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Résumé :

Le confort des usagers incite les constructenrs automobiles a améliorer le comportement acoustique et vibratoire des

Ce papier présente la modélisation dynamique d'un composant de la DAE : un engrenage roue et vis sans fin.
L intérét de cet engrenage est de permettre un rapport de réduction important pour un encombrement réduit. La démarche
utilisée ici est une extension de la méthode utilisée pour les engrenages cylindrigues hélicoidanx. Le modele mis en place est
validé a l'aide de considérations qualitatives.

Abstract :

A global model is necessary to improve the dynamic bebavionr of vebicles. A project has started to study the global
dynaniic bebavionr of electric power steering systens.

This paper deals with the modelling of a worm gear used in those systems. This gear is very advantageons becanse it
provides very high contact ratio with compactness. The gear model is established by expanding the method used for spur or
helical gears. The model is validated by qualitative analysis.

Mots clefs :

Dynamique ; Engrénement ; Roue et vis sans fin ; Non linéarités.

1 Introduction:

Le travail présenté ici se situe dans un contexte plus général de modélisation dynamique d’'une DAE
dans sa globalité. Des études spécifiques de réducteurs présents dans le systeme (roue et vis sans fin et
pignon-crémaillére) sont menées en parallele afin de fournir au modele dynamique les raideurs quasi-
statiques, les jeux et les erreurs de transmission sous charge.

Afin d’améliorer le comportement acoustique et vibratoire de certains systemes mécaniques, de
nombreuses études ont été menées sur la dynamique des engrenages. Les premiers modeles développés
étaient linéaires, ne tenaient compte que de la torsion et portaient sur les engrenages cylindriques, droits ou
hélicoidaux [1]. Actuellement, les modeles mis en ceuvre permettent de coupler les mouvements
longitudinaux, latéraux et ceux en torsion [2],[3]. L’erreur de transmission sous charge est introduite comme
excitation interne et les pertes de contact entre les dents dues au jeu d’engrénement sont prises en compte
[3],]4],[5]. La plupart de ces travaux s’appuient sur les hypotheses suivantes : 'engrenage est modélisé par
une paire de disques rigides liés par une raideur et un amortissement en parallele suivant la ligne d’action et
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supposés invariants dans le temps. Il a été montré qu’une approximation par une raideur moyenne était
suffisante pour les engrenages cylindriques hélicoidaux [2]. Ces études ont été étendues aux engrenages
hypoides [6] ou aux transmissions multi-étages |7],[8].

A notre connaissance, aucun travail n’a été entrepris sur la modélisation spécifique des engrenages
roue et vis tangentes.

Ce papier présente la mise en place du modele de 'engrenage roue et vis sans fin et des simulations

en régime transitoire permettant de le valider.

2 Mise en place du modele :

La figure 1 présente un engrenage roue et vis sans fin et son modéle associé. La rotation autour de
'axe de la vis entralne une translation des filets. Dans le cas des DAE, la roue est en matiere plastique et la
vis en aciet.

uz

Vi

01

FIG. 1 — Engrenage roue et vis sans fin et son modele

2.1 Rappel des hypothéses:

Le modele général de 'engrenage comporte deux neeuds et six degrés de liberté par nceud. La roue
et la vis sont assimilées a des solides indéformables sauf ponctuellement suivant la normale au contact. Les
déplacements en un point particulier (dont la position est paramétrée par rapport au centre de la roue) sont
donc exprimés en fonction des déplacements des centres de la roue et de la vis. Etant donné la présence
d’un jeu d’engrénement, il est nécessaire de mettre en place deux configurations de contact (figure 2) : une
configuration ou la roue est motrice (a) et Pautre ou la vis est motrice(b).

Y
A

Xo

@) (®)
FIG. 2 — Configurations de 'engrenage

11 existe une troisieme configuration lorsque les solides ne sont pas en contact (passage dans le jeu).
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2.2 Détermination des matrices de raideur et d>’amortissement :

Soit Ry le repere tel que Xosoit confondu avec I'axe de la vis et Yo soit confondu avec la ligne des
centres (figure 2). Les déplacements des centres de la roue (O2) et de la vis (O1) sont exprimés dans ce
repere. Les déplacements seront exprimés en un point N, point de contact entre les dentures. Il est repéré
par rapport a Oz comme suit :

X
(O] =1, (1)
Zy

L’expression de la normale au contact dans le repere Ro dépend de la configuration d’engrénement.
On indicera donc par 1 tout ce qui concerne la configuration ou la roue est motrice et par 2 tout ce qui
concerne la configuration ou la vis est motrice.

Deux angles o et i sont nécessaires a la définition de la normale (figure 3) .

Y Yop 7. Znp
1
Xo
o1
X
Xap
X.
a-configuration roue motrice
Y( an Z
2
Xo
an B2
Yoo Xop

b- configuration vis motrice

FIG. 3 — Définition des angles a et {3

L’axe Xnp correspond a la projection de la normale au contact sur le plan (XoYo). L'axe X
correspond a la normale au contact.

Dans la convention choisie, o est positif tandis que az=a1+n. Dans le cas d’une hélice gauche sur la
roue, 3 est négatif. Il est positif pour une hélice droite de la roue.

L’écrasement suivant la normale au contact 7i; est donné par :
0, =A.n, (2)

Ou: A est’écrasement des corps exprimé dans le repere Ro.

Lexpression de A s’écrit :

A= {@(N € roue)} — {@(N € vis)} 3)

/R, /R,
Les déplacements en N sont exprimés en fonction des degrés de liberté de la roue et de la vis qui
constituent une base de déplacements nodaux {d } . Il ne faut pas omettre que la rotation de la vis autour

de son axe entralne une translation des filets. Ces deux mouvements sont liés par le pas de la vis Pz.

Ainsi, il est possible d’exprimer A en fonction de parametres de géométrie rassemblés dans une
matrice O :

A=[o]{d) 4)
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L’expression de I’énergie de déformation s’écrit:

U, = %ki [An] [An]= %k,.[{d}’ G1.6,.4d}] 5)
Avec :
G, = [O'].ﬁi (6)
On obtient :
—C,Cp —C,Cp
CpS4 —CpS,
S, —Sp
2; C,Cp 2; C,Cp
—X,S 5 = C,CpZ, XS5 = Z20C,Cp
;1 =J(a+yy)e,cp +x.C48, et: ;2 =J(a+yy)c,cp—s,04x, (7)
C,Cp C,Cp
—CyS, C,S,
—Sp Sp
~ VoS5 +CpS,Z, ~Z208,Cp + VoS s
C,CpZy + XSy Z4CoCp = XoSp
~VoCpCo = CpSyX, ~VoCuCp + XS,Cp

Avec : a : entraxe de 'engrenage, cosa=cy , Sine=s,, cosf=cg , sinB=sg.

Lénergie dissipée par le contact peut se mettre sous une forme identique en remplagant k; par c;.
L’énergie cinétique de I'engrenage est égale a :

r=3{df wlfd) ®

Lapplication des équations de Lagrange conduit aux équations du mouvement :

[M{d}+]C,, ]+ Ko Jd}={F.} 9)

Avec:

(K. |=k66, et [C,, |=c5.5, (10)

eng;

2.3 Prise en compte du jeu d’engrénement :

Le jeu d’engréenement entraine une succession de pertes de contact et de chocs entre les dents. Ce
phénomene se traduit par une raideur linéaire par morceau. En effet, compte-tenu du rapport de conduite
élevé, on considere quune raideur moyenne est suffisante pour la modélisation.

Le passage entre les différentes phases conduit a des discontinuités numériques trés importantes.
En conséquence, nous proposons d’approcher la courbe de la raideur par une fonction continue qui lisse les
transitions entre les phases.

La raideur est donnée par :

k_h+@ 1 .
-5 + ~ (k, arctan(A(0 — jeu)) + k, arctan(—A9)) (11)

A estun paramétre permettant d’accentuer plus ou moins la transition entre les phases.
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FIG. 4 — Représentation de la raideur en fonction du rapprochement des corps

I’amortissement est modélisé de la méme maniére.

3 Simulations :

11 s’agit ici de simuler le comportement d’un engrenage roue et vis sans fin soumis a un couple
sinusoidal, d’observer certains phénomenes et d’étudier I'influence du jeu d’engrénement.

Seuls sept degrés de liberté sont retenus pour ces simulations : les conditions aux limites sont telles
que : p1=W¥1=uz= 0,=¢>= 0. Des raideurs sont ajoutées sur les degrés de liberté ui, vi, wi, 01, v2 et wa.

Un couple sinusoidal de fréquence 5Hz est appliqué sur la roue.

Le modele mis en place doit permettre de simuler les phénomenes observés lors du fonctionnement
d’un engrenage roue et vis sans fin.

Les déplacements latéraux et longitudinaux des centres de la roue et de la vis sont présentés figure 5.

I
o

N

-~
o

- déplacement de la roue suivant y
—— deplacement de la roue suivant z
—=— déplacement de la vis suivant x
—*— deplacement de la vis suivant y
—— déplacement de la vis suivant z

=
o

o

déplacements latéraux et longitudinaux (en m)

0.2 0.3
temps (en seconde)

FIG. 5- Déplacements latéraux (suivant y et z) et longitudinaux (suivant x) des centres de la vis et de
la roue en fonction du temps

Le modele retranscrit de maniére correcte les phénomenes physiques : lors de la montée en couple,
le déplacement longitudinal de la vis est positif et revient a zéro lors de la décharge. De méme, le
déplacement de la vis suivant y reste négatif ou nul : la vis tend a s’écarter de la roue lors de la charge. En
décharge, le systeme revient dans sa position initiale.

Les modeles de torsion seule sont insuffisants puisque les déplacements latéraux et longitudinaux
ne sont pas négligeables. La prise en compte des couplages provoque des variations d’amplitude des
rotations de la vis et de la roue autour de leur axe. Le systeme étant moins rigide qu’avec le modele de
torsion seule, ces rotations sont plus importantes.

La figure 6 regroupe la réponse en accélération angulaire de la vis et I’évolution de la raideur dans
le temps.
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FIG. 6— Relations entre accélération et la raideur dans le temps

La réponse en accélération montre bien les pertes et reprises de contact entre les solides que I'on
repére grace a I’évolution de la raideur dans le temps (figure 6b).

4 Conclusion :

Le modele mis en place est validé de maniere qualitative : il retranscrit de maniére correcte certains
phénomenes observés. Il a également été montré que la prise en compte des couplages engendre des
différences au niveau des réponses temporelles du systeme et que les mouvements latéraux et longitudinaux
ne sont pas négligeables.

Ierreur de transmission quasi-statique n’a pas été prise en compte dans ces simulations, étant donné
Iutilisation de cet engrenage. L’excitation provient ici de la commande.

Des essais programmés prochainement vont permettre de valider et de recaler le modele.
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