de suspension
Fig. 3.39. Montage transversal particulier d’une barre de torsion. Fig. 3.40. Montage particulier avec deux barres de torsion paralléles.

- 3.5.5. Préconformation
Dans le cas de la barre de torsion, cette préconformation est importante. Il s'agit de réaliser une premiére torsion sur la barre de fagon

aimposer aux fibres superficielles une contrainte dépassant la limite élastique du matériau employé. La contrainte résiduelle dans ces
fibres améliore la tenue en fatigue de la barre.
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- 3.6. AVANTAGES ET INCONVENIENTS DES RESSORTS METALLIQUES

Les ressorts métalliques précédemment étudiés ont tous la méme caractéristique : la réaction est la méme en compression et en détente.
Cela se traduit par un diagramme Effort / Déplacement représenté par une droite.

- 3.6.1. Le rapport Energie / poids

Un ressort emmagasine et restitue de l'énergie. De sa forme

et de la technique utilisée pour obtenir ['élasticité nécessaire
vont déterminer le poids du ressort. Ce poids auquel s'ajoutent
les fixations nécessaires a son bon fonctionnement, doit é&tre
embarqué dans le véhicule et contribue a son poids total.

- 3.6.2. Une autre hiérarchie

Une autre hiérarchie peut étre établie a partir du « rendement »
qui se définit comme le rapport : contrainte utilisée / contrainte
maximale du matériau choisi. Ce rendement a une incidence dans
la tenue en fatigue de la piece.

= 3.6.3. Le ressort a lame

* Avantages :

- Simplicité de fabrication.

- Faible co(t.

- Son utilisation ne demande pas de moyens complexes.

- Peut étre utilisé comme élément de guidage longitudinal de
l'essieu. Mais si la déflexion n’est pas équilibrée entre droite
et gauche du véhicule, cela introduit un braquage induit
encore appelé : « Effet Hotchkiss ». Ce braquage induit est
préjudiciable a la stabilité longitudinale du véhicule.

- 3.6.4. Le ressort hélicoidal

+ Avantages :

- Technologie connue et maitrisée.

- Rapport Energie/poids et rendement intéressants.
- Colt.

- Absence de frottement.

- 3.6.5 La barre de torsion

* Avantages :

- Absence de frottement.

- Permet le réglage de la garde au sol du véhicule par décalage

de la position dans l'ancrage sur le chassis.
- Bon rendement.

- Nombreuses possibilités de montage dans des volumes réduits.

Dossier Technique - Mouvement vibratoire

En attribuant un indice énergie / poids aux différents types de
ressorts métalliques, il s’établit la hiérarchie suivante :
*Ressortalame:de3a5
* Ressort hélicoidal : de 7 a 11
« Barre de torsion : de 10 4 15.

Le rendement d’un ressort a lame est =~ 0,5 celui d'un ressort
hélicoidal et d’une barre de torsion est =~ 0,66.

* Inconvénients :

- Le frottement inter-lames lors de ['utilisation de plusieurs
lames. Ce frottement est un amortissement a seuil
indépendant de la vitesse de déflexion.

- Son poids. Mais cela doit étre relativisé vu la possibilité de
servir d’élément de guidage longitudinal.

- La rupture immobilise le véhicule.

* Inconvénients :

- Nécessite l'installation d’appuis et d’éléments de guidage de
laroue.

« Inconvénients :

- Elaboration plus complexe.
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= 3.7. LE RESSORT CAOUTCHOUC

= 3.71. Principe

Le ressort caoutchouc se présente comme un bloc en mélange vieill |
d’élastomeres, travaillant en compression ou au cisaillement. Les
caractéristiques de fonctionnement seront :

1°) Le volume de matiére. Le caoutchouc en lui-méme est
quasiment incompressible mais dispose d’une forte capacité
de déformation élastique.

2°) La forme donnée a la piéce. La forme géométrique donnera
une courbe Effort/déflexion pouvant prendre une allure qui
n’est pas une droite.

La diversité de formes possibles permet une grande adaptation
pour de larges applications. La fig. 3.47a représente le systéme
appelé Evidgom. L'empilage en forme de tronc de cone inversé
permet une expansion radiale, perpendiculaire a l'axe de la
charge. La charge maximale est atteinte lorsque les parois

intérieures viennent au contact pour former un bloc compact. Fig. 3.41a. Ressort caoutchouc type Evidgom

La forme creuse de ce type de ressort caoutchouc admet un taux
d’écrasement élastique de l'ordre de 50 %.

Sur la fig. 3.41b, le systéme appelé Butaflex, 'empilage
d’anneaux de diametres différents permet de construire une
courbe de raideur en fonction directe du besoin.

3°) La composition de l'élastomére utilisé. Les mélanges
d’élastomeres vulcanisés sont connus pour leur élasticité
et leur capacité a absorber les chocs. Ils disposent d’'un
amortissement, sous forme de frottements internes, qui se
traduit par une hystérésis : la courbe Effort / Déflexion en
détente sera différente de la courbe en compression

Le potentiel a la compression sera évalué par une dureté « Shore »
(unité de dureté du caoutchouc). Les progrés réalisés dans la N\
connaissance du dosage des antioxydants et charges renforcantes,
ou autres agents de protection ont permis d’améliorer la tenue au

Fig.3.41b. Ressort caoutchouc type Butaflex.

- 3.7.2 Forme de la courbe de raideur. cf fig. 3.42

Considérons un ressort hélicoidal, métallique, sa raideur est
représentée par la droite OB. Au point B, la charge est P, pour
une déflexion 0-dB. Soit un cylindre de caoutchouc de volume Charge KB
V, dont la longueur L est égale au diamétre. Ce cylindre dispose
d'un mélange défini tel que sa courbe charge = f (déflexion) passe Bl”
par le point B précédent. Cette courbe n’est pas une droite et la P2 B EiE eI e S S e T 7
raideur augmente au fur et a mesure de 'augmentation de charge. &
La tangente en A donne une raideur K, pour une charge P, alors s
qu'en B cette raideur sera K, > K,. Dans cet exemple, la déflexion d Ve

relevée entre la projection des points A et B sur l'axe des déflexions v
et l'intersection des tangentes en A et B est identique. /

Tout élastomeére est caractérisé par un phénomeéne d’hystérésis. /
L'hystérésis se traduit par l'écart entre les courbes : compression - i

détente. Pour la charge P, la déflexion restera plus importante lors Py - _/77
de la détente. Il s’agit d'un « retard » dans le retour a la position de 7

départ, c'est-a dire a la forme d'origine. Cela représente une différence & A: <=
entre 'énergie fournie lors de la compression et ['énergie restituée P1l----- B ™ 1
lors de la détente. Cette perte d’énergie est un amortissement, ce qui 21 - '

l
|
|
|
I
|
|
I
I
|
|
|
I
I
I
|
I
I
signifie qu'un ressort caoutchouc en fonctionnement chauffe. Z o I '

Déflexion

Lors du cycle charge-décharge, l'énergie dissipée est indépendante 0 dA1
de la fréquence. LL' ‘L’l

da ds

Le coefficient d’'amortissement d’un élastomére a la particularité
de ne pas étre constant et de varier en proportion inverse de la

fréquence du mouvement. Fig. 3.42. Exemple de raideur d’'un bloc en élastomere.
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- 3.7.3. Avantages et Inconvénients du ressort caoutchouc

+ Avantages :

- Peut prendre des formes trés diverses.
- Son amortissement interne.

> 3.7.4. Application du ressort caoutchouc

a) La suspension Neidhart. cf. fig. fig. 3.43 et 3.44.

Une grande majorité de remorques et caravanes sont équipés d’un
principe de suspension utilisant le ressort caoutchouc. Il s’agit de la
suspension Neidhart .

L'essieu supportant le chassis est un tube carré. A lintérieur

de ce tube carré, un second tube carré, dont la diagonale est
légérement inférieure a la longueur correspondant au c6té du
carré du premier tube. Ce second tube, décalé de 45° par rapport
au tube essieu est solidaire du bras de suspension. La technologie
de guidage de la roue est le principe du bras tiré. Ce bras
tourillonne autour du centre O. Dans les espaces libres entre les
deux tubes sont positionnés des cylindres en caoutchouc.

Sous l'effet d'un effort P a l'extrémité du bras de suspension,
le moment P.L permet au tube intérieur de tourner. Cette
rotation modifie le volume entre les deux tubes, ce qui permet
la compression des blocs caoutchoucs. Vu les symétries du
montage, cette compression est identique quel que soit le sens
de la rotation.

Ce systéme est trés facile a fabriquer pour des applications
ne demandant pas un niveau de tenue de route important.

Teaz
|

* Inconvénients :

- La définition du matériau nécessite l'intervention de
spécialistes.
- Sensibilité a la température par évolution de la dureté Shore.

L | Tube intérieur
Tube essieu solidaire du bras

relié au chassis de suspension

Articulation__|\

Bras de
suspension

vP

Cylindres de
| caoutchouc

Fig. 3.43. Principe de la suspension Neidhart.

Le principal inconvénient est le durcissement progressif du
caoutchouc lorsque la température approche de 0°C. Ce
durcissement peut aboutir a une raideur infinie, soit la disparition
de la fonction élastique.

]

Tube intérieur

Butée fin
de course

’
’
é
4
4
’
’,
.
’
d

|
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Chassis

Fig. 3.44. Montage de la suspension Neidhart sur
un chassis de remorque.
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b) La butée de fin de course. Cf. fig. 3.45

Sur une suspension classique quel que soit le systeme élastique
utilisé, pour éviter les chocs brutaux en fin de course de
suspension, une butée en élastomére est installée. Selon les
dimensions de cette butée : longueur, diametre et la matiére
utilisée, elle participe pleinement au débattement de la suspension 45°
en apportant une raideur complémentaire en fin de course.

La courbe de raideur, Cf. fig. 3.46 a une allure particuliére, l'effort
monte tres vite apres quelques cms de déflexion.

Fig. 3.45. Butée fin de course en élastomére

A A Déflexion en cm
30 A
5 .
___Maxi
20 4
3 A
l
10 2|
:
1(
I
I
_» < I :
10 50 050100 200 300 400 500 600
Détail de la Charge en daN
zone O-A

Fig. 3.46. Courbe de raideur de la butée de la fig. 3.44.
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