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Résumé — Cette étude concerne le choix optimal des dépouilles de téte au regard de la sévérité de
la résonance non linéaire principale d'un engrenage droit, caractérisée a partir de deux criteres ad hoc.
La non linéarité est associée au jeu entre dents permettant I’existence de vibro impacts entre denture,
source de nuisances sonores. Nous proposons une approche originale basée sur le suivi des bifurcations
nceud-col de la résonance, contrdlées par la vitesse de rotation et la dépouille. L’ incertitude est introduite
via les densités de probabilité de la dépouille inscrite dans la tolérance.

Mots clefs — Tolérances, incertain, vibro-impact, bifurcation, engrenages.

1. Introduction

Le comportement vibroacoustique d’une transmission par engrenage peut s’avérer génant au regard
des nuisances sonores. Pour répondre a la prestation NVH, on recherche dans la majorité des cas a
minimiser les niveaux vibratoires du carter de la transmission en agissant sur la source excitatrice interne
qu’est Ierreur statique de transmission sous charge [1,2]. Cette erreur est définie comme 1’écart de
position angulaire de la roue de sortie et celle qu’elle devrait occuper si I’engrenage était parfait et
infiniment rigide. Ses origines physiques sont les défauts de géométrie tels que par exemple les écarts
de profil, les déformations localisées a la denture, et les déformations globales de la transmission
responsable de la mise en biais des arbres. Typiquement, ces trois origines conduisent a des écarts de
positionnement de 1’ordre de la dizaine de micron pour des engrenages de module 2 a 3 mm (boite de
véhicule automobile). En tant que source excitatrice, I’erreur statique de transmission peut étre
modélisée par deux contributions, une excitation de type déplacement et une excitation paramétrique
associée a la fluctuation périodique de la raideur d’engrénement qui couple les deux roues en prise. Elle
généere alors I’erreur dynamique de transmission et des surcharges dynamiques a la denture. L’état
vibratoire du carter résulte de la propagation solidienne depuis 1’engrénement jusqu’au carter, via les
arbres et les paliers [3]. Compte tenu du jeu entre dents, indispensable pour assurer le montage de la
transmission, les amplifications dynamiques observées sur les résonances peuvent révéler des réponses
dynamiques de type vibro impact [4-6]. C’est particulierement vrai dans le cas des engrenages droits,
ou il n'est pas rare d’observer des phénoménes de résonance principale non linéaire de type mollissant,
associée aux pertes de contact.

Afin de minimiser 1’erreur statique de transmission pour un couple transmis dit optimal, on procéde
généralement a des corrections micro géométriques sur les flancs de denture, telles que par exemple des
dépouilles de téte. L optimisation de ces corrections s’appuie dans la grande majorité des cas sur le
calcul statique de I’erreur de transmission que I’on souhaite minimiser, plutét que sur la réponse
dynamique a cette erreur, dite erreur dynamique de transmission [7-9]. Par ailleurs, en conception
robuste, il convient d’appréhender la dispersion de ces corrections dans une intervalle associée aux
tolérances de fabrication choisies [10-12].

Dans ce contexte, nous proposons de rechercher I’optimum robuste de la correction de profil en
considérant non plus I’erreur statique de transmission, mais 1’erreur dynamique de transmission



observée au niveau de la résonance principale. La sévérité de la résonance s’appuie, comme nous le
verrons ci-apres, sur deux critéres ad hoc. Nous nous limitons dans cette étude, sans rien enlever a
I’originalité de la démarche, au cas d’un engrenage droit pour lequel les corrections de profil sont
introduites via seules des dépouilles de téte. La dispersion sur les dépouilles est alors prise en compte
via ’hypothese de différentes densités de probabilité de la valeur de la dépouille. Pour évaluer la
variabilité du comportement dynamique, nous nous appuyons d’une part sur le suivi de bifurcation
nceud-col caractéristique de la résonance principale de type mollissant [13], puis sur I’évaluation de la
statistique au moyen de simulations de type Monte Carlo [14].

Dans un premier temps, nous revenons sur le modéle dynamique de 1’engrenage droit, les équations
associées, et son comportement déterministe, puis nous décrivons la démarche de conception robuste
proposée, avant de fournir les résultats obtenus.

2. Mod¢le dynamique

On s’intéresse dans cette étude a la dynamique non linéaire associée au jeu entre dents et induite par
I’erreur statique de transmission d’un engrenage inverseur droit 50/50 dents a axes parall¢les. La denture
est normale de module 2 mm et de largeur 20 mm. Afin de simuler son comportement non linéaire, on
considére un modele simplifié a 2 degrés de liberté que sont les rotations des deux pignons en prise 64,
0,. Ce modele est décrit Figure 1. Il est constitué de deux disques rigides d’inerties polaires [y = I, =
1.52 1073 kg-m?. La seule composante élastique introduite correspond au couplage élastique induit par
I’engrénement. La force élastique non linéaire F qui en résulte est portée par la ligne d’action théorique
qui tangente les deux cercles de base de rayons R; = R, = 46,984 mm. Les effets dissipatifs sont pris
en compte via un amortissement visqueux équivalent linéaire de viscance ¢ de taux égal a 5%. Le couple
de sortie, constant C,, s’équilibre avec le couple d’entrée, constant, C; = €, = 100 N-m. En éliminant
le mode de corps rigide, associé a la transmission théorique des mouvements de rotation, I’équation du
mouvement s’écrit :

mi+cx+ F(x,e,t) =N (1)

ou x constitue I’erreur dynamique de transmission, m une masse équivalente déduite des rayons et des
inerties des disques, et N la force transmise sur la ligne d’action théorique. F (x, e, t) représente 1’effort
dynamique de denture qui dépend des erreurs dynamique x et statique e de transmission, ainsi que du
temps t explicitement, traduisant I’excitation paramétrique induite par la raideur d’engrénement.

Figure 1 — Modéle dynamique

Compte tenu du jeu entre dents, la force non linéaire F est modélisée par une fonction paramétrique
linéaire par morceaux. Ainsi,

F =k(t) [(x = )DH( = j) + (x + )HH(=x = )] 2

ou k(t) constitue la raideur périodique d’engrénement, H(+) la fonction Heaviside et j(t) une fonction
périodique tenant compte du demi jeu entre dents b et de ’erreur statique de transmission.



Plus précisément :

. N

J®O=bte®)+ 5 3)

Finalement, I’erreur statique de transmission e(t) et la raideur d’engrénement k(t) sont introduites

sous la forme de séries de Fourier. Elles dépendent de la charge transmise N et des modifications de
profil. Dans cette étude, on ne considére que des dépouilles de téte identiques sur les deux pignons. La
valeur de la dépouille y constitue le parametre a optimiser et sa profondeur est fixée égale a 1,74 mm
pour une hauteur de dent de 4,50 mm.

3. Réponse dynamique déterministe

Afin d’obtenir la réponse dynamique de la transmission autour de la résonance principale, et
notamment I’erreur dynamique de transmission, on utilise la méthode de I’équilibrage harmonique
assortie d’'une méthode de continuation par longueur d’arc et prédicteur tangent [13]. La stabilité des
solutions est obtenue par la méthode de Hill. Un exemple typique de résonance est présenté figure 2, ou
I’on trace la valeur RMS de I’erreur dynamique de transmission en fonction de la fréquence de rotation
des arbres. On remarquera le caractére mollissant du comportement associé aux pertes de contact. Pour
caractériser la sévérité de la résonance, nous introduisons deux grandeurs relatives aux deux points de
bifurcation nceud-col, a savoir les écarts en fréquence AQ et en amplitude ADTE représentés figure 2.
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Figure 2 — Résonance non linéaire principale pour un engrenage sans dépouille ; réponses 1-T
périodiques stable (trait continu) et instable (trait discontinu).

Par ailleurs, nous avons également procédé au suivi des points de bifurcation nceud-col avec comme
parametres de controle la fréquence de rotation () et la valeur de la dépouille u. La figure 3 montre le
résultat obtenu, et la figure 4 les projections du suivi sur les plans (i, Q) et (4, DTE). On remarquera la
disparition des points de bifurcation dans la bande p € [2,4; 5,3] um. Maintenant, I’idée maitresse sera
d’exploiter le suivi afin de propager efficacement les incertitudes. C’est précisément 1’objet du prochain
paragraphe. Pour de plus amples détails de la démarche proposée, on pourra consulter [15].
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Figure 4 — Projections du suivi de bifurcation sur les plans (y, Q) et (u, DTE).

4. Incertitude et critéres de sévérité

On suppose une certaine dispersion de la dépouille associée a la tolérance de fabrication. Ainsi, la
valeur minimale choisie de la dépouille est comprise entre 0 et 10 pm, et son étendue est de 10 um.
Afin de la décrire sur son étendue, on considére plusieurs lois de probabilité p(u), a savoir normale
tronquée a 60, uniforme, beta (a = 2,5; f = 2) et de Weibull (4 = 1,75;d = 2). Vis-a-vis de la
sévérité de la résonance principale, on s’intéresse aux deux grandeurs AQ) et ADTE pour lesquels on
introduit deux critéres permettant de prendre en compte la distribution de la dépouille, a savoir :



Crreq(m) = [, AQ()p(x)dx )
Camp(m) = [, ADTE (x)p(x)dx (5)

ou m constitue la médiane de la dépouille y, telle que fl:n p(x)dx = % La figure 5 présente les résultats

obtenus pour I’ensemble des densités de probabilité testées. On présente également le résultat de

I’optimisation standard basée sur le calcul de I’amplitude créte a créte de I’erreur statique de
transmission notée STEy, [8].
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Figure 5 — Evolution des deux criteres de sévérité en fonction de la médiane m de p pour les
différentes densités de probabilité étudiées (courbes bleues). Amplitude créte a créte de I’erreur de
transmission statique en fonction de la dépouille (courbe rouge).

Comme on peut le constater, les points optimaux se situent tous dans la bande de dépouille pour
laquelle la non linéarité de la perte de contact ne s’exprime pas. Par ailleurs, ils sont systématiquement
de valeurs plus ¢€levées que le point optimum déduit du calcul statique classique. Que ce soit le critére
en fréquence ou en amplitude, on constate ¢galement un résultat optimal tres proche.



5. Conclusion

Dans cette étude, nous avons proposé une procédure numérique basée sur le suivi de bifurcations
pour concevoir des modifications de profils de type dépouille de téte, en présence des dispersions dues
aux tolérances de fabrication. L'approche proposée concerne la sévérité de la réponse dynamique d'une
paire d'engrenages droits induite par la résonance principale non linéaire. Au regard de cette sévérité, et
tenant compte de l’incertitude, nous pouvons ainsi proposer un choix optimal de la dépouille. La
dispersion est prise en compte via des densités de probabilité de la dépouille. Quatre ont été considérées
dans l'analyse. Dans tous les cas, nous constatons que la prise en compte des incertitudes conduit a une
valeur optimale différente de celle obtenue a partir d’une approche classique basée sur des calculs
statiques déterministes. En perspective, la procédure introduite pourrait étre étendue a d'autres types de
bifurcations (Neimark-Sacker, doublement de période), d’une part, et d’autre part a la conception de
systémes mécaniques autres que des engrenages.
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